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第１章

緒論
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本章は本論文の導入部にあたる。第 1節では現在も依然増加を続けている各種電子デ

バイスからの発熱量を具体的に示し、これらに対する除熱がいかに大変なものであるの

かが述べられる。第 2節では高密度発熱源に対する冷却に有望視されているマイクロチャ

ンネルヒートシンクの一般的な形状、寸法及び制作方法について述べられる。続く第 3

節ではマイクロチャンネルが低い熱抵抗を達成できることの物理的根拠が示されると同

時に、マイクロチャンネルを利用する際に注意すべき点が述べられる。第 4節では、マ

イクロチャンネルヒートシンクの適用領域を従来からの代表的な冷却方法の適用領域と

比較しながら示し、マイクロチャンネル冷却が電子デバイス等の高密度発熱源の除熱に

適していることが示される。最後に第 5節において本論文の内容及び目的が述べられる。

本章で用いられる変数

Cp specific heat of the fluid at constant pressure [ J kg−1 K−1 ]

Dh hydraulic diameter of a channel [ m ]

∆T maximum temperature difference (= Tw,out − Tf,in) [ K ]

G total volumetric flow rate of the fluid [ m3 sec−1 ]

h heat transfer coefficient [ W m−2 K−1 ]

kf thermal conductivity of the fluid [ W m−1 K−1 ]

Nu Nusselt number (= hDh/kf) [− ]

Q total heat dissipation from a heat source [ W ]

q′′ heat flux dissipated from chip surface [ W m−2 ]

R thermal resistance (= ∆T/Q) [ K W−1 ]

R′′ thermal resistance per unit chip-surface area or unit heat-sink base area

(= ∆T/q′′) [ K cm2 W−1 ]

Tf local bulk temperature of the fluid [ K ]

Tw local temperature of the channel wall [ K ]
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Greek symbols

ρ density of the fluid [ kg m−3 ]

Subscripts

in at inlet

out at outlet

eff effective

cap capacitive

conv convective
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1.1 冷却要求の増大

VLSI等の電子デバイスの高密度化・高性能化の流れは現在も衰えることなく続いて

おり、それに伴ってこれらのデバイスからの発熱量も増加の一途を辿っている。このよ

うな電子デバイスのとどまることのない進化は、これらを正常に動作させるために求め

られる冷却をより一層難しいものとしている。すなわち電子デバイスの発熱量が刻々と

増加している一方、その許容動作温度は殆ど変化していないのである。

例えば今後数年（～ 2006年）のマイクロプロセッサについては、チップ表面温度を

100 oC以下に保ちながら 100 W/cm2近くもの熱を取り除く必要がある [1]。さらに、高

出力ダイオードレーザーの発振部からの発熱は 100～ 500 W/cm2 [2]、APS (advanced

photon source)と呼ばれる次世代�線源からの発熱は 2000 W/cm2にも達し [3]、いずれ

の場合もデバイス表面温度を抑制することが必須である。標準的な電子工作用のハンダ

ごての全発熱量が 20～ 40 W であることを考えれば、これらの発熱密度がいかに大きな

ものなのかが容易に想像ができる。また従来からの発熱源からの発熱と比較し、電子デ

バイスからの発熱がいかに高密度かつ厳しい冷却を要求するものなのかは、[4]から引用

された Figure 1 - 1によって理解することができる。Figure 1 - 1は発熱密度と表面温度

の関係について、VLSIチップと宇宙ロケット等の従来から極限環境と考えられてきた

発熱源との間で比較を行なった図である。この図からわかるように、VLSIの発熱密度

は核爆発 (nuclear blast) のそれと同程度の大きさを持つにも関わらず表面温度を核爆発

のそれよりも遥かに低い温度に抑えなければならない [4]。ここで注意しなければならな

いのは「高密度の発熱を取り除くことが必ずしも難しいのではなく、除熱対象物の温度

を低く抑えたままで高密度な発熱を取り除くことが難しい」ということである。すなわ

ち核爆発や宇宙船の大気圏突入の際に引き起こされるような極めて高い密度発熱をおよ

そ 100 oC以下というかなり低い温度に保ちながら取り除いてやらないと、VLSIチップ

は正しく機能せずに焼きついてしまうのである。

言い換えれば、除熱の大変さは発熱密度 q′′のみによって決まるのではなく、除熱対象

物と周囲環境の間の最大温度差∆T によっても決まるのである。より具体的には両者の

比 ∆T/q′′、すなわち（単位面積あたりの）最大熱抵抗R′′ の値によって除熱の厳しさを
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Figure 1 - 1: Comparison of cooling requirement between recent VLSI and conventional

heat sources. This figure was cited from [4].

判断することができる。より小さなR′′を達成しなければならない程、その除熱要求は

より厳しいことになる。

また、ヒートシンクだけでなく熱交換器の分野においても高密度熱交換が要求される

ようになってきている。（注：本論文では、固体の発熱体からの除熱を行なうものには

ヒートシンクという言葉を、二流体間の熱交換を行なうものには熱交換器という言葉を

用いて両者を区別する。）たとえば宇宙ステーション或いは宇宙船などの宇宙環境下に

おいては、打ち上げ・運転コストの問題から搭載機器は場所的・重量的制約を強く受け、

熱交換器に関しても当然コンパクトさが求められる。また場所的・重量的な制約以外に、

熱交換器が使用する冷媒量を減らすという意味からも、コンパクトでありながら高い熱

交換性能を実現する熱交換器が望まれている。限られた狭い空間において大量の熱交換

を行なうためには高い熱通過率を達成しなければならず（すなわち低い二流体間熱抵抗

を達成しなければならず）、このような熱交換器に対する除熱要求は、先に述べた電子

デバイスなどに用いられるヒートシンクに対する除熱要求と何ら変わるところはない。

熱を取られる側と取る側の温度差を小さくしなければならない制約の下で高密度かつ
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大量の熱を移動させるという厳しい要求に応えるために、従来からの開いたフィンを用

いた（自然対流或いは強制対流）空冷に替わる手段として提案されているのが、次節に

述べるマイクロチャンネルを用いる冷却方法である。

1.2 マイクロチャンネルヒートシンクの一般的形状

最も一般的なマイクロチャンネルヒートシンクの概略図をFigure 1 - 2 (a)に示す。こ

れは矩形フィンの天井を板で閉じることによって閉流路を形成するタイプ（以下本論文

では矩形フィンタイプと呼ぶ）のものであり、これに流体を強制対流させることによって

ヒートシンク上面における発熱を取り除くものである。この閉流路の水力直径がµ mオー

ダーにあるものがマイクロチャンネルヒートシンクと呼ばれる。Phillips [4]はマイクロ

チャンネルヒートシンクを”a microchannel heat sink is a structure with numerous small

channels and fins arranged parallel to one another very close to the heated surface.”と説

明している。矩形フィンタイプの場合には、マイクロチャンネルは主に 1）Siおよび InP

結晶に対する非等方性エッチング (crystal-orientation-dependent etching)、もしくは 2）

精密ソーイング (precision sawing) のほぼどちらかによって作成される [4]。さらにこれ

ら２つの方法に代わる方法として、[4]では reactive-ion etching, chemically-assisted ion

milling, sand-blasting, electric-discharge machining (EDM), electro-chemical machining

(ECM), laser machining (LM), numerical-controlled machining (NCM), extrusion が挙

げられている。

もちろんマイクロチャンネルは矩形である必要はなく、また上で述べた方法で製作さ

れたものである必要もない。その一例として、Hoopmanら 3M社のグループが彼らの特

許技術を用いて作成したのが、Figure 1 - 2 (b)に示す長手方向に作成された円形断面を

有するマイクロチャンネル群である [5]。（この写真では、厚さ 0.88 mmのニッケル板に

直径 0.36 mmの円形流路が 0.41 mmおきに配置されている。下に見えているのは米国

10セント硬貨。）このような形状は、矩形フィンタイプの場合のように天井を板で閉じ

る必要が無いので、流路内部の圧力やフィンと天板の材質の違いによる熱膨張率の差に
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Figure 1 - 2: (a) Schematic description of a typical rectangular-fin type microchanneled

heat sink. (b) 3M microchanneled structure with circular channels, lying on a dime.

This picture was cited from [5].
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よって引き起こされる流体の漏れの心配が少ない。このように、用途や条件によって様々

な形状のマイクロチャンネルヒートシンクが存在することに注意しなければならない。

マイクロチャンネルヒートシンクの底面積は、（空冷か水冷かにも依るが）一般的に

は 0.5～ 2 cm四方で、大きくてもせいぜい 5 cm四方である。（第 5章で詳しく理由が述

べられるが、空冷マイクロチャンネルヒートシンクの底面積及びフィンアスペクト比の

方が、水冷のそれらよりも大きい。）これは、マイクロチャンネルヒートシンクがマイ

クロプロセッサなどの電子デバイスに対する冷却を目的としている為で、その大きさは

自然とVLSIチップ自体の大きさからそのパッケージの大きさ程度と決まってくるから

である。

典型的なマイクロチャンネルヒートシンクについては Phillipsによる詳しい解説 [4]、

或いはGoodlingによるレビュー [6]を参照されたい。これらは少々古い（1990及び 1993

年）が、マイクロチャンネル冷却について数多くの論文が発表された時期をカバーして

いるので、これらを読むことにより基礎的な知識を幅広く得ることができると思われる。

また Shekarrizらの論文 [7]（1999年）ではヒートシンクよりは熱交換器の方に焦点を当

てているが、最近の微細加工技術の応用例とその利点、或いは問題点が多数の論文の引

用とともに紹介されており、最新の動向を把握する助けになると思う。

マイクロチャンネル熱交換器に関する報告は、マイクロチャンネルヒートシンクに関

する報告と比較すると数が少ないようである。これは、前節で述べたようにヒートシン

クと二流体間熱交換器の産業的背景及び要求の間には差があり、前者のそれの方が後者

のそれよりも強いことが原因だと考えられる。マイクロチャンネルを熱交換器に適用し

た報告ではKangらの論文 [8]などがある。また入手はできなかったが、Karlsruhe研究

所（ドイツ）の Schubertらのグループがマイクロチャンネル熱交換器を製作し、それに

関する論文を発表している。熱交換器についてはマイクロチャンネルよりもむしろ、そ

の一回り大きいmeso scaleのチャンネルが用いられている報告の方が多いようである。

例えばHongらの論文 [9]では、彼らが製作した流路断面が 1 mm × 20 mmの ‘miniature

counterflow plate heat exchanger’について、作動流体を空気とした場合の性能が報告さ

れている。
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1.3 マイクロチャンネル冷却の理論的根拠

本節では、マイクロチャンネルを用いることにより（それがヒートシンクであれ熱交

換器であれ）非常に低い熱抵抗が実現できることの理由が述べられる。

一般的なマイクロチャンネルヒートシンクにおいては、しばしばヒートシンク内にお

ける流路方向への熱伝導が十分に小さいと考えて、作動流体の通過する流路を一定・均

一熱流束の境界条件をもつ壁面と見なすことができる。さらに流路直径が流路長さより

も十分小さいして発達した流れを仮定すると、流路の入口から出口にわたる作動流体及

び発熱面の温度は Figure 1 - 3に示されるようなものとなる。すなわち「一定・均一熱

流束」の条件より、ある地点における作動流体の平均温度は流下方向に向かって直線的

に上昇し、また出口においては入口における温度よりも∆T2だけ高くなっている。また

「発達した流れ」の仮定より、熱伝達率は流路全域で一定であるので、ある地点におけ

る流路壁面の温度と流体の平均温度の差も流路全域で一定（= ∆T1）となる。すなわち

Figure 1 - 3に示されたモデルにおいては、最大温度差∆T = Tw, out−Tf, inは∆T1 +∆T2

に等しく、熱抵抗Rは次のように表される：

R =
∆T

Q
=

∆T1 + ∆T2

Q
(1)

また、エネルギーの保存より次の関係が得られる：

Q = ρ Cp G ∆T2 (2)

ここで、ρ、Cp、Gはそれぞれ流体の密度、定圧比熱、体積流量を表す。また流路方向

に熱伝達率 hが一定なので、

Q = h Aeff ∆T1 (3)

という関係が得られる。ここでAeff は実効伝熱面積（矩形フィンタイプの流路であれば

フィン実効面積）を表す。式 (2)及び (3)を式 (1)に代入することによって、Rは次のよ
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うに書き換えられる：

R =
1

h Aeff
+

1

ρ Cp G
≡ Rconv + Rcap (4)

ここで、右辺第一式の第一項は熱伝達によって生じる熱抵抗 (convective resistance, Rconv)

であり、第二項は流体の温度上昇によって生じる熱抵抗 (capacitive resistance, Rcap)で

ある。式 (4)より、Rconvを小さくする為には hもしくは Aeff を大きくする必要がある

ことが判る。熱伝達率 hはヌッセルト数Nuを用いて

h =
Nu · kf

Dh
(5)

と表される。ここで kf 及びDhはそれぞれ流体の熱伝導率と流路の水力直径である。kf

は流体の物性値であるので、なるべく熱伝導率の良い流体を用いるのが望ましいことが

判るが、使用する流体が決められていればこれを操作することによってhを大きくするこ

とはできない。またNuについては、流れが発達した層流で流路断面形状及び境界条件が

与えられていれば流体の種類によらず一定（例えば熱流束一定の円管ならばNu = 4.363)

であるので、Nuの値を操作して hを大きくすることは基本的にできないことになる。

（なお、流れが発達した乱流の場合にはNuはレイノルズ数Reとプラントル数 Prの関

数となる。）しかしながら、式 (5)より判るようにDhをなるべく小さくすることで容易

に hの値を大きくすることができる。このことが、微細化した流路（すなわちマイクロ

チャンネル）を用いることで低い熱抵抗が達成できることの物理的理由である。ただし

むやみにDhを小さくしてすると必要となるポンプ仕事及び圧力が膨大なものとなって

しまうので、与えられた条件や制約によってどの程度Dhを小さくしたらよいのかが決

まってくる。

では、Rcapを減じるにはどのようにしたら良いのであろうか？ まず考えられるのが、

単純に流体の流量Gをなるべく大きくすることである。しかしながらむやみに流量を大

きくすると必要となるポンプの仕事及び圧力が膨大なものとなってしまうので、この場

合にも与えられた条件や制約の下で最適な流量というものが存在する。次に有効伝熱面

積Aeff を増やすことが考えられるが、ここではその増やし方が問題となる。つまりDh

10



Figure 1 - 3: Temperature variation of chip surface and coolant fluid in axial direction.

　　　　 Fully developed flow and constant/uniform heat flux input are assumed.

11



を小さく保ったままでいかにAeff を増やすか、であるが、これは流路に高アスペクト比

を持たせることによって解決できる：すなわちアスペクト比が無限大である平行無限平

板間を流路と考えれば、水力直径を平板間隔の二倍に抑えながら流体接触面積を無限大

とすることが可能である。（矩形流路の水力直径がDh = 4 ×（流路断面積）/（流路周

長さ）で定義されることを思い出すこと。）ただし実際には、流路高さを増加させ（流

路断面積を増加させ）てゆくと、始めのうちはAeff が増えることのメリットが勝るが、

次第にフィン効率が低下し、流路断面積及び周長さの増加によって引き起こされるポン

プ仕事及び流動抵抗の増加という好ましくない側面が勝ってくる。すなわち矩形流路の

場合にはむやみにアスペクト比を高く取るのではなく、許容できるポンプ仕事及び圧力

の範囲内で最適な流路形状を選択する（すなわち最適化する）ことが重要なのである。

もちろん、矩形流路以外の場合にも最適化をすることは同様に重要となる。

以上の議論より、「マイクロチャンネル冷却」という方法はただ単に直径の小さい流路

を用いれば良いというものでは無く、以下に示す 4つの戦略を組み合わせることによっ

て望ましい形で低い熱抵抗を達成しようというアプローチであると言える：

1.水力直径の小さい流路を用いること。

2.作動流体の流量を大きく取ること。

3.有効伝熱面積を大きく取ること。

4.与えられた制約及び達成すべき目的を理解した上で、上の 3つの項目を最適化する

こと。すなわち流路形状、流量及び（矩形流路の場合には）フィン形状を最適化す

ること。

このように書くとややこしく感じられるが、より簡単に結果論的に言えば、後の第 5

章で示されるように「電子デバイス冷却における熱的・寸法的制約条件の下では、ヒー

トシンク形状を最適化すると流路直径は自ずと µ mオーダーとなり、マイクロチャンネ

ルを用いることが結果的に必要となるポンプ仕事及び圧力を最小とすることになる」と

いうことなのである。マイクロチャンネルヒートシンクの最適化設計に関しては、本論

文第 5章で詳しく述べられる。
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Figure 1 - 4: Applicable range of each cooling method. In this fugure, ranges other than

’microchannel (water)’ are based on these presented in [5].

1.4 マイクロチャンネルヒートシンクの適用領域

マイクロチャンネルがVLSIチップなどの高密度発熱源に対する除熱に極めて有効な

ことがTuckermanとPease [10]によって初めて立証され、進化し続ける様々な電子デバ

イスに対する新しい冷却手段として提案された。彼らは厚さ 400 µ mの< 110 >シリコ

ンウエハーの 1 cm × 1 cmの領域に、KOHによる非等方性エッチングによって流路深さ

（すなわちフィン高さ）300 µ m、流路幅 50 µ m、フィン幅 50 µ m の矩形マイクロチャ

ンネル群を作成し、実験を行なった。なおこれらの形状寸法は、彼らによって行なわれ

たごく簡単な最適化手順に基づいて選ばれたものである。作動流体には水を用い、1 cm

× 1 cmの薄膜発熱源の局所最大温度と入口水温度の差を 71 oCに抑えながら、790 W

の熱を除熱した。すなわちR = ∆T/Q = 0.090 K/W （つまりR′′ = 0.090 K cm2/W）

という極めて低い熱抵抗を達成したのである [10]。（このときのポンプ圧力はおよそ 214

kPaであった。）

Tuckermanらの実験結果 [10]は、マイクロチャンネルが（特に水冷の場合に）優れた

伝熱特性を示すことのごく一例に過ぎない。比較的最近出版されたHarmsらの論文 [11]
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に、水冷を用いた矩形フィン型マイクロチャンネルヒートシンクに関する過去の様々な

文献で示されたデータを比較してまとめた優れた一覧表が示されているので、これを見

ることによって（水冷の）マイクロチャンネルヒートシンクが一般的にどの程度の熱負

荷に応えることが可能なのか（或いはどの程度のポンプ仕事・圧力が必要となるのか）

について比較的容易に理解することができる。この論文には Harmsら自身の行なった

実験結果を含めて、12の研究結果が比較されている。これによると、単位発熱面積あた

りの熱抵抗R′′は報告によって 0.072～ 2.11 K cm2/Wの範囲にある。12の報告のうち

R′′ > 0.5 K cm2/Wとなっているのは 3つにすぎず、特に R′′ > 1.0 K cm2/Wとなっ

ている 2つの報告に関してはヒートシンクが特殊な形状をしていたりヒーターに比べて

ヒートシンク底面積が大きすぎたりと、一般的な矩形フィン型マイクロチャンネルヒー

トシンクとは言い難い。またこれらの報告の中で用いられたヒートシンクの殆どが最適

化されておらず（或いはTuckermanらのかなり単純化された最適化方法 [10]をそのまま

用いているにすぎず）、これらの結果が十分に水冷マイクロチャンネルヒートシンクの

可能性を反映しているとは考えにくい。現在ではKnightらによって導かれた最適化法

[12]などの優れた最適化法が幾つか存在するので、これらを用いればさらに低い熱抵抗

を達成することも可能である。従って一般的な水冷マイクロチャンネルヒートシンクは

R′′ < 0.5 K cm2/Wが十分に達成可能であると考えられる。

以上の議論と過去の様々な報告を併せて、（特に矩形フィンタイプの）水冷マイクロ

チャンネルの適用領域を他の代表的な冷却方法の適用領域と比較して表したのが Figure

1 - 4である。この図中の”Microchannel (Water)”は著者自身が書いたものであり、それ

以外の冷却方法の適用領域については [5]に示されたものをそのまま引用した。水冷マイ

クロチャンネルは、Tuckermanらの実験 [10]で実証されているように～ 1000 W/cm2程

度までは適用可能である。また単位発熱面積当りの熱抵抗R′′については、0.07 K cm2/W

から 0.5 K cm2/Wの間（2本の太い直線に挟まれた範囲）を適用領域とした。ここで言

う「適用領域」というのは「性能的に到達可能な領域」という意味であるので、当然な

がら図中の領域よりも熱抵抗が大きい領域はカバーされている。Figure 1 - 4より、他の

代表的な冷却方法と比較して水冷マイクロチャンネルヒートシンクがより小さな熱抵抗

を達成することができることがわかる。現在から今後数年（2001～ 2006）のCPUを例
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に取れば、発熱密度は 30～ 100 W/cm2程度、また最大温度差∆T は一般的に 50 K程

度あるので、達成しなければならないチップ-作動流体間の熱抵抗は、R′′ < 0.5～ 1.7 K

cm2/Wである。将来的に発熱密度が 200 W/cm2となれば、R′′ < 0.25 K cm2/Wを達

成しなければならなくなる。（しかも、これらのR′′の値にパッケージの熱抵抗が含まれ

る場合には、ヒートシンク-作動流体間の熱抵抗をさらに小さく取らなければならなくな

る。）フロリナートを用いた浸漬冷却はこのような領域にも適用可能な数少ない冷却方

法である。しかしながら沸騰を用いることに伴う限界熱流束や振動の問題、或いはフロ

リナートなどの冷媒を用いる必要があることなどから、実用性に富んでいるとは言い難

い。他の代表的な冷却方法がこれらの除熱要求に余裕を持って応えられないこととは対

照的に、マイクロチャンネル水冷は余裕を持ってこれらを達成することができることが

理解できる。

Figure 1 - 4には示されていないが、マイクロチャンネル空冷も有望な冷却方法の一

つである。本論文第 5章において詳しく議論されるが、空冷を用いる場合にはその水

冷とは本質的に異なる特徴、すなわち空冷の長所・短所をよく理解することが重要と

なる。なおマイクロチャンネル空冷の場合には、単位ヒートシンク底面積当りの熱抵抗

R′′ < 1.0～ 5.0 K cm2/W程度が達成可能であるが（Table 5 - 6参照）、空冷の場合には

しばしば発熱面積を heat spreaderによってある程度拡げてから（すなわち発熱密度をあ

る程度下げてから）ヒートシンクに接続されるということが行なわれるので、一概に水

冷と空冷のR′′を比較することはできないであろう。

1.5 本論文の内容及び研究目的

以上ではマイクロチャンネル水冷を例に挙げ、マイクロチャンネルが極めて低い熱抵

抗を達成する有望な除熱手段であることを述べてきた。本論文ではまず始めにマイクロ

チャンネルを熱交換器に適用し、コンパクトかつ積層による拡張性を有するマイクロチャ

ンネル交換器（以下本論文ではµ HEX）を製作する（第 2章）。続いて作成されたµ HEX

について、液相-液相の単相熱交換特性及び層流流動特性を実験的に検証し、理論モデル
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による結果と比較しながら議論を行なう（第 3章）。続く第 4章では、相変化潜熱を利用

することでさらに熱交換性能が向上することを期待し、冷媒が µ HEX内で沸騰相変化

する場合について実験的・理論的検証を行なう。具体的には、沸騰を伴う場合の熱交換

特性及びマイクロチャンネル内沸騰の観察を含む流動特性を実験的に明らかにし、理論

モデルによる結果と比較しながら議論を行なう。第 5章ではマイクロチャンネル冷却を

用いる際に重要となる最適化設計の方法及び指針について、幅広い議論が行なわれる。

具体的にはマイクロチャンネルヒートシンクを対象とした最適化方法を導入し、水冷・

空冷の両方の場合についての設計指針が示される。最後に、第 6章において本論文の総

括が行なわれる。

以上が本論文の内容であるが、これらの議論より以下に示す 4点を達成することが本

論文の目的である：

• 先に述べた産業的背景に応えるため、マイクロチャンネルを利用したコンパクト
かつ高い熱通過性能を有する熱交換器を製作する。

• 冷媒が液単相及び沸騰相変化を伴うそれぞれの場合について、マイクロチャンネ
ル熱交換器の流動・伝熱特性を解明する。

• マイクロチャンネルヒートシンクの最適化設計方法を構築し、これを用いてヒー
トシンク設計に関係する様々なパラメーター間の物理的関係を明らかにする。

• 電子デバイス冷却における水冷・空冷の本質的違いを明らかにし、それぞれの場
合についてヒートシンクの設計指針を構築する。
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第２章

マイクロチャンネル熱交換器の製作
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2.1 基本熱交換単位の製作及び熱交換器の形成

マイクロチャンネル熱交換器（µHEX）を製作するにあたり、本研究ではその熱交換

器をコンパクトなものとすると同時に、これに拡張性を持たせることを考えて設計を行

なった。すなわち従来からの shell-and-tube型熱交換器のように全体の寸法及び形状が

特定の熱交換要求に対して固定されてしまっているものではなく、ある基本熱交換単位

を必要な数だけ積層することによって伝熱面積を自由に選ぶことが可能な（すなわち幅

広い熱交換要求に対応可能な）熱交換器の設計を試みた。

この基本単位は、Figure 2 - 1に示した 2種類の加工されたステンレス薄板（5× 5 cm、

厚さ 200 µm)から構成される。Figure 2 - 1 (a)に示した部品には、レーザー貫通加工に

よってマイクロチャンネル（幅 250 µm、長さ 17 mm）が 250 µmおきに 26本、作動流

体を導入・排出するための穴（直径 3 mm）が 4個、そして四隅に位置決め用のピン穴

（直径 2.05 mm）が作成されている。この部品を以降マイクロチャンネルプレートと呼

ぶことにする。またFigure 2 - 1 (b)に示した部品には (a)におけるマイクロチャンネル

の代わりに、同様にして加工されたマニフォールド（マイクロチャンネルに流体を分配

し、またマイクロチャンネルからの流体を収集する部分）が 2個設けられている。これ

らのマニフォールドは、それぞれ作動流体を導入・排出する穴の一つとつながっている。

この部品を以降マニフォールドプレートと呼ぶ。なお熱伝導率の悪いステンレス（15～

25 W/m K、銅のおよそ 20分の 1）を材質に用いたのは、加工のし易さの問題からであ

る。両部品とも、それぞれの正方形の中心に関して点対称となっていることに注意せよ。

このマイクロチャンネルプレートとマニフォールドプレートを一つずつ組み合わせて、

基本熱交換単位の半分が形成されることになる。これらを Figure 2 - 2のように組み合

わせて、4枚のプレートからなる基本熱交換単位（熱交換器として機能する最小の単位）

が形成される。すなわちマイクロチャンネルプレートとマニフォールドプレートの組み

合わせを 90度ずつずらしながら積層してゆくことによって、温度の異なる二流体が熱

交換を行なう熱交換器が構築されるのである。目的の伝熱面積が得られるまでこの単位

を積層した後、上下が厚板によって閉じられる。この厚板のうちの一方は、作動流体を

熱交換器に出し入れする為の穴を 4個備えている必要がある。
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Figure 2 - 1: Drawings of (a) microchannel plate which contains 26 microchannels (cen-

ter) and 4 feeding/draining holes of φ3 mm, and (b) manifold plate which contains 2

manifolds (header & footer) and 4 feeding/draining holes of φ3 mm. There are pin holes

of φ2.05 mm at each corner of the plates. Each plate is 50 mm × 50 mm square, has

thickness of 200 µm, made of stainless-steel.
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Figure 2 - 2: 3D schematic of our µHEX. 2 microchannel plates and 2 manifold plates,

sandwiched by cover plates, constitutes a unit of heat exchanger as shown in this figure.

The red-/blue-colored part represents a passage of hot/cold fluid.
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Figure 2 - 3: Perspective view of our cross-flow type µHEX. Relative proportion of this

figure is exact.

本研究における µHEXの構造をより正確に述べるために、Figure 2 - 3に上側からの

透視図を示す。この図から、Figure 2 - 2のように重ねることによって 4種類の層から

なる直交型の熱交換器が形成されていることが理解できる。なおマイクロチャンネルの

オーバーラップ面積は 13 × 13 mm2である。

後の第 3章及び第 4章で示されるように、本研究では（4枚の板からなる）基本熱交

換単位を用いて µHEXの流動・伝熱特性を調べる実験を行なった。薄板を重ね合わせて

その両側から板を押しつけるだけでは、各層の間から流体が漏れ出し、また高温側流体

と低温側流体が混じりあってしまう恐れがある。これを防ぐため、本研究においては 4

枚の板を拡散接合により一体化したものが実験に用いられる。
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2.2 熱交換器周辺部の設計及び製作

前節において基本熱交換単位の構造を示したが、これを熱交換器として実際に用いる

ためには熱交換器に高温・低温の 2種類の流体を出し入れする構造、また熱交換器を密

閉・保持する構造が必要となる。また、これらの構造は外部から熱交換器内部について

の計測・観察を可能とするものでなくてはならない。本研究における実験では、次の 5

点を計測・観察対象とした。

1.高温側流体及び低温側流体の熱交換器出入口における温度の計測

2.高温側流体及び低温側流体の熱交換器出入口圧力差の計測

3.高温側及び低温側流体の流量計測

4.流路部、特にマイクロチャンネル内の流動観察

5.熱交換器表面、特にマイクロチャンネルオーバーラップ部分の温度分布計測

この中で、1と 2は両側流体の出入口に熱電対及び圧力タップを設けることによって計測

可能である。3については、流動系の途中に流量計を設置すればよい。しかしながら 4と

5に関しては、熱交換器を密閉・保持する構造自体にその機能を持たせる必要がある。4

に関しては、（本章末に添付された設計図面に示されるように）フランジによってガラス

厚板を熱交換器に密着させることによってマイクロチャンネル内の流動観察を可能にし

た。また 5に関しては、温度計測機能をもつ板を製作し、これを熱交換器に密着させるこ

とによって熱交換器表面の温度分布測定を行なえるようにした。具体的にはFigure 2 - 4

(a)の概略図に示すような、コンスタン薄板（100 µm）に 28本の銅細線（直径 200 µm）

を放電溶接し、これを厚さ 1 cmのステンレス厚板で補強した部品を製作した。この部

品（以降本論文では平面型熱電対と呼ぶ）は多岐式熱電対を形成しているので、Figure

2 - 4 (b)に示した銅-コンスタンタン接点における温度を独立に計測することができるの

である。

平面熱電対を含む熱交換器周辺部の詳細については、本章末に添付した設計図面（6

枚）を参照されたい。本章の内容は以上が全てである。続く第 3章及び第 4章において、

本章で示した熱交換器を用いて実験が行なわれる。
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Figure 2 - 4: (a) Schematic description of a temperature mesurement device which mea-

sure a temperature distribution over the µHEX. 28 copper wires are welded by electric

discharging onto a thin constantan plate, forming a multi-blanched thermocouples. The

constantan plate is glued to 1 cm thick stainless-steel slab. (b) Location of thermocouple

junctions.
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第３章

液単相熱交換
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本章では水を作動流体として層流の範囲内において実験を行い、得られた測定結果を

基に議論しながら本熱交換器の流動・伝熱特性を解明してゆく。具体的には第 1節で実

験装置が示された後、第 2節において本熱交換器の流動特性、流量と圧力損失の関係が

示される。第 3節では温度の異なる等量の水の間の熱交換について実験を行い、その測

定結果を基に本熱交換器の熱交換特性を明らかにする。最後に第 4節において、本章の

実験・議論から明らかになった点がまとめられる。

本章で用いられる変数

A representative area [ m2 ]

A′ representative area per unit channel length [ m ]

Bi Biot number [− ]

Cp specific heat of the fluid at constant pressure [ J kg−1 K−1 ]

Dh hydraulic diameter of a channel [ m ]

G volumetric flow rate of the fluid [ m3 sec−1 ]

Hfin fin height [ m ]

h heat transfer coefficient [ W m−2 K−1 ]

kf thermal conductivity of the fluid [ W m−1 K−1 ]

ks thermal conductivity of the solid material [ W m−1 K−1 ]

L channel length [ m ]

ṁ mass flow rate of the fluid [ g sec ]

Nu Nusselt number (= hDh/kf) [− ]

p heat exchanging perimeter [ m ]

∆P pressure drop [ Pa ]

Q total exchanging heat [ W ]

R thermal resistance (= ∆T/Q) [ K W−1 ]

R′ thermal resistance per unit channel length [ K m W−1 ]
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Re Reynolds number [− ]

T temperature [ K ]

∆Tlm log mean temperature difference [ K ]

∆Tmax maximum temperature difference [ K ]

U overall heat transfer coefficient [ W m2 K ]

wfin fin width [ m ]

Greek symbols

η fin efficiency [− ]

Subscripts

cap capacitive

cold of cold side

cond conductive

conv convective

developing developing flow

developed fully developed flow

H constant heat flux boundary

hot of hot side

in at inlet

local of local

out at outlet

T constant temperature boundary

tot of total

water of water

x at axial location of x
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3.1 実験装置

本章では液-液間の単相熱交換を扱う。具体的には、温度の異なる等量の水が熱交換す

る場合について実験を行い、その測定結果に基づいて本 µHEXの特性を解明してゆく。

始めに Figure 3 - 1にその実験装置を示す。Chillerからポンプによって送り出された水

は、まず最初にマイクロチャンネル内の汚染を防ぐためのフィルターを通り、そして熱

交換器の低温側へと入る。ここで高温側から熱を奪い、そして熱交換器から一旦外部へ

と出た後、続いてヒーターによりある設定された温度まで加熱される。今度は熱交換器

の高温側へと入り、低温側によって熱が奪われた後に再び chillerに戻される。高温側、

低温側のそれぞれの µHEXの直前及び直後の流路内には熱電対が投入されており、これ

によって測定された出入口における流体の温度差より、熱交換量が求められる。なお本

章及び次の第 4章では、熱電対出力の計測・記録にはFloppy Diskに書き込み可能なdata

logger（60点まで同時計測・記録可能）を用いて全ての熱電対出力を同時に記録・計測

することにする。

また熱交換器の出入口間の圧力差を測定するため、片側の出入口（Figure 3 - 1では高

温側に取り付けられている）には差圧計に接続するチューブが取り付けられている。本

章で扱う液単相の実験においては、圧力損失を計測する場合には両側に温度差をつけず

に（つまりシステム温度を一定にして）測定されるので、どちら側に差圧計が設置され

ているのかは問題とはならない。流量測定に関しては、水が chillerに戻る直前（chiller

の貯水タンクの真上）に大気解放になる部分を設け、同じく大気解放となっている chiller

の貯水タンクに流れ落ちる水を 60秒間ビーカーで受け止め、これを電子天秤により秤

量することによって質量流量を測定した。

3.2 単相流動特性

熱交換器の両側に流れる水の温度を同じにし、熱交換が起きない温度一定の条件で水

の質量流量と熱交換器出入口の圧力差の関係を測定した。まず水の流量が比較的少ない
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範囲（0.3 g/sec以下）において、測定結果が差圧計のオフセット誤差に埋もれることを

懸念し、比較的小さい圧力差を分解できる水マノメーターを差圧計の代わりに用いて測

定した結果を Figure 3 - 2 (a)に示す。Figure 3 - 2 (a)に示した点は水温が 16 oCの時に

マノメーターを用いて測定した結果であり、流量に対して圧力差がリニアに増加すると

いう発達した層流の特性が確認された。図中の実線で描かれた直線は、曲がり及び分岐

による圧力損失が無いと仮定して発達した層流の関係式から計算される流路各部の理論

圧力損失を直列に足し合わせることによって計算された、理想的な圧力損失と流量の関

係である。この内訳は、

1.差圧計の reference point（Figure 3 - 1に描かれている熱交換器に入る直前のT分

岐の地点）から熱交換器本体までを繋ぐ長さ 5 cm、内径 1.4 mmの円管を導入・排

出の合わせて 2本分。すなわち長さ 10 cm、内径 1.4 mmの円管についての発達し

た層流の圧力損失。

2.マニフォールド部の全長。すなわち（Figure 2 - 1 (b)或いは Figure 2 - 3から解る

ように）流体がマニフォールドを通過する距離 � 20 mmを全長とする、高さ 200

µm、幅 2 mmの矩形流路についての発達した層流の圧力損失。

3.マイクロチャンネル部。すなわち高さ 200 µm、幅 250 µm、長さ 17 mmの矩形流

路についての発達した層流の圧力損失。

である。なお、計算にあたり水の物性値にはそれぞれの実験において熱電対により測定さ

れた温度における物性値を用い、また矩形流路内の発達した層流の関係式に関しては [1]

に示されているものを用いた。Figure 3 - 2 (a)によると、流量範囲の全域（ṁwater < 0.3

g/sec）にわたり、実験点が上で述べた理想的な圧力損失と流量の関係に良く一致してい

ることがわかる。またマニフォールド部の圧力損失がマイクロチャンネル部のそれを二

倍以上上回り、本 µHEXの圧力損失の主原因となっていることがわかる。

流量がある程度大きい範囲（～ 0.1 cc/sec）では差圧計を用いて測定を行い、その測

定結果を（発達した層流の関係式より計算される）理想的な圧力損失と流量の関係と比

較して Figure 3 - 2 (b)に示した。この場合には、流量が比較的少ない（ṁwater < 0.6

g/sec）範囲においては実験と理論モデルが一致しているが、流量がある程度以上大きく
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（ṁwater > 0.6 g/sec）なると、実験点が理想化された圧力損失と流量の関係を上回るよ

うになってくる。

なお Figure 3 - 2における測定範囲（ṁwater < 1 g/sec）においては、代表長さをマイ

クロチャンネルの水力直径（222 µm）、マニフォールドの水力直径（364 µm）、導入・排

出管の水力直径（1.4 mm）のいずれを代表長さに取った場合にも流れは十分に層流の範

囲に入っている。例えば ṁwater = 1 g/secにおいては、（レイノルズ数は温度の影響を受

けて多少変化するが）およそRechannel � 200、Remanifold � 1000、Retube � 1000となっ

ている。

Figure 3 - 2 (b)に示した比較的流量が多い範囲において実験点と理想化された圧力

損失 - 流量の関係が一致しなくなる原因に関して、単純化された計算モデルを用いて

定性的な検証を行い、その結果を Figure 3 - 3に示した。具体的には（Figure 3 - 3 (b)

に示したように）マニフォールドとマイクロチャンネルが同じ平面内にあるとし、また

流路形状及び寸法も Figure 2 - 1に示した実際のものとは異なるモデルを用いて計算を

行なった。計算方法にはコントロールボリューム法を用いて二次元（紙面方向）のナビ

エ・ストークス方程式を解き、また奥行き方向へは放物線流速分布を仮定することによっ

て流路上下壁面からの粘性を考慮した。計算方法に関しての詳細は [2]を参照されたい。

Figure 3 - 2 (a)に示した点はこの計算によって得られた圧力損失と（体積）流量の関係

を表し、図中の直線は曲がり及び分岐による圧力損失が無いとしたときの発達した層流

の関係式より導かれる、理想化された圧力損失と流量の関係である。これらの計算点の

傾向は Figure 3 - 2に示した実験結果の傾向とよく一致している。Figure 3 - 2 (a)にお

いて発達した層流の挙動を示している点、例えば [A]点における流路内の流線（Figure

3 - 2 (b)）を見てみると、流路全域に渡って滑らかなものとなっている。（流線は、見や

すいように流関数によって色別に表されている。）一方発達した層流の挙動から外れる

[B]点においては、その流線は Figure 3 - 2 (b)に示されるようにマニフォールド部から

チャンネル部に入った直後の箇所に剥離による渦が生じており、これが流動抵抗になっ

ていることが判る。また、この渦はマニフォールドの上流に近い方がより大きく、従っ

てマニフォールドのより上流側にある流路の方が流体が流れにくくなっていることが理

解できる。
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Figure 3 - 2: Relationship between pressure drop and mass flow rate of water. Pressure

drop was measured with a (a) manometer for low flow rate, or (b) differential pressure

transducer for high flow rate. In both figures, experimental plots are compared with

calculated results in which no pressure loss at bend/manifold were taken into account,

with contributions of each part sepcifically presented.
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このことから、本研究で用いている程度の大きさの直径を有するマイクロチャンネル

流動系では、特に作動流体が水の場合、流量がある程度多い範囲では分岐部及び曲げ部

における剥離の影響を受けるものの、流量範囲が比較的少ない範囲では従来からのマク

ロな発達した層流の関係式とよく一致し、(ナビエ・ストークス方程式から外れるなど

の) マイクロスケール特有の現象は起きていないことが判った。

3.3 単相熱交換特性

3.3.1 入口温度差を変化させた場合

まず始めに水の流量を一定に保ち、高温側・低温側の入口温度差を変化させる実験を

行なった。この実験では発達区間長さが等しく保たれているので、capacitive resistance

（第 1章参照）がほぼ完全に一定に保たれることになる。すなわち本実験では本 µHEX

の熱通過特性、すなわち伝達熱抵抗R convと伝導熱抵抗R condの部分に焦点を当てて検

証を行なうことになる。本章における測定では、高温側の水が失った熱量と低温側の水

が得た熱量の平均値を熱交換量Qとしている。この理由は、熱の周囲環境への逃げが少

ないながらも存在しており、これによって高温側流体が実際よりも多くの温度降下し、

同時に低温側流体が実際よりも少ない温度上昇をするので、より正確に熱交換量（すな

わち高温側流体から低温側流体に移った熱量）を決定する為には両者の平均を取る必要

があるからである。

測定結果及び各種重要パラメーターを Table 3 - 1に示す。本小節における議論は全

てこれらのデータセットを基にして行なう。Table 3 - 1のデータは#1と#2の二つの

グループに区別されているが、これは実験が行なわれた日が異なることを表している。

∆Tmaxは最大温度差（すなわち入口温度差）を、∆Tlmは対数平均温度差を表す。Table

3 - 1中の F はいわゆる F -factorと呼ばれるもので、対行型及び並行型以外の（例えば

本研究で用いている直交型）熱交換器を用いる場合に、対数平均温度差に乗じて適切な

代表温度差を得るための係数である（対行・並行型の場合はF = 1）。F を求めるための

41



Table 3 - 1: Experimental datasets for # 1 and # 2.

# Tcold, in Tcold, out Thot, in Thot, out ∆Tmax F ∆Tlm ṁwater Q Rconv + Rcap

Rcond

[ oC ] [ oC ] [ oC ] [ oC ] [ K ] [ - ] [ K ] [ g/sec ] [ W ] [ K/W ] [ K/W ]

# 1 25.05 29.4 39.4 34.15 14.35 0.959 9.54 0.88 17.67 0.518 0.294

# 1 25.2 31.1 44.6 37.2 19.4 0.957 12.74 0.87 24.26 0.502 0.297

# 1 25.3 32.55 48.85 40 23.55 0.957 15.49 0.88 29.54 0.502 0.296

# 1 25.1 34 53.6 42.75 28.5 0.956 18.61 0.87 36.06 0.493 0.297

# 1 25.15 35.3 58.7 46 33.55 0.958 22.1 0.87 41.7 0.508 0.297

# 2 25.8 30.1 39.95 34.9 14.15 0.959 9.47 0.88 17.16 0.529 0.295

# 2 25.75 31.75 44.8 37.95 19.05 0.957 12.62 0.88 23.63 0.511 0.295

# 2 25.8 33.15 49.15 40.7 23.35 0.957 15.44 0.88 29.09 0.508 0.295

# 2 25.7 34.85 54.4 44 28.7 0.956 18.92 0.88 35.96 0.503 0.295

# 2 25.7 36.35 59.1 46.95 33.4 0.956 21.99 0.88 41.91 0.501 0.296

チャートについては [1]または [3]を参照されたい。すなわち本熱交換器においては、熱

交換量Qと熱通過率 (overall heat transfer coefficient) U の関係は次のように表される：

Q = U A F ∆Tlm (1)

Aは熱交換器の代表伝熱面積を表し、本章ではマイクロチャンネルのオーバーラップ部

分（13 × 13 mm）をAに選んでU を定義する。実際の流れには多少なりとも発達区間

が存在するので熱通過率は場所によって異なり、従って厳密に言えば上式のUは熱交換

器の局所局所における熱通過率を平均化したものとなっている。すなわち、式 (1)は厳

密には

Q = U A F ∆Tlm

[
U =

1

A

∫
U dA

]
(2)

と書かれるべきである。しかしながら、本章では局所における熱通過率が場所によって

それほど変化しないものと考え、また表現を簡潔にする意味からも U � U とみなして

式 (1)の表記を用いることにする。（もしも流路全域で流れが発達した流れであり、かつ

比熱・密度などの物性値が一定であるならば、式 (1)の U は局所局所における熱通過率

に一致するのである。）

42



Qと∆Tlmの関係をFigure 3 - 4に示す。本来ならば横軸には（この場合の代表温度差

である）F ·∆Tlmを取るべきであるが、Table 3 - 1からわかるように、すべてのデータ

セットにおいて F � 0.95 � 1となっていて誤解を招く恐れがないことから、ここでは

∆Tlmをそのまま横軸とした。Figure 3 - 4より、Qは∆Tlmに対して比例することが理

解できる。これを式 (1)を用いて書き換えて、熱通過率 U が∆Tlm（或いは∆Tmax）に

対して一定となることを示したのが Figure 3 - 5である。これらのU の値が温度差に対

して一定となっていることは、以下の 4点より理解することができる：

1.本小節における実験では流量を一定に保っているので、助走区間がある程度の大き

さを持っていたとしてもそれぞれの実験点の平均熱伝達率は同じになり、従って流

路全体の伝達熱抵抗R convが同じになること。

2.ステンレスの熱伝導率は本実験の温度範囲の中では殆ど変化しないので、流路全域

におけるR condが一定となること。

3.発達した定物性の流れのもとでは、U は∆Tlmを温度差とする全体の（overallの）

熱通過率であると同時に、Thot, x − Tcold, xを温度差とするローカルな熱通過率でも

あること。

4.ローカルな熱通過率は、ローカルなR convとR condの和のみの関数として表される

こと。

このことをさらに詳しく述べる為に、対数平均温度差∆Tlm及び熱通過率U の定義を

思い出しながら、以下のような説明をするのがよいであろう。まず、理想的な並行型熱

交換器を考えよう。具体的には、高温側・低温側流体がそれぞれ同心二重円管の内側と

外側に流れており、内側の円管表面を通じて熱が交換されている場合を想定する。熱交

換器の全長をLとし、入口から出口の間のある地点 x における高温側及び低温側流体の

温度をそれぞれ Thot, x、Tcold, xとすると、x～ x + ∆xの熱交換量∆Qx, ∆x は次のように

表される：

∆Qx, ∆x = Ux p ∆x · (Thot, x − Tcold, x) (3)
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ここでUxと pはそれぞれ、xにおける熱通過率及び流路周長さである。（p ∆xを∆Aと

おいてもよい。）

一方、次のような関係も存在する：

(Thot, x − Tcold, x)

∆Qx, ∆x

= (R conv + R cond)x, ∆x (4)

ここで (R conv + R cond)x, ∆x は xにおける∆xの領域の伝達熱抵抗 R conv と伝導熱抵抗

R condの和である。すなわち式 (3)と式 (4)から、次の関係が得られる：

(R conv + R cond)x, ∆x =
1

Ux p ∆x
(5)

もしも流れが発達した流れで、流体の物性値も流れに沿って一定であるならば、U は x

によらず一定となる。（そもそも対数平均温度差∆Tlmはこのような仮定に基づいて定義

されていることを思い出すこと。）ここで U � constantとして、式 (5)を次のように書

き直そう：

(R conv + R cond)∆x =
1

U p ∆x
(6)

この両辺に∆x/Lをかけて変形すると、

(R conv + R cond)∆x × ∆x

L
=

1

U p ∆x
× ∆x

L

⇐⇒ (R conv + R cond)L =
1

U p L
(7)

となり、熱交換器全長についての式に書き換えられる。さらに、上式をQ = U p L ∆Tlm

の関係を用いて書き換えると、次のような関係式が得られる：

∆Tlm

Q
=

1

U p L
= (R conv + R cond)L (8)
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この式を式 (1)の表記に沿って書き直すと、

∆Tlm

Q
=

1

U A F
= (R conv + R cond)A (9)

となる。この式の中の (R conv + R cond)A、すなわち∆Tlm/Qは、熱交換器全体の伝達抵

抗と伝導抵抗の和を意味している。仮に全域で発達した流れとなっているとした場合、

式 (9)の中のUは式 (5)のUxに一致する。さらに流れが層流であるならば、熱伝達率は

流量から独立となるので、Ux, U , (R conv + R cond)x, ∆x, (R conv + R cond)Aのいずれもが

流量、∆Tlm及び∆Tmaxに対して独立となる。

再び Figure 3 - 5に戻って、U の値が各測定点の間で∆Tlmについて一定となってい

ることを考えてみよう。本実験では多少なりとも発達区間は存在するので、厳密にはUx

は xについて一定とならない。しかしながら本小節における実験では各測定点の流量

を一定としており、すなわち発達区間の長さが各測定点の間で一定となっているので、

(R conv +R cond)A も各測定点の間で一定となるはずである。式 (9)より (R conv +R cond)A

が一定であれば U も一定となることがわかる。すなわち Figure 3 - 5はこのような考え

方が成り立っていることを示しているのである。

本章では、発達区間がある程度の大きさをもっている場合についても ∆Tlm/Q = (R conv+

R cond)Aが熱交換器全体の伝導抵抗と伝達抵抗の和を表すものと考え、今後はこれを単

に (R conv + R cond)と書くことにする。

以上で述べたきたように、発達した層流においては (R conv + R cond)及び U は流量、

∆Tlm及び∆Tmaxのいずれに対しても一定値をとるので、これらは熱交換器固有の特性

を表す重要な指標であると言えよう。一方、対数平均温度差∆Tlmは、次に示す式から

も判るようにこれらの変数と深く関わっている：

Q = U A F ∆Tlm =
∆Tlm

R conv + R cond

(10)

では熱交換を記述する際には、上式のように∆Tlm を (R conv +R cond)又はUと組み合わ

せて記述することが好ましいのであろうか？ 式 (10)のような記述の仕方をすると、熱

抵抗 (R conv + R cond) を流量から独立とする代わりに、代表温度差∆Tlm の方に流量の
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Figure 3 - 4: Relationship between Q and ∆Tlm.

Figure 3 - 5: Relationship between U and ∆Tlm.
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影響を含めることになる。注意すべきは、∆Tlmは流量に依存すると同時に入口温度差

∆Tmaxにも依存しているということである。このように代表温度差（この場合は∆Tlm）

を流量と入口温度差の両方に対して従属とすると、4個の変数（R conv + R cond又は U、

∆Tlm、∆Tmax、ṁ）が熱交換の記述に必要になってくる。さらに式 (10)のような記述

の仕方は実際の設計においても好ましいものではない。なぜならは、ほとんど全ての設

計場面においては（∆Tlmではなく）∆Tmaxが設計上の制約、或いは設計者が設定でき

るパラメーターとなっているからである。つまり代表温度差には他の変数に従属しない

∆Tmaxを用い、熱抵抗を流量に対して従属として記述する方が、簡潔かつ実際上使いや

すい表現となる。すなわち式 (10)の代わりに

Q =
∆Tmax

R tot
[ R tot ≡ R conv + R cond + R cap ] (11)

と表すと、関係する変数は 3個（R tot、∆Tmax、ṁ）に減らされ、不必要な変数（∆Tlm）

を排除することによって熱交換器の特徴を記述しやすくなるのである。つまり従属パラ

メーターである∆Tlmは全体の熱通過に焦点を当てる場合以外にはなるべく表現に用い

ないことが望ましい。なお式 (11)では（発達した層流の場合にはR convは流量に関して

独立なので）R capが ṁに対して従属となっている。

R cap (capacitive resistance)は、第 1章でも述べたように流体が熱を吸収（或いは放

出）し、その温度が変化することによって生じる熱抵抗である。R capの物理的意味の

理解を助けるために、以下のような説明をしよう：仮に作動流体の熱容量 ṁ Cpが無限

大であるとすると、その流体はどれだけ熱を吸収（或いは放出）してもその温度を変え

ないことになる。つまりこの場合には∆Tlm = ∆Tmaxとなり、また式 (10)と式 (11)を

比較して判るように、R cap = 0となる。R capが小さいと熱交換器の局所局所において

大きな温度差がつくので、より多くの熱が交換されることになる。また反対に作動流体

の ṁ Cpが無限小ならば∆Tlm = 0となり、すなわち（同様に式 (10)と式 (11)を比較し

て）R cap = ∞となるのである。この場合には熱交換器の両側には温度差がついていな
いので、もはや熱交換を行なうことができない。つまり質量流量 ṁを増やすか、または

比熱の大きい流体を用いることによってR capが減らされるのである。これが capacitive
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resistanceと呼ばれる所以である。また式 (10)と式 (11)より、R capは次のように表わさ

れる：

R cap = R tot − ( R conv + R cond )

=
∆Tmax

Q
− 1

UA
(12)

なお本小節の実験におけるR capの値は、Table 3 - 1に示されている。

熱交換器の伝熱特性の中で最も重要な特性の一つが、これら三つの熱抵抗（R conv,

R cond, R cap）の割合である。なぜならこれらの大きさを比較することでどの部分の熱

抵抗がボトルネックになっているかを理解できるし、またこの情報を基にして熱抵抗を

バランスよく振り分けることで、より最適に近い設計行なうことが可能となるのである。

本小節の実験条件（ṁ � 0.88 g/sec）におけるR conv +R condとRcapの大きさを、各実験

点の∆Tlmに対する関係として Figure 3 - 6に示した。なおこの段階ではR convとR cond

はまだ分離されていない。（本節第三小節において両者の大小関係が議論される。）本小

節の実験では ṁを一定にしているので、R capが∆Tlmに対して一定となっている。R cap

は全抵抗のおよそ 38 %を占めており、多くは無いにしても主要な抵抗の一つとなってい

ることがわかる。残りの 62 %がR conv及びR condに起因しており、これらを減らすこと

で、効果的に熱交換性能を改良することができるであろう。この点については、後に本

章の中で詳しく議論が行なわれる。

本熱交換器は直交型であるので、熱交換器内の温度分布もまた解明すべき重要な伝熱

特性の一つである。前章で紹介した平面型熱電対を用いてその測定を行なった。測定の

手順については、まず最初に高温側について測定し、次に熱交換器を 90o回転させて低

温側流体が上面にくるようにセットして（高温側を測定したときと）同じ条件のもとで

測定をした。

Figure 3 - 7 (a)に高温側及び低温側の温度分布イメージの一例を示す。これらの二次

元温度分布イメージは、Figure 2 - 4 (b)に示した 28点における測定値について、Fortner

Research社の Transformというプロットソフトにより kriging補間を行なって生成した

ものである。各イメージ中の正方形はチャンネルオーバーラップ部分を示している。イ
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Figure 3 - 6: R tot, R conv + R cond vs. ∆Tlm. R cap = R tot − (R conv + R cond).

メージ中の温度は、熱交換器表面と水の平均的な温度を表しているに過ぎない。これら

のイメージにおいて、高温側流体は右上より入り、マニフォールドによって分岐され、

チャンネル内を左に進み、そして左下より出て行く。一方低温側流体は右下より入り、

分岐した後、チャンネル内を上に進み、そして左上より出て行く。高温側と低温側の測

定データの差を取り、同様にして kriging補間によって生成したイメージが Figure 3 - 7

(b)である。この温度差イメージは熱交換器表面における温度分布の差を表すのものに

過ぎないことに注意せよ。（すなわちこの温度差イメージを用いて熱交換量を定量的に

議論することは行なわない。）Figure 3 - 7 (b)より、熱交換器両面の温度差の分布に偏

りが生じていることが判る。これは熱交換器内の場所によって通過熱流束の大きさが異

なっていることを意味している。予想されるように、最も温度差がついている（すなわ

ち最も活発に熱交換が行なわれている）のは両側の流体が初めに出会う右下の部分であ

る。またチャンネルオーバーラップ部分以外の領域（マニフォールド部）においても、少

ないながらも熱交換が起きていることが確認される。イメージ中の等温度差線の形を見

てみると、これが正方形の対角線に対して対称となっていないことがわかる。本章にお
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ける実験は等流量・同一流体間の熱交換について行なっているので、もしも温度による

粘性の変化が少なく本熱交換器が理想的な直交形をしているならば、温度差分布は対角

線について対称となるはずである。しかしながら、作成した平面型熱電対に欠陥があっ

て、それが原因でこのような非対称な温度差イメージが取れてしまったという疑いも検

討されなければならない。

この点を検証するため、熱交換器はそのままにし、平面型熱電対を 90 o時計回りに回

転してセットして温度分布の測定を行なった。このときのイメージを Figure 3 - 8に示

す。Figure 3 - 8 (a)は高温側・低温側それぞれのイメージである。この場合には高温側

流体は右下より入り、チャンネル内を上に向かい、左上から出て行く。低温側流体は左

下より入り、チャンネル内を右に向かい、右上より出て行く。Figure 3 - 8 (b)に示した

この場合の温度差イメージを見ると、Figure 3 - 7 (b)のイメージと同様、正方形の対角

線について非対称となっていることがわかる。このことより平面型熱電対が正しく機能

していることが確認され、等温度差線の形状については本熱交換器の流動特性がその原

因となっていることが判明した。

等温度差線の形状が対角線について対称とならない原因について、考えられる残りの

原因は 1) 温度による粘性の変化によって各流路の流量が異なること 2) （Figure 3 - 3

に示されたような）マニフォールドからマイクロチャンネルに入る部分における剥離渦

によって各流路の流量が異なること、の二つである。このどちらが原因となっているか

が問題であるが、この点についてはそれぞれの原因が理想的な（すなわち温度による粘

性の変化も剥離渦も存在しない）温度差分布に対してどのような影響を及ぼすか、を考

えることによって推定することができる。以下に述べる議論は、Figure 3 - 7のイメージ

に基づいて行なわれる。まず、1)が主原因であると仮定した場合について検討する。温

度が低いほど粘性は大きく、従って流動抵抗も大きくなるので、Figure 3 - 7 (a)の高温

側におけるチャンネルオーバーラップ部分（正方形の部分）では、下半分の領域の方が

上半分よりも流れにくくなるであろう。同様に低温側のオーバーラップ部分では、左半

分の方が右半分よりも流れにくくなっていることになる。このことが温度差分布に与え

る影響は、local capacitive resistance (R cap, local)の理想的な場合からの変化を考えるこ

とによって理解できる。このため、チャンネルがオーバーラップしている正方形の部分
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を、4つの正方形領域に分割して考えることにする。それぞれの領域におけるR cap, local

は、理想的な場合の値に比べて、右上の領域では小さく、左下の領域では大きく、そし

て右下と左上の領域では同程度となるであろう。一方、2)が主原因であると仮定した場

合には、高温側においてはオーバーラップ部分の上半分の方が下半分よりも流れにくく、

また低温側においては右半分の方が左半分よりも流れにくくなるであろう。同様にオー

バーラップ部分を 4分割して考えると、R cap, localは、理想的な場合の値に比べて右上の

領域では大きく、左下の領域では小さく、そして右下と左上の領域では同程度となると

考えられる。ここで、層流の場合にはR conv + R condは流量によって殆ど変化しないこ

とを思い出さなければならない。つまり理想的な場合からどのようにずれるのかは、局

所におけるR cap, localの変化を考えることで理解されるのである。R cap, localが小さく（大

きく）なるということは、すなわち両側により多くの（少ない）温度差が付くというこ

とである。Figure 3 - 7 (b)の温度差分布では、理想的な対称形状と比較して右上ではよ

り小さな、そして左下ではより大きな温度差が付いている。以上より、2)のチャンネル

入口部分における剥離が等温度差線の非対称形状の主原因になっていると推定された。

本小節におけるデータセットのうち、# 2の実験において∆Tmax を変化させて測定

した温度差イメージを Figure 3 - 9に示す。予想されるとおり、∆Tmaxが大きくなるに

従い、熱交換器両面の温度差が大きくなってゆくことが確認される。これらの温度差イ

メージを∆Tmaxによって規格化してFigure 3 - 10に示した。これらの規格化された等温

度差線は、それぞれの流量を一定とした本小節の実験において非常に良い一致を示して

いることが判る。このことは、熱交換器内の局所局所におけるR conv + R condが∆Tmax

に対して一定となることを裏付けていることに他ならない。

3.3.2 流量を変化させた場合

続いて、入口温度差∆Tmaxを一定に保ち、流量を変化させて行なった場合について述

べてゆく。すなわちこの実験では流量がR tot及びR capに与える影響について検証して

ゆく。

本小節における測定結果及び各種重要パラメーターを Table 3 - 2に示す。これらの
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Table 3 - 2: Experimental datasets for # 3～# 6.

# Tcold, in Tcold, out Thot, in Thot, out ∆Tmax F ∆Tlm ṁwater Q Rconv + Rcap

Rcond

[ oC ] [ oC ] [ oC ] [ oC ] [ K ] [ - ] [ K ] [ g/sec ] [ W ] [ K/W ] [ K/W ]

# 3 29.25 36.25 49.6 40.8 20.35 0.944 12.43 0.64 21.29 0.551 0.405

# 3 29.2 35.85 49.65 41.55 20.45 0.952 13.06 0.76 23.53 0.528 0.341

# 3 29 35.35 49.65 42.05 20.65 0.958 13.67 0.88 25.81 0.507 0.293

# 3 29.15 35.1 49.65 42.45 20.5 0.962 13.92 0.99 27.25 0.491 0.261

# 3 28.8 34.75 49.75 42.75 20.95 0.964 14.47 1.09 29.46 0.474 0.238

# 4 25.75 34.3 49.3 39.15 23.55 0.939 14.19 0.6 23.67 0.563 0.432

# 4 25.55 33.65 49.25 40.25 23.7 0.949 15.15 0.74 26.65 0.540 0.350

# 4 25.75 33.4 49.4 41 23.65 0.955 15.62 0.86 28.96 0.515 0.301

# 4 25.55 32.95 49.6 41.55 24.05 0.96 16.32 0.97 31.24 0.502 0.268

# 4 25.45 32.55 49.25 41.6 23.8 0.962 16.42 1.06 32.74 0.483 0.244

# 5 25.5 34.25 49.35 39.15 23.85 0.938 14.36 0.6 23.63 0.571 0.439

# 5 25.45 32.9 49.3 41.25 23.85 0.959 16.1 0.96 31.23 0.494 0.269

# 6 25.55 33.15 49.35 41.4 23.8 0.958 16.02 0.96 31.09 0.494 0.272

# 6 25.65 32.9 49.5 41.8 23.85 0.961 16.37 1.06 33.19 0.474 0.244

データセットは、それぞれ異なる日に実験が行なわれた#3～#6の４つのグループに

区別されている。なお Table 3 - 2からわかるように、#3の∆Tmaxはその他#4～#6

の値とは異なっている。まず始めにFigure 3 - 11に示された ṁと∆Tlmの関係を見てみ

よう。いずれのグループのデータも、ṁが大きい程その∆Tlmが小さくなるというもっ

ともな結果を示している。入口温度差の異なる#3と#4～#6の間には明らかな差が存

在しているが、これは∆Tlmを横軸に用いたことに起因している。では Figure 3 - 11か

ら一体どのような特性が判るのであろうか？ この両者に差があることは、前小節で U

の値がほぼ求まった今、本小節において敢えて強調する必要性は少ない。意義があると

すれば流量によって両側の温度差が変化していることであるが、∆Tlmという∆Tmaxと

ṁの両方の影響を受ける変数を用いたために、流量の影響が判りにくいものとなってい

る。つまり Figure 3 - 11は不必要な情報 (∆Tlm)を含んでいるために、これから熱交換

器の特性を読み取ることが困難となっているのである。前小節において「全体の熱通過

に焦点を当てる場合以外には、なるべく（ṁと∆Tmaxの両方に従属する）∆Tlmを使わ

ない方がよい」と述べたが、これはその理由の一例である。
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Figure 3 - 11: Relationship between ∆Tlm and ṁwater for each experimental case.

本小節における実験目的に沿ったより的確な情報を示すために、Figure 3 - 12 (a)に熱抵

抗と流量の関係を示す。この図中では実験番号 (#）に関わらずR totを○で、R conv+R cond

を□で表している。この図より、ṁの増加に伴い全熱抵抗 R totが減少してゆくことが

確認できる。その内訳を見てみると、ṁの増加に伴ってR conv + R condは（若干増加し

ているが）ほぼ一定となる一方、R totに占めるR capの割合が単調に減少してゆくこと

が判る。R totからR conv + R condを引くことによって得られた R capの値と ṁの関係を

Figure 3 - 12 (b)に示す。R capは流量に反比例するので、この曲線は ṁに関する一次の

双曲線となっているはずである。Figure 3 - 12 (c)に示したR cap
−1と ṁ の関係を見て

みると、両者の間には比例関係があることが判り、従ってR capと ṁの間には一次の反

比例の関係にあることが確認された。Figure 3 - 12 (c)の傾きはおよそ 3.9 J/g·Kとなっ
ており、これは水の比熱 Cp, water � 4.2 J/g·Kにほぼ等しい。このことより本熱交換器
においてもR cap = (ṁ Cp)

−1 が成り立っていることが判明した。Figure 3 - 12 (a)にお

いてR conv + R condが流量とともに緩やかに減少してゆくことが示されたが、この点に

焦点を当てるために、U と ṁの関係を Figure 3 - 12 (d)に示す。これによると、本小
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Figure 3 - 12: (a) R tot, R conv + R cond vs. ∆Tlm, and (b) R cap vs. ∆Tlm.
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Figure 3 - 12: (c) R cap
−1 vs. ṁ, and (d) U vs. ṁ
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節における実験範囲 (ṁ = 0.6～ 1.1 g/sec) において、ṁの増加に従って U が 2割程度

直線的に増加することがわかる。これは、ṁの増加により発達区間長さが増加し、その

結果として平均熱伝達率が増加した（すなわちR conv が低下した）ことが原因である。

しかしながらこの変化は小さいので、本章における測定範囲 (# 1～# 6) では、U 及び

R conv + R condが流量に依らず一定となる発達した層流の傾向を表していると言えよう。

Figure 3 - 12に示した各図は不必要な情報を含んでいないので、Figure 3 - 11と比較

してより理解し易く、有益なものとなっている。すなわちここで示した関係は、∆Tmax

に依らず普遍的に成り立つ本熱交換器固有の特性なのである。

続いて前小節と同様の手順で測定された二次元温度差イメージをFigure 3 - 13に示す。

これは#3のデータセットについてのものである。Figure 3 - 13は、ṁの増加に伴って両

側の温度差が大きくなってゆく様子を表しているが、これは ṁの増加に伴ってR cap, local

が減少してゆくことを裏付けていることに他ならない。これを∆Tmaxで規格化したもの

が、Figure 3 - 14に示したイメージである。この場合は∆Tmaxを一定としているので、

Figure 3 - 10との比較という限られた意義しか存在していない。
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Figure 3 - 15: A simplified µHEX configuration for a thermal modeling and analysis.

An area sorrounded by adiabatic planes, marked by {A}, denotes a domain used in the

analysis.

3.3.3 モデルの構築と解析

以上の議論では ‘R conv + R cond’を用いてきたが、両者の大小関係については触れてこ

なかった。この点を明らかにすることは、本熱交換器の伝熱特性を解明する上で極めて

重要である。しかしながら、実験によってR totに占めるR conv及びR cond の割合を直接

測定することはできないので、本小節では幾つかの仮定を含んだモデルを解析的に解く

ことによって、これを見積もることにする。

具体的には、Figure 3 - 15に示された簡単化された形状についてモデルを構築してゆ

く。すなわち低温側と高温側の流路が（直交ではなく）平行に設置され、各流路の上面

が断熱壁によって覆われているという形状である。この単純化された形状には、その対

称性から幾つかの断熱面が存在すると考えることができる。その一つが Figure 3 - 5に

書き込まれた縦方向の 2つの断熱面である。（紙面奥行き方向にも断熱面が存在すると

考えて、ここでは二次元の熱輸送について考える。）以下ではこれらの断熱面と上下の

境界における断熱面、そして流路壁面によって囲まれる図中の {A}の部分について議論
を進めてゆく。
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本モデルでは、{A}の部分を厚さ 200 µmの固体壁の両側に幅 250 µm、高さ 200 µm

のフィンが突き出ている形状と見なすことにする。マイクロチャンネルの流路寸法は 250

µm × 200 µmであり、そのアスペクト比は 0.8又は 1.25である。始めに矩形流路の熱伝

達率 hを求めてゆく。なお、この解析を通じて水の物性値には 310 Kの値を用いる。流

量を ṁ = 0.8g/secとすると、マイクロチャンネルにおけるレイノルズ数はRe = 195.3

となる。このReの値を用いて、マイクロチャンネルにおける水力学的発達区間 Lef 及

び熱力学的発達区間Lehが以下の関係式 [4]から求められる：

Lef = 0.05 Re Dh = 2.17mm

Leh = 0.05 Re Pr Dh = 9.98mm

これより、（ṁ = 0.8g/secの場合には）水力学的には発達した流れであると見なすこと

ができるが、Lehは全流路長L = 17 mmの半分以上を占めており、熱力学的には未発達

な流れとして扱わなければならないことがわかる。

Choquetteらによると、流路アスペクト比が 0.8で 4面とも一定熱流束境界条件の矩

形流路における、水力学的に発達しているが熱力学的には未発達な場合の局所ヌッセル

ト数Nu 4, H, developingは次の関係式によって与えられる [5]：

Nu 4, H, developing = 3.982 + 0.01626
{
ln(X+)

}
− 0.0621

{
ln(X+)

}2 − 0.0358
{
ln(X+)

}3

[
X+ ≡ x

Dh Re Pr

]

ここで xはマイクロチャンネル内における入口からの距離を表す。さらにPhillipsらは、

1面断熱で残り 3面が一定熱流束境界条件の矩形流路における、水力学的に発達してい

るが熱力学的には未発達な流れの局所ヌッセルト数Nu 3, H, developingには以下の式を用い

ることを提案している [6]：

Nu 3, H, developing � Nu 4, H, developing × Nu 3, H, developed

Nu 4, H, developed

68



Nu 3, H, developed及びNu 4, H, developed はそれぞれ、1面が断熱されていて残り 3面が一定熱

流束境界条件の矩形流路及び、4面とも一定熱流束境界条件の矩形流路における発達し

た流れ場合のヌッセルト数である。アスペクト比が 0.8の流路では、これらのヌッセル

ト数は以下のように与えられる [1]：

• Nu 3, H, developed = 3.45

• Nu 4, H, developed = 3.711

以上からNu 3, H, developingが求まるのであるが、本解析において興味があるのは、0 <

x < L = 17mm の範囲のみである。この範囲において、得られたNu 3, H, developingと xの

関係を 5次式によって fittingすると、以下の関係式が得られる：

Nu 3, H, developing = 8.6679 − 2173.5 x + 4.4464 E5 x2 − 4.5575 E7 x3

+ 2.2738 E9 x4 − 4.3349 E10 x5

このままではヌッセルト数が場所に依存しているので、本モデルによる解析に用いるこ

とはできない。そこで、1 < x < 17mmの範囲の平均ヌッセルト数Nu 3, H, developing を次

のように求める：

Nu 3, H, developing =
1

16 mm

∫ x=17mm

x=1mm
Nu 3, H, developing dx = 4.354

これにより、1 < x < 17 mmの範囲における 1面断熱で残り 3面が一定熱流束条件の流

れが未発達の場合の平均ヌッセルト数が得られた。（なお 0 < x < 1 mmの範囲を考慮

しなかったのは、特異点を避ける為である。）しかしながら、多くの実際の場面におい

て（壁面内の流路方向への熱伝導が存在することによって）境界条件は一定温度境界と

一定熱流束境界が混じり合ったものとなる。すなわち実際のNuは、これらの 2つの境

界条件における値の間の値を取ると考えられる。問題は「どちらの境界条件により近い

のか」であるが、これを断定することは困難であるので、本解析に用いる平均ヌッセル
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ト数Nuを以下の近似によって、これらの中間の値に選ぶことにする：

Nu = Nu 3, H, developing ×
(

1

2
+

Nu 3, T, developed

Nu 3, H, developed

)

= 4.013

ここでNu 3, H, developed及びNu 3, T, developedはそれぞれ、1面断熱で残り 3面が一定熱流束

境界条件及び一定温度境界条件の矩形流路における発達した流れの場合のヌッセルト数

である。なお、これらの値は [1]よりそれぞれ 3.45と 2.91と求められる。以上で得られ

たNuを用いると、熱伝達率 hが以下のように求められる：

h =
Nu · kf

Dh

� 11378 W/m·K

ビオ数Biは伝達抵抗と伝導抵抗の比を表す無次元数で、代表長さを lとして、次のよ

うに表される：

Bi =
h · l
ks

ここで ksは固体壁の熱伝導率である。ksにステンレスの熱伝導率 (� 20 W/m·K)を取

り、lにフィン高さ（であると同時に両側のフィンの間にある壁面厚さでもある）の 200

µmを取ってビオ数を計算するとBi � 0.114となり、壁面内の伝導抵抗は壁面と流体の

間の伝達抵抗に比べて、十分に小さいことが判った。

続いてR convとR condそれぞれの具体的な値を求めてゆく。まずR convについてである

が、これはフィン近似を用いて見積もることにする。フィン近似は、フィン高さがフィ

ン幅よりも（少なくとも数倍程度）大きくなければ本来用いるべきではないが、本小節

で行なっているのは見積もりであることと、代表長さをフィン幅の半分、125 µmとし

た場合にもBi � 1となることから、これを用いることは特に問題とはならないであろ

う。フィン効率 ηは次のように計算される：

η =
tanh(MHfin)

MHfin

= 0.94


 M ≡

√√√√ 2h

ks · wfin




ここでHfinと wfinはそれぞれフィン高さ、フィン幅を表す。単位流路長さ当りの伝達
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熱抵抗R′
convは、次のように表されることになる：

R′
conv = 2 × 1

h · (A′
base + η · A′

fin)
= 0.28 K·m/W

ここでA′
baseとA′

finはそれぞれ、単位流路長さ当りの流路底面面積 ( = 250 µm)、単位

流路長さ当りのフィン表面積 ( = 400 µm)を表す。

一方、単位流路長さ当りの伝導熱抵抗R′
condは伝導長さ l = 200 µmとして、

R′
cond =

l

ks · A′
cond

= 0.02 K·m/W

ここでA′
condは単位流路長さあたりの伝導面積 ( = 500 µm)を表す。以上より

R′
cond

R′
conv

� 0.07

となり、伝導抵抗R′
condが伝達抵抗R′

conv よりも十分小さくなっていることが明らかに

なった。このことから、熱交換器の材質に熱伝導率の低いステンレスを用いたことは殆

ど問題とはなっておらず、むしろR′
conv が熱交換性能向上のボトルネックとなっている

と言える。R′
convを向上させるためには、1) 水力直径をより小さくし、hの値を増加さ

せる、2) 流路をより密に配置し、伝熱面積を増加させる、3) 積層回数を増やすことに

よって伝熱面積を増加させる、ことが考えられる。いずれにせよ、本熱交換器の場合に

は不必要に大きいフィン幅が欠点となっていると言える。積層回数を増やすことが、最

も効果的な性能改善方法であろう。

以上で本小節の主目的は達成されたが、本モデルを用いてR conv + R condを見積もる

ことにより、本モデルの妥当性を検証してみよう。全流路長をL totとして、これに実際

のチャンネルオーバーラップ部分の流路長さを選ぶと、

R conv + R cond =
R′

conv + R′
cond

L tot
=

0.28 + 0.02

26 × 0.013
� 0.89 K/W

という値が得られる。実験において ṁ = 0.8 g/secの場合にはR conv +R cond � 0.5 K/W

なので、本モデルは実際よりも熱抵抗を大きく見積もっていることになる。この原因と
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して 1) 本モデルでは上下面を断熱としているが、実際にはこの面を通過・迂回した熱移

動が起きていること 2) 実際には（Figure 3 - 9などで見たように）チャンネルオーバー

ラップ部分以外の所でも熱交換が起きていること、の 2つが考えられる。本モデルのよ

うな極めて単純化されたモデルを用いても、この程度の精度であればR conv + R condを

見積もることが可能なのである。

3.4 第3章まとめ

本章では層流の範囲内において温度の異なる等量の水を用いた実験を行い、これから得

られた測定結果に基づき、本熱交換器の液単相における流動・伝熱特性を議論してきた。

明らかとなった重要な流動特性は次に示すとおりである：

• 流量が少ない範囲では、曲がり・分岐による圧力損失が無いとして発達した層流
の関係式より求められた流路各部の圧力損失の和に良く一致する。

• 流量がある程度以上の大きさになってくると、マニフォールドからマイクロチャン
ネルに入る部分で剥離渦が発生するようになり、発達した層流の関係式より求め

られた理想的な圧力損失を上回るようになる。

• 本熱交換器の流路直径程度では、（作動流体に水を用いた場合には）流動特性はマ
クロスケールな関係式によって説明され、すなわちマイクロスケール特有な現象

は起きていない。

また伝熱特性に関して明らかになった点は以下の通りである：

• 層流の特性から予想されるように、U およびR conv + R condは（発達区間が長くな

ることで緩やかに増加するものの）ほぼ一定値をとる。

• 本熱交換器においても、R capは (ṁCp)
−1にほぼ一致する。

72



• 熱交換器の表面温度差分布はその対角線に対して若干非対称となり、その原因と
してマニフォールドからマイクロチャンネルに入る部分の剥離渦の影響が考えら

れる。

• 材質に熱伝導の悪いステンレスが用いられたにも関わらず全抵抗に占めるR condの

割合は無視できる程小さく、本熱交換器においてはR convが熱抵抗の主要因となっ

ている。

さらに本熱交換器の性能を向上させるためには、現在のフィン幅（すなわち流路間隔）

を減らし流路をより密に配置して伝熱面積を増加させると同時に、積層回数を増やすこ

とが有効であることが判明した。ただし積層回数を増やす際には流量も同時に増加させ

る必要があることに注意しなければならない。すなわち積層回数を倍したときに流量そ

のままにしておくと、R capまでが倍になってしまうからである。積層回数と流量を共に

倍に増やすとポンプ仕事は倍になるが、ポンプ圧力はそのまま変わらない。水冷の場合

には一般的にポンプ仕事は非常に小さく、むしろポンプ圧力が設計のボトルネックとな

ることを考えれば、積層回数を増やすと同時に流量を増やしても特に問題とはならない

であろう。
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第４章

沸騰熱交換
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本章では、低温側流体が µHEX内で沸騰相変化することにより高温側流体からの除熱

を行なう沸騰熱交換について検証する。具体的には、第 1節において本章で用いる実験

装置が示され、第 2節ではマイクロチャンネル内沸騰の様子がスピードカメラによって

観察される。第 3節では沸騰熱交換を熱電対及び差圧計によって計測する実験を行ない、

得られた測定結果を整理しながら本µHEXの沸騰伝熱特性を議論する。続く第 4節では、

実験によって計測された圧力損失特性を沸騰モデルの一つである homogeneous modelに

よって検証し、本 µHEXにおける沸騰圧力損失特性がこのモデルによって説明ができる

ことを示す。最後に第 5節では本章のまとめが示される。

本章で用いられる変数

Ach cross sectional area of a channel [ m2 ]

Cp specific heat of the fluid at constant pressure [ J kg−1 K−1 ]

Dh hydraulic diameter of a channel [ m ]

F F -factor for correction of ∆Tlm [− ]

fTP two phase friction factor [− ]

G volumetric flow rate of the fluid [ m3 sec−1 ]

Hfin fin height [ m ]

h enthalpy of the fluid [ J kg ]

hf enthalpy of liquid at saturated state [ J kg ]

hfg enthalpy difference between gas and liquid at saturated state (= hg − hf)

[ J kg ]

hg enthalpy of gas at saturated state [ J kg ]

Lb length of a bubble [ m ]

M mass flux of two phase flow [ kg sec−1 m−2 ]

Mf mass flux of liquid phase flow [ kg sec−1 m−2 ]

Mg mass flux of gas phase flow [ kg sec−1 m−2 ]
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ṁ mass flow rate of the fluid [ g sec ]

P pressure at specific location [ Pa ]

p perimeter of a channel [ m ]

∆P pressure drop [ Pa ]

Q total exchanging heat [ W ]

qp heat flux at channel wall [ W m−2 ]

R thermal resistance (= ∆T/Q) [ K W−1 ]

R ∗
cap an equivalent thermal resistance of R cap in case of boiling heat exchange

(Rtot − F ∆Tlm/Q) [ K W−1 ]

Tb boiling temperature of the coolant [ K ]

Tc temperature of cold side fluid [ K ]

Th temperature of hot side fluid [ K ]

∆Tlm log mean temperature difference [ K ]

∆Tmax maximum temperature difference [ K ]

u velocity of homogeneous fluid [ m sec−1 ]

v specific volume of homogeneous fluid [ m3 kg−1 ]

vf specific volume of liquid at saturated state [ m3 kg−1 ]

vfg specific volume difference between gas and liquid at saturated state

(= vg − vf ) [ m3 kg−1 ]

vg specific volume of gas at saturated state [ m3 kg−1 ]

Wb width of a bubble [ m ]

Wch width of a channel [ m ]

x quality of the flow [− ]

z axial location along a channel [− ]

Greek symbols

ρ density of homogeneous fluid [ kg m−3 ]
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τw shear stress at channel wall [ N m−2 ]

Subscripts

amb ambient

cap capacitive

cond conductive

conv convective

escp escaping

in at inlet

mean mean

out at outlet

sat at saturated state

surf surface

FC fluorocarbon, or Fluorinert

water water
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4.1 実験装置

本章では低温側流体に 3M社の冷媒、フロリナート（Fluorinert, FX-3250, C6F14, 分

子量: 338.043, 沸点: 56 oC @ 1 atm）を用いて、沸騰による潜熱吸収を利用した熱交換

についての流動・伝熱特性解明を行なう。本章を通じ、高温側流体には液単相の水を用

いる。

Figure 4 - 1に本章で用いる実験装置の概略図を示す。前章の場合とは異なり、高温側

と低温側流体はそれぞれ独立のループを流れる。高温側流体（温水）は、chillerタンク

からポンプによって送り出された後、pre-heating sectionで目標温度を数度下回る程度

まで大まかに加熱され、焼結金属フィルターを通過した後、温度コントローラーによっ

てフィードバック制御がされている heating sectionにおいて目標温度まで加熱される。

続いて µHEXへと入り、ここで低温側と熱交換した後、再び chillerへと戻される。水の

流量測定に関しては、前章の場合と同様に大気解放となっている chillerのタンクに流れ

落ちる水をビーカーで取り、これを電子天秤で秤量することによって質量流量が測定さ

れる。低温側流体（フロリナート）はポンプから送り出された後、焼結金属フィルター

を通過し、µHEXへ入る。ここで高温側から熱を吸収した後に、続く凝縮部おいて気相

がすべて液相に戻される。この後フロリナートは流量測定部へと進み、ここで体積流量

が測定された後、再びポンプへと戻って行く。フロリナートを駆動するポンプには定体

積の流体を送り出すマグネットギアポンプを用いているので、µHEXを流れる流量を可

変とする為にポンプ前後にはバイパスが設けられている。

フロリナートの流量測定については Figure 4 - 2に示した流量計兼フロリナートタン

クを製作し、これを用いることにより流量測定を行なった。この測定装置は大きく分け

て外側のアクリル円管からなる外壁と、トグルバルブに接合されている内側のアクリル

円管からなっている。外側の円管はフロリナートを蓄える密閉タンクの役割を果たし、

この下端はアクリルプレートによって閉じられている。下端のプレートにはポンプへと

続く出口及び排出用の出口が設置されている。凝縮器から液体の状態で出てくるフロリ

ナートは、流量測定装置の上端より内側のアクリル円管に流れ落ちる。流量測定を行な

わない時にはそのままバルブを通過して、下のフロリナートの液溜へと流れ落ちて行く。
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Figure 4 - 2: A device for measuring volumetric flow rate of fluorinert.
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流量を測定する際には、外側の円管に Oリングを介して固定されているトグルバルブ

のスイッチを操作して、内側の円管にフロリナートを溜めてゆく。内側の円管には目盛

がつけてあるので、ストップウォッチで時間を計りながらその時間内に到達するフロリ

ナートの液面高さを読み取ることで、体積流量を測定するのである。

実験及びデータ整理の手順の詳細は、本章第 3節において詳しく述べられる。

4.2 沸騰観察結果

各種熱交換実験に先立ち、本章における適切な実験範囲を決定する為に、マイクロチャ

ンネル内沸騰の観測を行なった。本章における観測はすべてハイスピードカメラによっ

て行い、録画レートは 4500フレーム毎秒で行なった。なおスナップショット静止画の一

枚一枚から気泡の挙動及び位置を正確に読み取ることは困難であるので、気泡の挙動を

比較的正確に読み取ることのできる動画を用いて流れの様式を判断する。

本論文ではマイクロチャンネル内における気液混相流れの様式を Figure 4 - 3に示し

たA～Fの 6個の様式に分類することにする。これは一本のマイクロチャンネルの一部

分における沸騰様式の様子を、概略図によって示したものである。なお Figure 4 - 3の

各図はフロリナート側のチャンネルを真上から見た様子であり、フロリナートは左から

右に流れている。(A)に示した様式は、流れのクオリティが 0を僅かに上回る場合の沸

騰様式であり、入口温度差が小さい場合及びフロリナート流量が多い場合に観察される。

この場合の気泡直径は流路幅Wchの半分以下或いは辛うじて確認される程度の小さいも

ので、マイクロチャンネル壁面より核沸騰によって生成された細かい気泡が液体フロリ

ナートの流れに乗って移動しているように観察される。(B)の様式では、蒸気泡の幅Wb

が流路幅Wchとほぼ等しい plug bubbleとなっており、また気泡長さLbがWchの 1～ 4

倍程度の大きさを持っている場合である。(C)の様式は (B)と同様に気泡が plug bubble

となっている場合であるが、気泡長さは (B)よりも長く LbがWchの 4倍（1 mm)程度

以上となっている場合を指すことにする。なお (B)及び (C)の両方の様式では、気泡の

両端のメニスカスがはっきりと存在する。(C)の場合よりもさらに流量が減る、或いは
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入口温度差が増えるなどしてクオリティが増えた場合が (D)の様式である。(D)では気

泡後部のメニスカスはまだ存在しているものの、前部のメニスカスが殆ど無くなってい

るか或いは完全に消滅し、メニスカスの代わりに前進する波面として観測される様式で

ある。すなわちこの場合は、気泡前面においてはメニスカスを保てなくなる程度まで液

相の割合が低下した場合である。さらにクオリティが高くなった (E)の様式では、観察

対象領域にはもはやメニスカスが存在せず、チャンネル壁面を濡らす液体のフロリナー

トが前進する波面として観測される場合である。この波面は時折停止しているように見

えるが、この時間は前進している時間よりも十分小さく、またドライアウトは殆ど発生

していないと考えられる。最後に (F)の場合は、間欠的・周期的に液相フロリナートの

通過とドライアウトを繰り返す場合である。この場合には (E)のときには見られなかっ

た周期性が明確に存在する。すなわち (F)の様式においては対象領域には常にメニスカ

スが存在せず、ほぼマイクロチャンネル全域にわたる幅の広い波が周期的に（一斉に）

マイクロチャンネルを通過するというものである。以上に示した様式分類を用いて、続

いて沸騰観察結果を分類・整理してゆく。

温水の入口温度 Twater, inとその質量流量 ṁwater、及びフロリナートの入口温度 TFC, in

を一定とし、フロリナート流量 GFC を変化させた実験を行い、このとき観測された混

相流れの流動様式をTable 4 - 2に示す。実験条件は Twater, in = 74 oC、TFC, in = 41 oC、

ṁ = 1.51 g/secとし、GFCを 0.1～ 0.9 cc/secの範囲で 0.1 cc/secの刻みで変化させた。

マイクロチャンネル部を 6個の長方形領域に分割し、それぞれの領域において最も代表

的な様式をFigure 4 - 3に基づく分類で示した。すなわち表中のそれぞれの列は、その一

番上に示された（マイクロチャンネル領域の 6分の 1の面積を持つ）灰色の領域につい

ての様式を示している。なおTable 4 - 2の上方にも示されているように、フロリナート

は左から右に流れ、その温水はその下の層を下から上に流れる。すなわちこの場合には

マイクロチャンネルの左上の部分（Table 4 - 2の一番左の列）で最もクオリティが低く、

右下の部分（Table 4 - 2の一番右の列）で最もクオリティが高くなる。GFC = 0.9～ 0.8

cc/secの範囲ではマイクロチャンネルの全域においてクオリティ及びボイト率は低く、ご

く弱いサブクール沸騰が起きているにすぎない。従って熱交換の大部分は顕熱によって

行なわれていると考えられる。この場合を肉眼で見ると、全くの透明な液体が流れてい
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Figure 4 - 3: Distinction of each boiling regime in this report (A～ F). Each regime is

schematically delineated for a part of a channel in top-view manner. Wb, Lb, and Wch

denote width of a bubble, length of a bubble, and width of a channel, respectively.
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るようにしか見えず、流れに気泡が含まれていることを知るのは不可能である。GFCが

減るにつれて、クオリティ及びボイド率は上昇してゆく。GFC = 0.7～ 0.4 cc/secの範囲

では、流路上流で発生した気泡が流下するに従ってその長さを増しながら成長してゆく

様子がはっきりと観察される。（すなわちこの範囲は、本実験におけるGFCの範囲の中で

最も気泡のメニスカスが判りやすく観察される流量範囲である。）なお表中のGFC ≤ 0.5

において ‘B/C’などの表現が用いられているが、これは対応する領域内において複数の

様式が同程度（時間的或いは空間的に）混在しており、それらのいずれもが明確に存在

しているために様式を一つに絞り込めない場合に用いた表現である。ただし ‘B/C’とい

う表現は両者の頻度の大小関係には言及していない。GFC = 0.3 cc/secになると、下の

方の流路数本（特にその出口付近）ではメニスカスを保てない状態までクオリティが上

昇する。このような領域では、メニスカスの代わりに液相フロリナートが波状となって

進行する様子が観察される（様式 (E)）。しかしながら流路の上半分程度では、依然メ

ニスカスをはっきりと見ることのできる plug bubbleの流れとなっている。GFC = 0.2

cc/secになると、上側数本の流路を除いてはメニスカスは存在しない。下半分の領域で

は、殆どの時間流路壁面は液相フロリナートで濡れているが、特に出口付近の領域では

波状となった液相フロリナートの通過とドライアウトが交互しているように観察される。

最も流量の少ないGFC = 0.1 cc/secの場合の混相流れの様子は、GFC = 0.2 cc/secの

場合とは大きく異なる。すなわちGFC = 0.1 cc/secの場合には流路全域においてメニス

カスは存在せず、半分以上の時間冷媒で濡れているのは上側の流路数本のみである。そ

の他の流路については、殆どドライアウトして液面が観測されない状態が比較的長い時

間を占め、周期的・間欠的に液相フロリナートが幅広い波となってマイクロチャンネル

を一斉に通過する。本実験において観測された、波が一斉に通過する周期はほぼ 0.1 sec

であり、このような明らかな周期的変動が存在する点でGFC = 0.2 cc/sec の場合とは異

なっている。この周期的変動は、肉眼では流路全域がかすかに振動しながら発泡してい

る様に見える。

なおTable 4 - 2の実験条件では、GFC = 0.1 cc/secの場合の出口におけるクオリティ

xoutは 1を上回っている。このことは、時間的に平均するとすでに流路の多くの範囲で

ドライアウトが起きていることを意味している。従来からのマクロサイズの流路におい
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ては、流路出口におけるクオリティが 1に達する前にほぼ必ず限界熱流束 (CHF)を迎え

るのであるが、注意しなければならないのはマイクロチャンネルヒートシンク・熱交換

器においては xout � 1が必ずしも CHFの条件とはならない点である [1]。Bowersらは

[1]の中で冷媒にR-113を用いて 1 cm四方の発熱面から除熱する実験を行ない、マイク

ロチャンネルを用いると CHFがしばしば xout > 1の範囲に存在することを実験的に示

し、またこの現象に対する理由を述べている。詳しくは [1]を参照されたい。

Pengらは [2]の中で 0.6 mm × 0.7 mmの断面を持つマイクロチャンネルに水を作動流

体として流し、マイクロチャンネルプレートを Joule heatingにより加熱して水が液単相

及びサブクール沸騰する場合について実験を行なった。その中で、彼らはマイクロチャ

ンネルプレートの流路壁面が過熱 (� 104 oC)されている状態で、マイクロチャンネル

内の観測をPyrexガラスのカバープレートを通じて行なった。彼らによると、気泡はマ

イクロチャンネル出口付近のフッター部において微小な気泡が連なって流れるのが観察

される (”... strings of small bubbles were observed in the mixing chamber at the outlet

as the heated liquid flowed out of the microchannels.”)と述べている。しかしながら、

どれだけ加熱してもマイクロチャンネル内には気泡が観察されず (”However, there were

still no bubbles observed in the microchannels throughout the experiment, even at the

highest surface temperature of this investigation.”)、彼らこのことを、マイクロチャン

ネルのスケールが気泡が成長できる限界のスケールを下回っているためにマイクロチャ

ンネル内では気泡は存在も成長もできず、観測されなかった (”If the scale of liquid bulk

is large enough, bubbles could grow, otherwise, no bubbles grow and exist in liquid. ...

If liquid bulk size is smaller than this evaporating scale, bubbles cannot exist in liquid.

This concept may explain why no bubbles were observed in the micro-channel, i. e. the

scale of microchannels was smaller than the necessary evaporating space.”)と説明して

いる。この説明及び解釈は、明らかな誤りであると言わざるを得ない。例えばTable 4 - 2

で示した観測実験においては、GFC = 0.9～ 0.7 cc/secの流量範囲ではキセノンランプ

で光を集光しながらハイスピードカメラ（4500コマ/秒）で撮影しなければ、流路直径

の 10分の 1以下の細かな気泡が壁面から発生し、これが流れていることを知ることは不

可能である。先程も述べたように、これを肉眼で見た場合には全くの透明な液体が流れ
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ているようにしか見えない。またGFC = 0.6～ 0.4 cc/secの流量範囲でも、Table 4 - 2

に示した概略図の上の領域については肉眼で気泡の存在を確認することはほぼ不可能で

ある。一方Pengらは [2]の中で気泡を何によって観測したのかは全く触れておらず、そ

の文脈から判断して肉眼で観測したものと思われる。もしもたかだか 0.6 mm × 0.7 mm

の流路内で気泡が存在できないのならば、一体バブルジェットプリンタはどのようにし

て動作するのであろうか。

続く第 3節において数々の熱交換実験の結果が示されるが、それらの実験についても

同様にTFC, in � 40 oC、ṁ = 1.51 g/secとし、49 oC ≤ Twater, in ≤ 79 oCの範囲で実験が
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行なわれる。すなわち次節で行なわれるこれらの沸騰熱交換実験において、カバーすべ

きフロリナート流量は、0.2 ≤ GFC ≤ 0.9の範囲であると言えよう。なぜならば、この流

量範囲によって検証すべき 0 < x < 1の範囲がほぼカバーされると同時に、Table 4 - 2に

示された様々な混相流れの様式が包括されるからである。しかしながら、ドライアウトと

フロリナートの通過を交互に繰り返し特異な沸騰様式を示すGFC = 0.1 cc/secの場合も

興味深いので、次節の熱交換実験においてはフロリナートの流量範囲を 0.1 ≤ GFC ≤ 0.9

と選ぶことにする。

4.3 沸騰熱交換特性

本節では第 2章で製作した µHEXを用いて各種の熱交換実験が行ない、その沸騰熱交

換特性を明らかにしてゆく。本節における実験は TFC, in � 40 oC、ṁ = 1.51 g/secを固

定して、0.1 ≤ GFC ≤ 0.9、49 oC ≤ Twater, in ≤ 79 oCの範囲について行なわれる。本

節における実験の測定結果及びそれを整理して得られる各種重要パラメーターを Table

4 - 3にまとめて示す。この表には# 7～# 15の 9個のデータセットが含まれているが、

番号の違いは実験を行なった日の違い（及びGFCの違い）を表している。すなわちTable

4 - 3には、GFC = 0.1～ 0.9 g/secの流量範囲を 0.1 g/sec刻みで変化させた 9日分の

データが示されている。この表の中では Tc、Th及びGFCはそれぞれ低温側・高温側流

体の温度及びフロリナートの体積流量を意味する。すなわち Tc, in ≡ TFC, inである。な

おフロリナート出口ではほぼ 1気圧（もしくはそれを僅かに上回る程度の圧力）となっ

ているので、Tc, outの値が 56 oC以上の場合には出口において必ず気相が存在し、飽和

状態となっている。ただし Tc, outが 56 oC以下の場合でも Th, inが 56 oCを大きく上回っ

ていれば、（温水の上流に近い）チャンネルの一部で沸点を上回ることによって局所的

に発泡していたり、またサブクール沸騰による細かい気泡が存在していたりと、必ずし

も流路全体で液単相になっているわけではないことに注意する必要がある。

ここで前章における液単相の場合とはデータ整理の手順が多少異なることを強調して

おかなければならない。これは、液単相熱交換の場合と本章における沸騰を伴う熱交換
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Table 4 - 3: Experimental datasets for # 7 ～ # 15.

# Tc,in Tc,out Th,in Th,out ∆Tmax F ∆Tlm ṁwater Q GF C ∆P F∆Tlm Rtot

/Q

[ oC ] [ oC ] [ oC ] [ oC ] [ K ] [ - ] [ K ] [ g/sec ] [ W ] [ cc/sec ] [ kPa ] [ K/W ] [ K/W ]

# 7 38.8 42.2 49.3 47.8 10.5 0.986 8.01 1.51 7.46 0.90 30.61 1.06 1.41

# 7 39.2 44.3 54.3 52.2 15.0 0.986 11.4 1.51 10.39 0.90 30.76 1.08 1.45

# 7 40.3 46.7 59.1 56.5 18.7 0.986 14.2 1.51 13.11 0.90 30.01 1.07 1.43

# 7 40.4 48.9 64.3 61.0 23.9 0.985 17.9 1.51 17.85 0.90 29.94 0.99 1.34

# 7 40.1 50.9 68.9 65.1 28.8 0.985 21.4 1.51 20.54 0.90 30.64 1.02 1.40

# 7 40.7 53.8 73.9 69.4 33.2 0.983 24.2 1.51 24.71 0.90 31.50 0.96 1.34

# 7 40.6 56.2 78.8 73.3 38.2 0.981 27.3 1.51 30.87 0.90 36.07 0.87 1.24

# 8 38.8 42.3 49.3 47.9 10.5 0.986 8.0 1.51 6.89 0.80 24.27 1.14 1.52

# 8 39.9 45.0 54.3 52.4 14.3 0.986 10.8 1.51 9.03 0.80 23.83 1.18 1.59

# 8 39.8 46.8 59.1 56.6 19.3 0.986 14.5 1.51 12.62 0.80 23.79 1.13 1.53

# 8 40.1 49.3 64.1 60.9 24.0 0.984 17.7 1.51 16.89 0.80 24.11 1.03 1.42

# 8 40.6 52.0 68.9 65.1 28.3 0.983 20.5 1.51 20.65 0.80 24.68 0.97 1.37

# 8 40.9 54.7 73.8 69.3 32.9 0.982 23.4 1.51 24.55 0.80 26.41 0.94 1.34

# 8 39.8 56.8 78.6 73.0 38.9 0.979 27.1 1.51 31.81 0.80 33.72 0.84 1.22

# 9 39.5 43.1 49.3 47.9 9.8 0.984 7.2 1.51 6.87 0.70 19.35 1.04 1.43

# 9 40.1 45.4 54.2 52.4 14.0 0.985 10.4 1.51 8.65 0.70 18.97 1.19 1.62

# 9 40.4 47.6 59.1 56.7 18.7 0.984 13.7 1.51 12.01 0.70 19.05 1.13 1.55

# 9 40.1 49.9 64.2 61.0 24.1 0.983 17.4 1.51 16.65 0.70 19.26 1.03 1.45

# 9 40.8 52.9 69.0 65.3 28.2 0.982 20.0 1.51 19.88 0.70 20.14 0.99 1.42

# 9 40.3 55.4 74.0 69.4 33.7 0.980 23.5 1.51 24.95 0.70 24.13 0.92 1.35

# 9 41.2 58.4 78.6 73.5 37.3 0.979 25.8 1.51 27.76 0.70 32.09 0.91 1.35

# 10 39.4 43.1 49.2 48.0 9.8 0.985 7.25 1.51 5.33 0.60 15.22 1.34 1.84

# 10 40.5 45.9 54.0 52.4 13.5 0.985 9.91 1.51 7.39 0.60 14.98 1.32 1.82

# 10 41.0 48.6 59.0 56.8 18.0 0.983 12.92 1.51 10.74 0.60 15.16 1.18 1.68

# 10 41.2 51.5 64.3 61.3 23.1 0.981 16.16 1.51 15.08 0.60 15.86 1.05 1.53

# 10 40.1 53.8 69.1 65.5 29.0 0.980 19.94 1.51 19.10 0.60 17.46 1.02 1.52

# 10 40.3 56.9 73.9 69.7 33.5 0.979 22.58 1.51 22.70 0.60 22.78 0.97 1.48

# 10 40.8 59.7 78.6 73.7 37.9 0.978 25.30 1.51 26.86 0.60 30.68 0.92 1.41

# 11 39.6 43.5 49.3 48.0 9.7 0.984 7.06 1.51 5.59 0.50 11.41 1.24 1.74

# 11 40.9 46.5 54.2 52.5 13.3 0.983 9.51 1.51 7.79 0.50 11.31 1.20 1.71

# 11 40.1 48.8 59.1 56.9 19.1 0.982 13.35 1.51 11.26 0.50 11.58 1.16 1.69

# 11 41.1 52.1 64.1 61.4 23.1 0.981 15.85 1.51 13.80 0.50 12.11 1.13 1.67

# 11 40.3 54.9 69.2 65.5 28.9 0.978 19.26 1.51 19.40 0.50 14.26 0.97 1.49

# 11 40.1 58.1 74.0 69.8 33.9 0.976 22.07 1.51 23.12 0.50 21.32 0.93 1.47

# 11 40.7 60.4 78.7 73.7 38.0 0.976 24.96 1.51 27.44 0.50 28.51 0.89 1.39

# 12 39.6 43.8 49.1 48.0 9.5 0.982 6.69 1.51 5.03 0.40 8.36 1.31 1.89

# 12 39.7 47.0 54.0 52.4 14.3 0.980 9.59 1.51 7.67 0.40 8.56 1.23 1.87

# 12 40.5 50.3 59.0 56.8 18.5 0.978 12.11 1.51 10.82 0.40 9.18 1.09 1.71

# 12 40.8 53.6 64.1 61.3 23.4 0.976 14.98 1.51 14.52 0.40 10.08 1.01 1.61

# 12 40.3 56.4 69.2 65.6 28.8 0.975 18.32 1.51 18.83 0.40 13.51 0.95 1.53

# 12 41.2 59.7 73.7 69.7 32.5 0.975 20.40 1.51 21.21 0.40 20.33 0.94 1.53

# 12 41.4 61.2 78.6 73.8 37.1 0.976 24.12 1.51 25.92 0.40 27.75 0.91 1.43

# 13 39.3 44.2 49.4 48.2 10.1 0.980 6.91 1.51 5.13 0.30 6.33 1.32 1.98

# 13 39.7 47.5 54.4 52.7 14.7 0.978 9.67 1.51 8.08 0.30 6.35 1.17 1.82

# 13 40.1 51.2 59.4 57.2 19.4 0.976 12.14 1.51 11.07 0.30 6.61 1.07 1.75

# 13 40.5 55.0 64.7 61.8 24.2 0.974 14.75 1.51 14.68 0.30 7.70 0.98 1.65

# 13 40.9 58.3 69.4 66.0 28.5 0.973 17.15 1.51 17.91 0.30 11.89 0.93 1.59

# 13 41.5 60.5 73.8 70.1 32.3 0.975 20.01 1.51 19.71 0.30 18.45 0.99 1.64

# 13 41.3 60.9 78.8 74.4 37.5 0.978 24.69 1.51 24.21 0.30 26.91 1.00 1.55

89



Table 4 - 3: Experimental datasets for # 7 ～ # 15 (cont.).

# Tc,in Tc,out Th,in Th,out ∆Tmax F ∆Tlm ṁwater Q GF C ∆P F∆Tlm Rtot

/Q

[ oC ] [ oC ] [ oC ] [ oC ] [ K ] [ - ] [ K ] [ g/sec ] [ W ] [ cc/sec ] [ kPa ] [ K/W ] [ K/W ]

# 14 38.8 44.8 49.3 48.1 10.5 0.976 6.60 1.51 5.31 0.20 3.79 1.21 1.97

# 14 40.2 48.8 54.3 52.8 14.1 0.975 8.61 1.51 7.13 0.20 3.86 1.18 1.98

# 14 40.6 52.8 59.0 57.2 18.4 0.976 10.55 1.51 8.44 0.20 4.84 1.22 2.18

# 14 41.5 56.7 64.3 61.8 22.8 0.972 12.90 1.51 12.53 0.20 6.54 1.00 1.82

# 14 41.6 59.3 69.0 65.9 27.4 0.973 15.94 1.51 15.66 0.20 10.94 0.99 1.75

# 14 40.6 60.2 73.7 69.8 33.1 0.974 20.32 1.51 20.35 0.20 16.93 0.97 1.62

# 14 41.2 59.8 78.8 73.9 37.6 0.978 25.23 1.51 26.36 0.20 25.11 0.94 1.43

# 15 37.2 45.3 49.4 48.5 12.2 0.982 7.15 1.51 3.96 0.10 2.64 1.77 3.09

# 15 37.9 49.4 54.4 53.1 16.6 0.980 9.17 1.51 6.13 0.10 2.52 1.47 2.70

# 15 38.4 53.5 59.3 57.6 20.9 0.981 11.15 1.51 7.69 0.10 2.68 1.42 2.72

# 15 38.5 58.5 64.5 62.3 26.0 0.980 12.91 1.51 10.16 0.10 3.76 1.25 2.56

# 15 40.0 61.3 69.3 66.6 29.3 0.975 15.50 1.51 13.92 0.10 6.05 1.09 2.11

# 15 40.9 62.1 74.2 70.8 33.3 0.976 19.71 1.51 17.24 0.10 10.48 1.12 1.93

# 15 41.1 61.3 78.9 74.6 37.8 0.978 24.69 1.51 23.22 0.10 15.90 1.04 1.63

の場合とでは、その被測定値の挙動が多少異なるためである。液単相の場合には µHEX

の入口・出口に設置された 4箇所の熱電対の測定値、及び差圧計の読み取り値は、時間

的変動を殆どせずに比較的安定をしていた。前章におけるグラフプロットのいずれもが

error barをつける必要が無い程度まで明確な（一致した）傾向を示していたのはこのた

めである。しかしながら本章における沸騰熱交換実験では、これらの値は無視できない

程度までの、すなわち error barをつける必要性が生じる程度までの変動を伴う。差圧計

の読み取り値に関しては、計測期間中に達成した最高値と最低値を記録しておき、デー

タ整理の段階でこれらの中間の値を代表値とし、最高値と代表値の差（または代表値と

最低値の差）を error barとしてつけることにする。つまり Table 4 - 3に示されている

∆P はこのようにして求められた代表値である。µHEXの入口・出口に設置された 4箇

所の熱電対の測定・記録に関しては、より正確を期すために、実験において十分に定常

状態に達した後、30秒おきに 5回 data loggerの記録ボタンを押して記録を行ない、実験

終了後各測定条件におけるこれら 5回分の温度測定値の平均を取った。前章における液

単相熱交換の実験では、熱交換量Qを求める際に温水が失った熱量と冷水が得た熱量の

平均値を用いた。（Figure 3 - 4のプロットが原点を通過していることからも判るように、

このようにしてQを求めることで、交換されずに外に逃げる熱量の影響を緩和できたの

である。）しかしながら本章では低温側流体であるフロリナートが相変化するので、（潜
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熱の方が顕熱よりも十分大きいことからも）フロリナートの温度変化をQを求める際に

用いるのは妥当ではない。従って温水の温度降下 Th, in −Th, outのみからQを求めること

になるのだが、その為には何らかの方法で外に逃げる熱量を補正する必要がある。そこ

で本章における熱交換実験では、Figure 4 - 1に示された熱電対設置箇所以外に 3箇所に

熱電対を設置して、これらからの読み取り値を熱の逃げの補正に用いた。これらの 3箇

所というのは、1) 第 2章の章末に付した図面における上部フランジの上面と 2) 下部フ

ランジの下面、及び 3) 実験装置周囲の大気中、である。ここで 1)と 2)の測定値の平均

を Tsurf、3)の測定値を Tambと呼ぶことにしよう。# 7～#15の熱交換実験すべてにつ

いて実験中の air conditioningの設定（すなわち温度・風量・風向）はほぼ一定に保たれ

ているので、各実験点における熱の逃げ量Qescpは、Tsurf − Tambに比例すると考えて良

いであろう。この比例係数の決め方であるが、まず試しに幾つかの熱交換実験、特にフ

ロリナートが液単相の範囲での熱交換実験を行ない、測定値から作成されたQと∆Tlm

の間のプロットが原点を通るように、その比例係数（αとしよう）を決定した。このよ

うにして良いのは、第 3章に示した実験結果より液単相熱交換の場合にはQと∆Tlmの

プロットが原点を通ることからも明らかである。このようにして α = 0.15が決定され

た。つまりTable 4 - 3に示されているQの値は、

Q = ṁwater Cp (Th, in − Th, out) − 0.15 (Tsurf − Tamb) (1)

によって補正された値である。さらに、Qの値にも error barを付ける必要がある。具体

的には、式 (1)における Th, in − Th, outの値に± 0.1 oCの変動誤差が含まれると考えて、

Table 4 - 3に示されているQの値に error barを付けてゆくことにする。

前章において論じたように代表温度差には∆Tlmと∆Tmaxの二つがあり、そのどちら

よって縦軸にくるパラメーターがより適切に整理されるのかは場合によって変わってく

る。例えばRtotなどは∆Tmaxで整理されるべき典型的なパラメーターである一方、Rtot

に大きな影響を与えるU は一般的に∆Tlmによって整理される。ところが本章における

沸騰熱交換の場合には、∆Tlmの物理的意味が曖昧になってくる可能性があることに注

意しなければならない。これは、∆Tlmは定物性の発達した流れの仮定のもとに定義さ
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れている温度差だからである [3]。まず始めに、熱交換量Qと代表温度差の関係を見る

ことによって本章におけるそれぞれの代表温度差の有効性及び意味について考えてみよ

う。Figure 4 - 4 (a)にQと∆Tlmの関係を、Figure 4 - 4 (b)にQと∆Tmaxの関係をそ

れぞれ示す。（以降 Figure 4 - 12まで、グラフプロットは実験番号 (#)によって色分け

して示す。この色分けに関しては Figure 4 - 4 (a)の中に示した対応一覧を用いられた

い。）Figure 4 - 4 (a)によると、液単相及び気液混相の両方の場合についてQが∆Tlm

によってよく整理されており、流動様式が特異な 0.1 cc/sec点を除いては殆ど同一線上

に乗っていることがわかる。このことは沸騰相変化が起きている場合にも対数平均温度

差∆Tlmが代表温度差として機能している（すなわち有効である）ことを意味している

と同時に、沸騰熱交換を議論する場合にも液単相のR conv + R condに相当する熱抵抗成

分をRtotから分離できる可能性を示唆している。さらに考えると、Figure 4 - 4 (a)は液

単相のR conv + R cond に相当する熱抵抗が沸騰の有無によってさほど変わらないことを

示唆していると言えよう。対照的にFigure 4 - 4 (b)に示したようにQを∆Tmax で整理

すると、GFCによってプロットに多少のばらつきが生じる。Qを∆Tlmで整理した場合

には流量によってプロットがばらつかず、∆Tmaxで整理した場合には流量によってばら

つくということは、沸騰熱交換を議論する場合にも液単相のR capに相当する熱抵抗成分

をRtotから分離して考えることができることを示唆している。より詳細に Figure 4 - 4

(b)を見てみると、ある決められた入口温度差で（ポンプ圧力を問わずに）なるべく大

量の熱を奪うためには、フロリナートを少量流して沸騰させるよりは大量に流して殆ど

液相の状態で除熱を行なう方が良いことがわかる。つまりある∆Tmaxのもとでは、沸騰

の有無に関わらずフロリナート流量GFC が多ければ多いほどより低いRtotの値を達成

できるという結果になっている。以上の議論から、我々が第 3章で行なったようなRtot

をR conv + R cond成分とR cap成分に分離して議論するという方法が、本章における沸騰

熱交換の場合にも適用可能であると考えられれる。

続いて、本沸騰熱交換実験の測定結果を熱抵抗によって整理しながら議論を進めてゆく

ことにする。なお本章では赤色で示したGFC = 0.1 cc/secのプロットを（その流動様式が

特異な為に）以降の議論から除外することにする。すなわち以降の議論は0.2 ≤ GFC ≤ 0.9

cc/secのプロットのみに対して言及するものとする。Figure 4 - 5 (a)及び (b)にそれぞ
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れRtot ( = ∆Tmax/Q) と∆P 及び∆Tmaxの関係を示す。特にGFC = 0.2 cc/secのプロッ

トに注目すると、∆Tmaxが大きくなり沸騰が活発になるにつれてRtotが低下し、同時に

∆P が急増することがわかる。Figure 4 - 5 (a)から、流量及び沸騰の有無に依らずRtot

と∆P の関係がほぼ同一線上に乗っていること及び∆P の増加に対してRtotがあまり減

少しないことが読み取れるが、これらの点についてはしばらく後にRtotの内訳を示しな

がら議論することにする。Figure 4 - 5 (a)の図中には、比較のため液単相の水同士の熱

交換におけるRtotと∆P の関係を示してある。これらの点のRtotにはTable 3 - 2に示さ

れた# 3～# 6の値を用い、∆P には発達した層流の関係式から求められる流路各部の

圧力損失を足し合わせることによって（つまり Figure 3 - 2で用いた方法によって）計

算された値を用いた。また、圧力損失の計算には 40 oCにおける水の物性値を用いた。

（このようにして計算された値には Figure 3 - 3に示したような流量が多い場合に生じ

る剥離による圧力損失が考慮されていないが、剥離の存在によって増加する圧力損失は

せいぜい 2～ 3割程度なので、Rtotの大小を比較する際に用いることには特に問題は無

いであろう。）この比較よりフロリナートを用いる場合のRtotは、（沸騰の有無に関わら

ず）ほぼ同じ∆P における液単相の水を用いる場合の 2倍程度高いものとなっている。

これはフロリナートの熱物性の悪さに原因があると考えられる。25 oCにおける物性値

を比較してみると、フロリナートの熱伝導率 (0.059 W/m·K)は水のおよそ 10分の 1で、

また ρ Cp (1.76×106 J/m3 K) は水のおよそ 2.4分の 1と低い。熱伝導率及び ρ Cpがそれ

ぞれR conv及びR capに反比例することを考えれば、このようなフロリナートの劣った熱

物性が水と比較した際の高い熱抵抗の原因となっているのである。（また、1気圧におけ

るフロリナートの蒸発潜熱は 88 kJ/kgであり、これは水のおよそ 25分の 1と極めて低

い。一方で 25 oCにおけるフロリナートの動粘度は 0.4 cStであり、これは水の約半分で

ある。）このことから、少なくともフロリナートを液単相熱交換に用いることは望まし

くないと言えよう。

続くFigure 4 - 6 (a)及び (b)にF ∆Tlm/Qと∆P及び∆Tmaxの関係を示す。F ∆Tlm/Q

は液単相熱交換におけるR conv + R cond に相当する熱抵抗成分であるが、沸騰熱交換の

場合には∆Tlm の物理的意味が完全に明確では無いので、このことを明示的に意味する

為にあえて F ∆Tlm/Qという表記を用いている。Figure 4 - 6 (a)の各GFC における液
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単相のプロットのみを比較すると、GFCが大きくなるにつれてF ∆Tlm/Qが僅かに低下

することがわかる。これは（Figure 3 - 12でも見たように）発達区間長さの違いに起因

するものである。沸騰が開始すると、各GFC における F ∆Tlm/Qの値は多少の∆P の

増加とともに 0.4 K/W程度低下するが、それ以上沸騰が活発になっても∆P が増える

のみで F ∆Tlm/Qは殆ど低下しなくなることがわかる。すなわち本実験の範囲では、沸

騰状態においては F ∆Tlm/Q � 1.0 K/Wとなり、液単相の場合と同様に沸騰を伴う場

合にも F ∆Tlm/Qが温度差及び流量に依らずほぼ一定となることを示している。Figure

4 - 6 (b)からも、∆Tmaxが大きく沸騰が活発に起きている場合の方が F ∆Tlm/Qの値が

液単相の場合より 0.4 K/W程度低くなっていることを読み取ることができる。

以上より本実験の範囲では沸騰の活発化とともに多少熱伝達率が上昇し、ある程度沸

騰が活発になるとそれ以上熱伝達率が低下しなくなるという結果が得られたが、他の文

献は必ずしもこのような結果を示してはいない。Ravigururajanは冷媒にR-124を用い

てマイクロチャンネル内沸騰の実験を行ない、沸騰が活発になるとともに熱伝達率 hが

急速に低下し、ある程度沸騰が活発になると（すなわちある程度 xoutが大きくなってく

ると）殆ど低下しなくなるという結果を示している [4]。一方で Pengらは冷媒に水 [2]、

メタノール [5]、メタノールと水の混合液 [6]（出版年順）をそれぞれ冷媒として液単相及

び沸騰熱交換実験を行ない、いずれの場合も核沸騰が顕著になると液単相の場合よりも

熱交換が促進されることを示した。具体的には、[2]においては、核沸騰領域では液単相

領域と比較してより少ないマイクロチャンネルプレート壁面の温度上昇でより大きくQ

を増加させることが示され、また核沸騰領域における沸騰曲線が流量・入口サブクール

度によらずほぼ一致することが示された。[5]においては、核沸騰が活発になってくると

液単相の場合よりも熱伝達率 hが向上し、また沸騰が活発になるにつれて hとマイクロ

チャンネルプレートの壁面温度の関係を表すプロット点が冷媒流量に依らずほぼ同一の

線上に並ぶようになることが示されている。[6]では、同様に沸騰によって hが向上し、

核沸騰領域における沸騰曲線が流量・入口サブクール度によらずほぼ一致することが示

されている。ここで、研究者によって hの定義が若干異なることに注意する必要がある。

例えば Pengらは [5]において h ≡ q′′/(Tsurf, mean − Tc, in) （Tsurf, mean：平均壁面温度）

と定義しているが、これは必ずしも妥当な定義ではないと著者は考えている。なぜなら
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ば (Tsurf, mean − Tc, in)という代表温度差は入口におけるサブクール度が小さいときには

妥当かもしれないが、彼らの実験ではこれがある程度の大きさをもっているので、むし

ろ対数平均温度差或いは算術平均温度差を使うべきではなかったのかと思う。また著者

は、Pengらによって書かれた論文 [2] [5]は極めて controversialではあるが、根拠のない

推論を議論が曖昧なままで述べていることが多く、特に液単相の実験データの信頼性は

疑わしいとさえ考えられる。同様にRavigururajanの論文 [4]に示されている実験データ

も疑わしいと言わざるを得ない。（例えば [4]の Figure 6を見よ。明らかに彼らの誤差解

析と実際の誤差が一致しておらず、そしてこれらのデータにはかなり大きな error barを

付けるべきであったことが判るであろう。）一見するとRavigururajanの結果 [4]とPeng

らの結果 [5] は全く対極の傾向を示しているように見える。しかし、このことは以下のよ

うに考えればその説明ができるのではないかと著者は考えている：マイクロチャンネル

のような従来に比べ非常に小さい対象物を計測する実験では、計測対象本体の体積とこ

れに接触している（カバープレート或いは配管接続部などの）部品の体積の比が極めて

小さくなり、全熱交換量に占める「熱の逃げ」の割合が比較的大きくなってくる。この

「熱の逃げ」が適切に考慮されているかどうかによってその結果は大きく異なったもの

となる。すなわちFigure 4 - 4において実際よりもQを大きく見積もってしまった場合、

プロットの全体がほぼ平行に上にずれて、∆Tmaxが大きくなり沸騰が活発化するととも

に、hが急速に減少し次第に一定値に近づくという（Ravigururajanが示したような）結

果となる。またもしも実際よりもQを小さく見積もってしまった場合、Figure 4 - 4の

プロット全体がほぼ平行に下にずれ、∆Tmaxが大きくなり沸騰が活発化するにつれて h

が急速に増加してゆくという（Pengらが示したような）結果となる。以上の説明はあく

まで著者の考える仮説に過ぎないが、「（直径が 200～ 1000 µm程度の比較的大きな）マ

イクロチャンネルにおいてしばしば特異的な挙動が観測されるのは、精度の良い計測が

困難になるため」と考えている研究者が多数存在することは事実であり、これらの点は

読者の考慮に含められるべきであろう。

Figure 7 (a)及び (b)にそれぞれ、Rtot − F ∆Tlm/Qと∆P 及び∆Tmaxの関係を示す。

すなわち Figure 7はFigure 5とFigure 6の差であり、Rtot −F ∆Tlm/Qは液単相熱交換

におけるR capに相当する熱抵抗成分である。しかしRtot − F ∆Tlm/Qという表記は長
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いので、これに代えて以降の文中ではR ∗
cap という表記を用いることにする。Figure 7

(a)及び (b)のいずれからも読み取れるが、GFC = 0.2 cc/secの場合を除いて、各GFC

におけるR ∗
capの値は沸騰の有無に関わらずほぼ一定となっている。また、沸騰の有無

に依らずGFC が大きいほどR ∗
capが小さくなっていることが判る。ここで Figure 4 - 7

(a)の中のGFC = 0.2 cc/secにおける液単相のプロット点と、GFC = 0.9 cc/secにおけ

る液単相のプロット点を比較してみると、両者の間にはおよそ 0.4 K/Wの差があるこ

とがわかる。（これらのプロットは Figure 4 - 7 (b)の∆Tmax � 10 K におけるそれぞ

れの GFC のプロットなので、こちらを見た方が判りやすいかもしれない。）この R ∗
cap

の差は、Figure 3 - 12に示されたような液単相の流動特性を反映しているものである。

GFC = 0.2 cc/secの場合（及びGFC = 0.1 cc/secの場合）に沸騰とともにR ∗
capが減少

することについては、冷媒の大部分が相変化することによってその熱容量が顕著に変化

したことが原因だと考えられる。

さて、先の Figure 4 - 5について議論した際に「流量及び沸騰の有無に依らずRtotと

∆P の関係がほぼ同一直線上に乗っている」ことと、「∆P の増加に対してRtotがあまり

減少しない」ことについて触れた。前者については、沸騰が起きることによって熱抵抗

（R conv) がおよそ 0.4 K/W低下し同時に沸騰により圧力損失が増加するという変化と、

フロリナート流量が 0.2 cc/secから 0.9 cc/secまで増加することによってR ∗
capがおよそ

0.4 K/W低下し同時に流量の増加により圧力損失が増加するという変化の、二種類の異

なる「熱抵抗低減・圧力損失増加」のメカニズムによって引き起こされる変化が Figure

4 - 5 (a)では一本の線上に重なって見えているということである。従って、この「Figure

4 - 5 (a)において流量及び沸騰に依らずプロット点が一本の線上に並ぶ」という現象は

フロリナートを本 µHEXに用いた場合に観察された現象であって、別の種類の冷媒或い

は別の形状の熱交換器で同様な実験をした場合にもプロットが一本の線上に乗るとは限

らない。また後者については、（Figure 4 - 6で見たように）∆Tmaxが大きくなり沸騰が

活発化することによって∆P は数倍に増加するが、R convはせいぜい 30 %程度しか低下

しないことと、（Figure 4 - 7で見たように）GFC = 0.2 cc/secの場合を除いて沸騰が活

発化してもR capが殆ど変化しないことがその原因であると言えよう。

先に見たFigure 4 - 6 (a)から、沸騰が起きることによる急速な圧力損失の増加という
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デメリットが、沸騰が起きることによるR conv 成分の減少というメリットを脅かしてい

ることが読み取れる。続いて圧力損失に焦点をあてて議論を進めることにする。Figure

4 - 8 (a)及び (b)に、それぞれ∆P と∆Tmax及び∆Tlmの関係を示す。どちらのグラフ

もほぼ同じ傾向を示しているが、しばらく (a)の方を見ながら述べてゆくことにする。

∆Tmaxが比較的低くフロリナートが液単相の範囲では、∆Tmaxの上昇に対して各流量に

おける∆P の値は（粘性の変化の影響で僅かに低下するが）一定となっているが、∆Tmax

が上昇して発泡が活発に起こるようになると急激に∆P が上昇する様子がわかる。興味

深い点は、すべてのプロットが沸騰の開始とともに一つの放物線に収束してゆくことで

ある。（このことは、(b)の方を見た方が判りやすいかもしれない。）すなわちこの放物

線より左側の領域が液単相もしくは沸騰が活発でない領域を表し、放物線上が沸騰が活

発な領域、そして放物線より右側には状態が存在しないことを表している。Figure 4 - 6

(a)の中には流量の異なる 2つのプロット点を結んだ線が 2本書きこまれている。これら

はそれぞれの∆Tmaxの値が等しいが流量が異なるプロット点の組である。この 2組のプ

ロット点は、(b)の中ではそれぞれ右上がりの直線で結ばれたプロット点の組に対応し

ている。この対比は、同じ入口温度差 (∆Tmax)が与えられていた場合、流量が少なくて

沸騰を伴う場合の方が、流量が多くて沸騰を伴わない場合よりも対数平均温度差 (∆Tlm)

が少なからず（5 oC程度）低下することを示している。このことをより詳しく示すた

め、Figure 4 - 9に∆Tmaxと∆Tlmの関係を示す。（なおこのグラフでは関係をより見や

すくする為にGFC = 1.0 cc/secのプロットを除いてある。）このグラフからも、この関

係を明確に読み取ることができる。フロリナートの流量が比較的多く液単相で流れてい

る（すなわち冷媒温度が沸点以下となっている）場合の方が、流量が少なく沸騰してい

る（すなわち冷媒温度がほぼ沸点に達している）場合よりも対数平均温度差が大きくな

るのはもっともなことである。しかしながら、流量を比較的少なく選んで冷媒を沸騰さ

せるという戦略を取った場合に、その∆Tlmが流量を減らす前より大きく減少するので

は沸騰を用いる効果が薄れてしまう。なぜなら、沸騰を用いることの大きなメリットに

は冷媒温度が沸点近傍にクリップされるという効果、すなわち流量が少なくても（液単

相のRcapの上昇が潜熱によるRcap減少によって相殺されて）対数平均温度差が大きく

取ることができるという効果があるからである。或いは、折角（Figure 4 - 6で示したよ
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うに）沸騰が起きてR conv成分が減少しても、対数平均温度差まで減少してしまったら

沸騰を用いるメリットが少なくなるとも言えよう。本熱交換実験の範囲 (# 7～# 15)で

は、フロリナートの入口温度をほぼ 40 oCとしている。フロリナートの沸点が約 56 oC

であるので、流量を少なく選ぶことによって沸騰させると冷媒温度のクリップ（或いは

R convの低下）という恩恵にあずかる前に 56 − 40 = 16 oCもの温度が上昇してしまう

（すなわち液単相のRcapが大きくなりすぎてしまう）のである。これではフロリナート

の出口温度を沸点以下、例えば 50 oCとするために GFC を大きく選んだ方が、圧力損

失は大きくなるがより大きな熱交換量が達成できることになってしまう。（Figure 4 - 4

において、同じ∆Tmaxが与えられた時に、GFCが多くて単相の場合の方がGFCが少な

くて発泡を伴っている場合よりも大きなQを達成していたことを思い出すこと。）すな

わち本沸騰熱交換システムにおいて最も改良されるべき点は、より沸点が入口温度に近

く、より蒸発潜熱の大きな冷媒を用いることであると考えられる。

Figure 4 - 5から Figure 4 - 7においては、熱抵抗をパラメーターに用いて本熱交換器

の沸騰熱交換における特性を表してきた。熱抵抗を用いるとその熱交換器固有の特性を

簡潔に表現することができるので、その意味からは便利なパラメーターではあるが、し

かしながら熱抵抗はあくまで∆T とQの比に過ぎない。すなわちFigure 4 - 5 (a)におい

てグラフ上でほぼ重なって見える点も、それらの∆TmaxとQの比がほぼ同じであると

いう以上のことは表してはいない。実際の設計に役立てるためには熱抵抗よりもむしろ

Q, ∆Tmax, ∆P という指標を用いて表現した方が使いやすい。なぜならば、設計の制約

或いは達成すべき性能はこれら 3個のパラメーターによって与えられるからである。よ

り設計に使いやすい表記として、Figure 4 - 10 (a)にQと∆P の関係を、そして Figure

4 - 10 (b)に∆Tmaxと∆P の関係を示す。（Figure 4 - 10 (b)はFigure 4 - 8 (a)の縦軸と

横軸を交換したものである。）(a)の中に書き込まれた 4本のほぼ水平な線は、ほぼおな

じQを達成しているが流量と圧力損失が異なる 2つのプロット点を結ぶ線である。これ

ら 4組のプロット点は、(b)の中では 4本の右下がりの直線で結ばれる点の組に対応す

る。このことから、同じ熱量を取るためには沸騰を用いる場合にはフロリナートを液単

相で流す場合よりも大きな入口温度差が必要となることがわかる。これは Figure 4 - 1

(b)から得られる情報を別の表現で言い換えたものであるが、Figure 4 - 10には圧力損
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失の情報が含まれているので、より実際に使いやすい表現となっているといえる。

Figure 4 - 10 (a)を見てみると、もしもフロリナートが沸騰しない冷媒であるならば、

各流量におけるプロットはグラフ上をまっすぐ上に（つまり∆P の少ない好ましい領域

に）進んで行くように思われる。ところが先程 Figure 4 - 10において 4組のプロット点

を結んで比較した様に、高い圧力をかけてフロリナートを液単相のまま流すよりは流量

を減らして沸騰を利用した方が、多少必要となる入口温度差が大きくなっても必要な圧

力がはるかに小さくなって効率が良いようにも思われる。このように考え始めると、一

体沸騰を利用した方が効率が良いのか、それとも沸騰させない方が効率が良いのか、混

乱に陥りがちである。ここで「効率」という言葉が曖昧な意味を持っていることに注意

しておかなければならない。なぜならば、ある人にとってはいかに多くの熱を取るかが

問題でポンプ圧力は特に問題で無いかもしれないし、またある人にとっては限られた少

ないポンプ圧力の中でなるべく多く熱が取れればいいと思っているだけかもしれない。

しかしながら「なるべく少ないポンプ圧力と入口温度差で、なるべく多い熱交換量」を

達成することが望まれるのは、どんな場面でも変わらないのではないだろうか。そこで

以下では「沸騰をさせるのが得なのかどうか」に焦点を絞り議論を進めてゆくことにす

る。なお、この議論で扱う Figure 4 - 11及び Figure 4 - 12 にはGFC = 0.1 cc/secの場

合のプロットを表示しないことにする。これは特異な場合であるGFC = 0.1 cc/secのプ

ロットを示すことでグラフが読み取りにくくなることを避ける為である。

始めに「より小さい圧力でより多い熱量」を達成することが「効率が良い」という価

値基準のもとで、本 µHEXの沸騰熱交換特性を評価してみよう。Figure 4 - 11 (a)に

∆P/Qと∆Tmax の関係を示す。（つまり∆P/Qが小さいほど「効率が良い」ことにな

る。）∆Tmax � 10 oCの各流量における液単相のプロットを見てみると、流量が多いほ

ど∆P/Qが大きくなっている。これは、Figure 4 - 5～ 4 - 7で見たように全熱抵抗Rtot

に占める液単相のR ∗
capの割合がそもそも低いので、流量をいくら増やしてもRtotのご

く一部分しか減らすことができず、効率の良い熱交換促進の方法とはなっていないため

である。すなわち Figure 4 - 5 (a)から判るように、GFC = 0.2 cc/secで液単相の状態

から流量を増やしGFC = 0.9 cc/secで液単相の状態にしても、圧力損失が 7～ 8倍にな

る一方でRtotは 25 %程度しか低下しないのである。またこのグラフより、本熱交換実
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験における∆Tmaxの全範囲で（すなわち沸騰の有無に関わらず）流量が少ないほど「効

率が良い」ことになっていることがわかる。もしもフロリナートが沸騰しない流体であ

るならば、そして温度によって粘性係数が殆ど変化しないならばこれらのプロットはど

のような挙動を示すであろうか？ 液単相の範囲では流量が一定であれば∆P が一定で

あり、またRtotも一定であることから、Qは∆Tmaxに比例して増加してゆく。すなわち

フロリナートが沸騰しない流体であるならば、Figure 4 - 11 (a)のプロットは∆Tmaxの

増加とともに単調に（∆Tmax � 10oCにおける傾きを保ったまま）減少してゆくであろ

う。これは本 µHEXにおいてフロリナートを用いた沸騰熱交換を用いる場合には、液単

相で多量のフロリナートを流すよりは少ない流量で沸騰させた方が「効率が良い」こと

を示していると同時に、もしもフロリナートが沸騰しなければもっと効率が良かったで

あろうことを示唆している。さて、∆P/Qというパラメーターは圧力損失と熱交換量の

比に過ぎないので、それぞれの絶対量が問題となる実際の設計の場面では Figure 4 - 11

(a)は使いやすいとは言えない。Figure 4 - 11 (a)を実際に使いやすいものとする為に

は、Figure 4 - 11 (b)に示したQと∆Tmaxの関係と比較しながらQの絶対値を確認す

る必要があるのである。（Figure 4 - 11 (b)は Figure 4 - 4 (b)と同じグラフである。）な

おFigure 4 - 11 (b)は「どれだけ大きな∆P が必要になろうとも、与えられた∆Tmaxの

もとでなるべく多くの熱交換量を達成すること」が「良いこと」である場合に、判断基

準として用いるべきグラフであると言えよう。

続いて「より低い圧力損失で、より低い熱抵抗を達成すること」が「効率が良い」と

いう価値基準のもとで、本µHEXの沸騰熱交換特性を評価してみよう。Figure 4 - 12 (a)

に (Rtot∆P )−1と∆Tmaxの関係を示す。（この場合には (Rtot∆P )−1が大きいほど効率が

「良い」と考える。）∆Tmax � 10 oCの液単相の場合には流量が少ないほど「効率が良い」

ことになっているが、この理由は先程 Figure 4 - 11 (a)について議論した際に述べた理

由と同じである。また Figure 4 - 11 (a)の場合と同様に、∆Tmaxの全範囲で（すなわち

沸騰の有無に関わらず）流量が少ないほど「効率が良い」ことになっていることがわか

る。ある流量についてのプロットに注目してみると、∆Tmaxが増加し沸騰が活発になっ

てくると (Rtot∆P )−1の値は図中に書き込んだ負の傾きをもった直線にほぼ沿って減少

してゆくことがわかる。さて、先程と同様にもしもフロリナートが沸騰しない流体だっ
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たらこれらのプロットはどのようなるであろうか？温度による粘性の変化が十分少なけ

れば、液単相のRtotは流量に対しほぼ一定となり、また∆P は∆Tmaxから独立となる

ので、ある流量についてのプロットは∆Tmaxが増加するにつれて図中に書き込まれた負

の傾きをもった直線を越えてさらに右の領域（すなわちより効率の良い領域）に進んで

ゆくであろう。すなわち沸騰よる∆P の急増が原因となってこの負の傾きをもった直線

を越えることができないのである。Figure 4 - 12 (b)は (Rtot∆P )−1とQの関係を表し

ているが、このグラフも (a)と同様な傾向を示していることがわかる。(a)と (b)の各プ

ロットを対応させることにより、与えられた∆Tmax の制約のもとで目標となるQを達

成する為にはどのような条件を選ぶのが好ましいのかが理解できよう。

Figure 4 - 11と Figure 4 - 12より共通して言えることは、本沸騰熱交換実験の範囲

では、少なくとも先に定義した「効率」という尺度で考える限り 1) なるべく多くのフ

ロリナートを沸騰させないように流すよりは、流量を減らして沸騰が起きるようにした

方が効率が良いこと 2) もしも沸騰しない（もしくは沸点がもっと高い）フロリナート

が存在するのであれば、そちらの方を使った方が効率が良くなるであろうこと、の 2点

が判明したと言える。ただし、これらはあくまでフロリナートの入口温度をほぼ 40 oC

: constantとした一連の実験 (# 7～# 15)から得られた知見であって、もしもより低い

沸点の冷媒を用いて（或いはフロリナート入口温度がより沸点に近い条件で）実験をし

ていたならば、先程述べたような冷媒温度が沸点近傍にクリップされるという効果がよ

り有効に活用できて、沸騰を用いた方が効率が良いという結果が得られるのかもしれな

い。いかなる条件においても沸騰を用いると「効率」が悪くなるのかどうかを解明する

ことは今後の課題となるであろう。

過去のマイクロチャンネル内沸騰に関する文献は様々あるが、それらの中で∆P/Qや

(Rtot∆P )−1 などのパラメーターを導入し、マイクロチャンネルを用いた沸騰熱交換が得

なのか損なのかについて論じている論文を著者はこれまでに見たことがない。おそらく

（沸騰による）熱伝達率の向上というメリットと圧力損失の増加と言うデメリットをこ

のような形で評価した論文は過去に存在していないのではないか、と思われる。Pengら

の論文 [2] [5] [6] においては（熱流束・熱伝達率・壁面温度などのパラメーターは出てき

ても）∆P というパラメーターはそもそも登場しない。彼らはマイクロチャンネル内沸
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騰を用いると熱伝達率が上昇することは繰り返し述べているが、そのメリットを付随す

るデメリットと比較することはされておらず、従って本節で先程行なったようなメリッ

トとデメリットを比較する議論は行なわれていない。Ravigururajanは∆P が投入熱流

束とともに急増するグラフを示しているのみで、それに対して議論を加えていない [4]。

そもそも [4]では沸騰が起きると急激に熱伝達率が低下するという結果なので、デメリッ

トと比較できるメリットが無かったのかもしれない。辛うじてこの問題について議論し

ているのがBowersらの論文 [1] [7]である。Bowersらは [1]の中で冷媒にR-113を用いて

1 cm四方の発熱面から除熱する実験を行ない、直径が 510 µmのマイクロチャンネルを

用いた場合には沸騰の活発化とともに圧力損失が急増する結果を示している。この∆P

の急増に対し、彼らはTuckerman & Peaseの行なった水冷マイクロチャンネルの結果 [8]

と比較して「マイクロチャンネルで沸騰を用いると圧力損失が非常に大きくなるが、そ

れでも（同じ熱量を除熱する場合には）水単相を用いる場合よりも少ない圧力損失で済

む。」と結論しているが、これは早計であり不正確である。Tuckerman & Peaseの論文

[8]で用いられたヒートシンクは殆ど最適化されていないも同然であり、与えられた熱抵

抗を達成する為に余分な圧力損失を必要とするからである。（この議論については、後

に続いた Phillips [9]或いはKnight [10]の論文を参照されたい。）すなわち Bowersらが

Tuckerman & Peaseとの比較をするのは unfairである。また Tuckerman & Pease[8]の

ヒートシンク厚さはわずか 400 µmであったのに対し、Bowersらのヒートシンク [1]は

1.59 mmもの厚さがある。ヒートシンク厚さを大きく取った方が除熱に関して大きく有

利になる [11]ことを考えれば、この点からも Bowersらの行なった比較は unfairであっ

たと断言せざるを得ない。そもそも Bowersらの論文では、一体熱抵抗がいくらの値の

場合について比較を行なったのかが示されていない。（第 1章でも述べたとおり）電子デ

バイス冷却を対象とするヒートシンクにおいては熱抵抗 (= ∆Tmax/Q)が最も重要なパ

ラメーターであるのにも関わらず、彼らは「あるQを達成するのに必要な∆P が液単相

の水冷の場合よりも少なくて済む」としか述べていないのである。

さて、本論文の第 5章ではマイクロチャンネルヒートシンクの最適化設計の方法が示

されている。しかも第 5章で扱う流路の断面は円形であり、Bowersらの報告 [1]で用い

られた断面形状と同じなので、第 5章に示す最適化法によって直接検証をすることがで
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きる。Figure 4 - 13に（スキャナによって取り込まれた）[1]における Figure 3 (a)が

示されている。この図の横軸 Ts − Tiは彼らのマイクロチャンネルヒートシンクの壁面

における平均温度と冷媒の入口温度の差（いわゆる最大温度差）を表している。これに

よると、Ts − Tiは発熱量Qが 100ワットの場合にははおよそ 50 K弱であり、CHFの

256ワットの場合にはおよそ 80 Kとなっている。一方、彼らのヒートシンク外形寸法と

ヒートシンク材質を用いて、第 5章で示す最適化法によって最適化計算を行なった結果

をTable 4 - 4に示す。計算において作動流体は水とし、その入口温度は電子デバイス水

冷において一般的な 40 oCとした。また水の物性値には流れ方向の温度上昇が少ないと

して、40 oCにおける値を用いる。この最適化計算で用いる最大温度差であるが、これ

は十分 conservativeに考えて∆Tmax = 40 oC と選ぶことにする。すなわち以下に示す比

較は、Bowersらにとって非常に有利な比較となることに注意せよ。Table 4 - 4には本

章では登場しないパラメーターが幾つか登場しているが、これらの定義については第 5

章を参照されたい。最適化の結果、Qが 100ワット及び 256ワットの両方の場合につい

て、流れが乱流となっている。（というよりも、乱流の場合の最適化手順を用いたので

あるが。）最適流路直径Dh,optはそれぞれ 1.22 mm及び 0.648 mmとなり、最適流路本

数 n optはそれぞれ 4.76本と 12.06本となっている。水の温度上昇 Tf, out − Tf, inはそれぞ

れ 1.93 K及び 3.50 Kとなっており、流下方向に水温は殆ど上昇していないことが確認

できる。またビオ数Biはいずれの場合も 1より十分小さく、従ってヒートシンク内の

伝導抵抗は伝達抵抗に比べ十分小さく、ヒートシンク内はほぼ均一な温度になっている

と言えよう。（Biの定義については第 5章を見ること。）最適条件における圧力損失、す

なわち∆Pminはそれぞれ 0.0241 bar及び 0.175 barとなっている。Bowersらのヒート

シンクでは 2.86 cmの流路全長の中央 1 cmが加熱部分となっている [1]ので、この非加

熱部分における圧力損失も考慮に入れるため、1 cm × 1 cmの領域についての∆Pmin

に 2.86を掛けたのがTable 4 - 4に示された∆Pminの値である。このようにして計算さ

れた水単相の場合の最適条件とBowersらが示した結果との比較をFigure 4 - 14に示す。

これによると最適化されたヒートシンクに水を単相で流す方が、R-113を沸騰させた場

合よりも十分余裕をもって低い圧力損失を達成できており、Bowersらが [1]の中で述べ

ていることが誤りであることが理解できる。再び、Q = 256 Wの比較ではBowersらの
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結果では∆Tmax � 80 Kであるのに対し、我々の方法で最適化計算を行なった場合には

∆Tmax � 40 K としており、Figure 4 - 14における比較は非常に conservativeな比較で

あることに注意せよ。

本節の最後に、本沸騰熱交換実験における二次元温度イメージを示す。Figure 4 - 15に

はフロリナート出口温度 Tcond, outが沸点以下で流れがほぼ液単相の場合、そして Figure

4 - 16には Tcond, outが沸点以上で流路内で活発に沸騰が起きている場合のイメージをそ

れぞれ示した。Figure 4 - 16は、Figure 4 - 15の場合と入口温度をほぼ同じにして流量

を減らして沸騰させた場合の温度イメージである。これらの温度イメージでは、フロリ

ナートは右下より入りマイクロチャンネル内を上へと進み、左上より出て行く。一方温

水は右上より入りマイクロチャンネルを左へと進み、右下より出て行く。（なお Figure

4 - 15と Figure 3 - 7の温度差イメージは大きく異なっているように見えるが、これは

Figure 3 - 7では同じ熱等量の流体間で熱交換を行なっているのに対し、Figure 4 - 15に

おいては異なる熱等量を持つ流体間で熱交換を行なっているためである。）等温線に示さ

れた値は、冷媒の温度と µHEX表面の温度を平均化したような温度を表していて、冷媒

温度を表しているのではないことに注意すること。Figure 4 - 16のフロリナート側の温

度イメージを見てみると、Figure 4 - 15の場合よりも温度分布が空間的に一様なってお

り、潜熱による熱吸収が行なわれていることを表している。一方温度差イメージに注目

すると、Figure 4 - 15では等温線が密に並び顕熱による温度上昇という液単相の熱交換

特性を表しているが、Figure 4 - 16では温度差が空間的に比較的均一なっており、潜熱

吸収によって空間的により均一な熱交換が行なわれていることを示している。両温度差

イメージの絶対値を比較した場合、流量が比較的多く沸騰が殆ど起きていない場合の方

が流量が少なく沸騰が活発に起きている場合よりも熱交換器の両側により大きな温度差

がついていることがわかる。両側に大きな温度差がつくことの原因には、1) 流量が多い

ためにRcapが小さくなる、或いは 2) R convが増加するという 2つが存在する。（すなわ

ちこのいずれの理由によっても両側につく温度差は大きくなるのである。）Figure 4 - 15

及びFigure 4 - 16で示した温度差イメージにおいては、流量が多く流れが液単相の場合

の方が流量が少なく沸騰が起きている場合よりも温度差が大きくなっているので、1)の

方が支配的であると言えよう。
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以上で沸騰熱交換実験の測定結果に基づいて行なわれる議論は全てである。次節では、

マイクロチャンネル内で沸騰相変化が起きることで圧力損失が急増することのメカニズ

ムを考察してゆく。
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Figure 4 - 4: Q vs. (a) ∆Tlm and (b) ∆Tmax.
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Figure 4 - 5: Rtot vs. (a) ∆P and (b) ∆Tmax.
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Figure 4 - 6: F∆Tlm/Q vs. (a) ∆P and (b) ∆Tmax. F∆Tlm/Q is an equivalent to

R conv + R cond of single phase flow.
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Figure 4 -7: Rtot−F∆Tlm/Q vs. (a) ∆P and (b) ∆Tmax. Rtot−F∆Tlm/Q is an equivalent

to R cap of single phase flow.
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Figure 4 - 8: ∆P vs. (a) ∆Tmax and (b) ∆Tlm.
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Figure 4 - 9: ∆Tlm vs. ∆Tmax.
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Figure 4 - 10: (a) Q vs. ∆P and (b) ∆Tmax vs. ∆P .
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Figure 4 - 11: (a) ∆P/Q vs. ∆Tmax and (b) Q vs. ∆Tmax.
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Figure 4 - 12: (Rtot ∆P )−1 vs. (a) ∆Tmax and (b) Q.
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Figure 4 - 13: This is the Figure 3 (a) presented in the paper of Bowers et al. [1]. Ts and

Ti on the axis denotes an averaged temperature at channel surface and inlet temperature

of the coolant, respectively, of their microchannel heat sink. QT , ∆Tsub, i, and Pi shown

in the box denotes the flow rate of coolant, subcooling of coolant at inlet, and pressure

at inlet, respectively.

115



116



Figure 4 - 14: Optimized results by Murakami & Mikić put on the Figure 3 (b) presented

in the paper of Bowers et al. [1]. These plots are for the cases of Q = 100 and 256 W,

whose details were given at Table 4 - 4 in this chapter. One can easily understand the

optimized plots under the condition of water single phase flow are superior to the plots

for the case of boiling in microchannel, which were presented by Bowers et al. .
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4.4 圧力損失のメカニズム

前節では、マイクロチャンネル熱交換器において沸騰を用いると、その圧力損失が沸

騰を用いることのメリットを脅かす程大きなものとなることが示された。同様の現象が

Bowerらによって報告されている [1] [7]ことは先にも述べた通りである。彼らは直径 0.51

mmのマイクロチャンネルヒートシンク（流路数 17本）と直径 2.54 mmのミニチャンネ

ルヒートシンク（流路数 3本）の両方で冷媒が沸騰する実験を行ない、マイクロチャン

ネルを用いた際の急激な圧力損失増加から、ミニチャンネルの方が実用的であると結論

している。また彼らはマイクロチャンネル内における沸騰現象がいわゆる homogeneous

modelによって良く予測されることを示し、マイクロチャンネルを用いた際の急激な圧

力損失の主原因が（摩擦ではなく）冷媒の蒸発による加速にあることを示した [12]。本

論文においては Bowersらの用いたヒートシンクではなく二流体間熱交換器を実験対象

に選んだのであるが、homogeneous model が本論文における測定結果にも当てはまるの

かどうかを本節では検証してゆく。

4.4.1 Homogeneous Model

Homogeneous modelについては [12]の中でごく簡単な導出が行なわれているが、本小

節ではhomogeneous modelの物理的意味を示す目的で、これを基礎方程式から導いてゆく

ことにする。なお以下に導出する式とは多少異なる形の式を示しているが、homogeneous

modelのより詳細な解説及び気液二相流全般については [13]を参照されたい。

以下に本小節で用いる基本的な変数を幾つか示してゆく。気液二相流において重要な

役割を果たすパラメーターであるクオリティを本節では xによって表す。クオリティの

定義にはmass qualityと thermodynamic qualityの二種類が存在する [13]。Mass quality

は次式によって定義される：

x ≡ Mg

Mf + Mg
=

Mg

M
(0 ≤ x ≤ 1) (2)
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ここでM は質量流束 (mass flux)を表し、これは

M ≡ ρ G

Ach

[
kg

sec · m2

]
(3)

によって定義される。ここでG及び Achはそれぞれ体積流量 (m3/sec)及び流路断面積

を表す。また本節では f , gの添え字によって液相及び気相を表し、添え字無しは気相と

液相の合計を表すことにする。（例えばM ≡ Mf + Mgとする。）すなわちmass quality

は作動流体の全質量流束に占める気相の質量流量の割合を表し、液単相で x = 0、気単

相で x = 1となり、気液混相の場合は 0 < x < 1となる。Mass qualityは直感的に理解

しやすく広く用いられているクオリティの定義であるが、気液二相流を数式によって記

述する場合には以下に定義される thermodynamic qualityの方が使いやすい：

x ≡ h − hf

hg − hf
=

h − hf

hfg
(4)

本節ではhによって（単相であろうと混相であろうと）作動流体のもつエンタルピ (kJ/kg)

を表すことにする。ここで hf 及び hgはそれぞれ、飽和温度 Tsatにおける液体のエンタ

ルピ及び気体のエンタルピを表す。また hfgは Tsatにおける気体と液体のエンタルピ差

(≡ hg − hf)を表す。すなわち hf , hg, hfgのいずれも温度のみに依存する物性値である。

Thermodynamic qualityは作動流体のエンタルピが hf に等しい場合に x = 0、hg に等

しい場合に x = 1となる。Mass qualityとの一番大きな違いは、thermodynamic quality

は沸点以下の液体状態 (T < Tb)では x < 0となり、沸点以上の気体状態 (T > Tb)では

x > 1となることである。すなわち thermodynamic qualityを用いることにより、全て

が沸点以下の液体及び全てが沸点以上の気体に対しても、その状態量を決めることでき

るのである。このことは、thermodynamic qualityを用いると液単相、気液混相、気単

相と相変化してゆく流体の状態を連続的に記述できることを意味しており、これが気液

二相流を数式によって記述する際に thermodynamic qualityが好んで用いられる理由で

ある。

基礎方程式を導出する為に、Figure 4 - 17に示した検査体積を考えることにする。こ

の図にはmomentum balanceと energy balanceの 2つの場合が書かれているが、いずれ
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Figure 4 - 17: (a) Momentum, and (b) Energy balances for a control volume between z

and z + ∆z.
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も流路断面積Achの流路の z～ z + ∆zの範囲を検査体積としている。なお作動流体は

zの正の方向に向かって流れているものとする。まず、momentum balanceについて考

える。図中の変数で、Pz, uz, τw, pはそれぞれ zにおける圧力 [kPa]、流体の平均流速

[m/sec]、壁面におけるせん断応力 [N/m2]、流路周長さ [m]を表す。このバランスから求

められる運動方程式は次のようになる：

−Ach
dPz

dz
− τw p = MAch

d uz

dz
(5)

これを変形し、Pz及び uzをそれぞれ P 及び uと書くと、

dP

dz
= − 1

Ach

τw p − M
d u

dz

≡
(

dP

dz

)
frict

+

(
dP

dz

)
accel

(6)

ここで右辺第一項は粘性摩擦による圧力損失項を、そして第二項は流体の加速による圧

力損失項を意味している。前者は以下のように書きかえられる：

−
(

dP

dz

)
frict

=
τw p

Ach
=

p

Ach
· fTP · 1

2
ρ u2

=
2 fTP ρ u2

Dh
=

2 fTP M2 v

Dh
(7)

[
ρ u = M, ρ = v−1,

p

Ach
=

4

Dh

]

ここで、fTP , ρ, v, Dh はそれぞれ two-phase friction factor、流体の平均密度 [kg/m3]、

流体の比体積 [m3/kg]、流路の水力直径 [m]を表す。（このように気液二相流を ρ或いは

vの物性値を持った均質な流体として扱うことが、homogeneous modelの名前の由来で

ある。）比体積 vは密度の逆数であり、クオリティxを用いて以下のように定義される：

v ≡ x vg + (1 − x) · vf

= vf + x (vg − vf ) = vf + x vfg (8)

ここで Vf , Vg, Vfgはそれぞれ飽和状態における液体の比体積、飽和状態における気体の
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比体積、及び飽和状態における気体と液体の比体積の差 (≡ vg − vf )を表す。

次に加速による圧力損失項は以下のように書きかえられる：

−
(

dP

dz

)
accel

= M
d u

dz
= M2 d v

dz
(9)

式 (7)及び (9)を式 (6)に代入すると、全圧力損失は以下のように表わされる：

−dP

dz
= M2

(
2

Dh
fTP v +

d v

dz

)
(10)

続いて式 (10)を式 (8)を用いて変形すると、

−dP

dz
= M2

{
2

Dh
fTP (vf + x vfg) +

d

dz
(vf + x vfg)

}

=
2

Dh
fTP M2 vf

{
1 + x

(
vfg

vf

)}
+ M2 vfg

dx

dz

+ M2

(
dvf

dP
+ x

dvfg

dP

)
· dP

dz
(11)

と書きなおされる。この式の両辺に dP/dzが含まれているので、これを dP/dzについ

てまとめると、次に示す式が得られる：

−dP

dz
=

(
2fTP M2 vf

Dh

){
1 + x

(
vfg

vf

)}
+ M2 vfg

dx

dz

1 + M2

(
dvf

dP
+ x

dvfg

dP

) (12)

続いて、Figure 4 - 17の energy balanceについて考える。なお、図中の qp及び hzは

それぞれ流路壁面における平均熱流束 [W/m2]及び zにおける流体のエンタルピ [J/kg]

を表す。壁面における均一な熱流束を仮定しているので、qp = constantである。このエ

ネルギーバランスより、以下の式が導かれる：

qp p = MAch
dhz

dz
+

1

2
MAch

d uz
2

dz
= MAch

d

dz

(
hz +

uz
2

2

)
(13)
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また、hz及び uはそれぞれ以下のように表わすことができる：

hz = xhg + (1 − x) hf = hf + xhfg (14)

u = {x vg + (1 − x) vf}M = (vf + x vfg) M (15)

式 (14)及び (15)を式 (13)に代入すると、

qp p = MAch
d

dz

{
hf + xhfg +

1

2
(vf + x vfg)

2 M2
}

(16)

となる。さらにこの式を d/dzについて展開すると、以下のように書きなおされる：

4 qp

MDh

=
dhf

dz
+ hfg

dx

dz
+ x

dhfg

dz

+M2 (vf + x vfg)

{
dvf

dz
+ x

dvfg

dz
+ vfg

dx

dz

}

=
dx

dz

{
hfg + M2(vf + x vfg) vfg

}

+

{
M2(vf + x vfg)

(
dvf

dP
+ x

dvfg

dP

)
+

(
dhf

dP
+ x

dhfg

dP

)}
·
(

dP

dz

)
(17)

この式をを dx/dzについて整理しなおすと次の関係式が得られる：

dx

dz
=

4 qp

MDh
+

{
M2(vf + x vfg)

(
dvf

dP
+ x

dvfg

dP

)
+

(
dhf

dP
+ x

dhfg

dP

)}
·
(

dP

dz

)

hfg + M2(vf + x vfg) vfg

(18)

以上で導出された式 (12)及び (18)が homogeneous modelにおける基礎方程式である。

すなわちDh, M , fTP , vf = vf (P ), vfg = vfg(P ), hf = hf (P ), hfg = hfg(P )のいずれも

が既知であり、未知数は P (z)及び x(z)の 2個なので、これらの基礎方程式を連立して

解くことにより P (z)及び x(z)の解が得られるのである。
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4.4.2 Homogeneous modelによる圧力損失の計算

本節では homogeneous modelを用いて本研究のマイクロチャンネルにおける圧力損失

発生のメカニズムを検証する。式 (12)及び (18)を計算によって解く際、フロリナート

(FX-3250)の物性値、すわなち hf , hfg, vf 及び vfgは変物性として扱われるが、これら

の物性値が本実験における圧力範囲でどの程度変化するのかを示しておいた方がよいで

あろう。これらの物性値及び飽和温度 Tsatと圧力の関係を Figure 4 - 18 (a)～ (e)に示

す。これらのグラフは、3M社より提供されたフロリナート (FX-3250)の物性値表から

読み取った値をプロットし、これを適切な関数によって fittingしたものである。各図中

の式は、それぞれの fitting曲線の関数を表している。本章における熱交換実験 (# 7～

# 15)では、マイクロチャンネル内の圧力は 100～ 130 kPa程度にあると考えられる。

この範囲においては hfgと vf はそれほど変化しないことがわかる。対照的に hf 及び vfg

は圧力によって比較的顕著に変化することがわかり、少なくともこれらの物性値は変物

性として扱う必要のあることを示している。なお、Figure 4 - 18 (e)は計算によって求

められた P の値から流体温度を決定する際に用いられる関係である。

実際の µHEXの流路形状は分岐・曲がりなどの部分を含み、これを実際に計算するこ

とは難しい。また、Table 4 - 2で見たように流路によって流量及び沸騰様式が異なるた

め、計算にあたってはある程度の単純化をする必要がある。本節の目的はマイクロチャ

ンネル内で沸騰が起きる場合の圧力損失増加のメカニズムを検証することであるので、

マニフォールドの部分は計算から除外し、26本のマイクロチャンネル部分のみを計算の

対象とする。また計算にあたり、次のような仮定を用いる：

1.各流路には同じ量のフロリナートが流れる。

2.マイクロチャンネル壁面においては一定・均一熱流束を仮定する。すなわち、qpは

流路全長 Lを用いて以下のように表されるとする：

qp =
Q

26 p L

3. fTP にはBowersらが [12]の中で用いた 0.003（一定）を採用する。
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Figure 4 - 18: Properties of 3M Fluorinert FX-3250. (a) hf vs. Psat, and (b) hfg vs. Psat.
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Figure 4 - 18: Properties of 3M Fluorinert FX-3250 (cont.). (c) vf vs. Psat, (d) hfg

vs. Psat, and (e) Tsat vs. Psat.
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液単相の領域では流れが未発達な部分と発達した部分に分けて扱い、アスペクト比 1.25

の矩形流路における未発達及び発達した流れの圧力損失の関係式には [14]に示されてい

るものを用いる。なお、式 (12)及び (18)の連立微分方程式の解法には 4次のルンゲ・クッ

タ法を用いた。

沸騰熱交換実験 (# 7～# 15)における実験条件に沿って、全投入熱量Q及びフロリナー

ト流量GFCを変化させて計算した結果をFigure 4 - 19 (a)～ (d)に示す。これらのグラフ

の横軸はマイクロチャンネル入口からの距離 zをとり、縦軸には圧力P、thermodynamic

quality x、及び温度 T が示されている。また各図におけるチャンネル入口における圧力

は、出口においてほぼ 1気圧 (� 100 kPa)となるように選ばれている。各図には実線と

点線が示されているが、前者は fTP = 0.003としフロリナートの物性値を変物性として

計算した結果であり、後者は fTP = 0（すなわち粘性摩擦無し）とし物性値を定物性と

して計算した結果である。

まず始めに、Figure 4 - 19 (a)に示した流量が 0.1 cc/secと少なくQも 15 Wattと比

較的少ない場合の結果を見てみよう。0 < z < 4 mmの範囲では液単相であり、短い発

達区間の後に発達した層流の圧力降下を示している。z > 4mmの範囲では流れは気液

混相となり、クオリティの上昇とともに圧力が急速に降下してゆく。出口における圧力

の値を見てみると、点線と実線の間にはそれほど差が無いことがわかる。このことは、

少なくとも Figure 4 - 19 (a)の計算条件においては圧力損失の殆どの原因が加速による

もので、これに比べると摩擦損失による圧力損失は十分に小さいことがわかる。クオリ

ティxはチャンネル内を流下するにつれて直線的に増加しているが、これは壁面におい

て一定熱流束の流入があることと、クオリティを式 (4)によって定義していることによ

る。また、沸騰が起きている x > 1の区間では温度がほぼ沸点近傍にクリップされてい

ることが確認された。Figure 4 - 19 (a)では点線と実線がほぼ一致しているが、これは

圧力変化が少ないためにフロリナートを定物性で近似したことの影響が少ないことと、

気液混相の流れにおいて粘性摩擦の影響が比較的小さいことに起因している。

Figure 4 - 19(b)は (a)の場合よりもQ及びGFCを増加させた場合であり、全圧力降

下が (a)の場合よりも大きくなっている。また、それぞれのグラフにおける実線と点線

の差が (a)の場合より大きくなっているが、これは流下方向の圧力変化が (a)よりも大
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きいことを反映している。しかしながら両者のチャンネル出口におけるP の値の差は全

圧力降下に比較して小さく、(b)の計算条件においても流体の加速が圧力損失の主原因

となっていると言えよう。

(b)の条件からGFCを増加させたのが (c)に示す計算結果である。この場合には (a)及

び (b)の場合とは異なり流路の大部分が液単相となっており、全圧力損失の半分程度が

液単相区間における粘性による圧力降下であることが読み取れる。チャンネル出口にお

けるクオリティが約 0.1と全体に沸騰がそれほど活発で無いにも関わらず、沸騰開始直

後から圧力が急激に降下する点は興味深い。(b)と比較したときに、Qが同じ場合には

流量を減らして沸騰させた方が多くの流量を液単相に近い状態で流すよりも圧力損失が

少なくなっているが、これは前節で示した測定結果の傾向と一致している。また、圧力

変化が大きくなったことにより、(a)及び (b)の場合には殆ど見られなかった T の変化が

比較的顕著に現れている。

最後に、(c)の場合からQを二倍に増加させた (d)の場合を見てみよう。(c)の場合に

は液単相区間の粘性による圧力損失が半分程度の割合を占めていたのに対し、(d)では

Qが増加したことによって再び加速による圧力損失が粘性によるそれを大きく上回るよ

うになっている。これまでの (a)～ (c)と比較して、定物性を仮定した点線が実線から最

も大きく外れているが、これは fTP = 0と仮定した影響よりもむしろ定物性を仮定した

影響であると考えられる。

以上に示した homogeneous modelによる計算結果では、マイクロチャンネル内で沸騰

が起きることによって圧力損失が急増することが示された。これは前節で示された測定

結果の傾向と良く一致している。この計算で用いられたモデルには（fTP = 0.003一定

としたことなど）幾つか問題が存在するが、マイクロチャンネル内における圧力損失急

増のメカニズムを知るには十分であろう。すわなち本研究で製作された µHEXで沸騰熱

交換を行なう場合にも、蒸発相変化によって引き起こされる流体の急激な加速が圧力損

失急増の主原因となっていることが判った。
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Figure 4 - 19: Calculated behavior of pressure, quality, and temperature along axial

direction of a microchannel. In this calculation, Q = 15 Watt, GFC = 0.1 cc/sec, and

Pin = 105 kPa. Homogeneous model was used for this calculation.

131



Figure 4 - 19: Calculated behavior of pressure, quality, and temperature along axial

direction of a microchannel (cont.). In this calculation, Q = 25 Watt, GFC = 0.2 cc/sec,

and Pin = 105 kPa. Homogeneous model was used for this calculation.
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Figure 4 - 19: Calculated behavior of pressure, quality, and temperature along axial

direction of a microchannel (cont.). In this calculation, Q = 25 Watt, GFC = 0.5 cc/sec,

and Pin = 110 kPa. Homogeneous model was used for this calculation.
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Figure 4 - 19: Calculated behavior of pressure, quality, and temperature along axial

direction of a microchannel (cont.). In this calculation, Q = 50 Watt, GFC = 0.5 cc/sec,

and Pin = 120 kPa. Homogeneous model was used for this calculation.
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4.5 第4章まとめ

本章では第 2章で製作した µHEXを用いて沸騰熱交換実験を行ない、またこれを ho-

mogeneousモデルによって検証することにより、沸騰熱交換に関して幾つかの知見が得

られた。

ハイスピードカメラを用いてマイクロチャンネル内沸騰の様子を観察した実験からは、

以下のことが判明した：

• フロリナート流量によって気液混相流れの様式は大きく異なり、流量が少ない範
囲では蒸気界面のメニスカスが消滅する。

• それぞれのチャンネル及びチャンネル内の位置によっても混相流れの様式は大き
く異なり、これは直交型熱交換器であることに起因している。

また沸騰熱交換を熱電対及び差圧計によって計測する実験を行ない、その測定結果を

整理することによって次のような知見が得られた：

• 沸騰が活発になるに従って、圧力損失は急激に増加する。

• 本沸騰熱交換実験の範囲では、与えられた∆Tmax のもとでより多くのQを達成す

る為には、フロリナート流量を少なくして沸騰させるよりは、流量を多く選んで

液単相で流した方がよい。ただし、後者の方が液単相流れにも関わらず前者より

も圧力損失は大きくなる。

• 沸騰が起きることによって全熱抵抗RtotのうちのR convの部分が低下するが、あ

る程度沸騰が活発になるとそれ以上は殆ど低下しなくなる。

• ∆P/Q或いは (Rtot ∆P )−1を効率と定義すると、本沸騰熱交換実験の範囲では、液

単相で流すよりは流量を減らしてフロリナートを沸騰させた方が効率が良く、ま

たもしも沸騰しないフロリナートがあるならばそれを用いた方がさらに効率が良

くなると考えられる。

135



マイクロチャンネル内沸騰が圧力損失を急増させるメカニズムを検証する為、簡単化

されたモデルに対して homogeneous modelを適用し、その計算結果から以下のような知

見が得られた。

• 本研究で製作した µHEXで沸騰熱交換を行なう場合にも、homogeneous modelに

よって圧力損失が急増する現象が説明できる。

• マイクロチャンネル内沸騰の圧力損失急増の主要因は、蒸発相変化による冷媒の
急激な加速にあり、これはしばしば粘性による圧力損失を大きく上回る。

本章における実験からは、µHEXを沸騰熱交換に用いると圧力損失の急増というデメ

リットが沸騰相変化を用いることのメリットを大きく上回り、液単相熱交換に比べ効率が

悪くなるという結果が得られた。しかしながら本実験で用いたフロリナート (FX-3250)

は蒸発潜熱が水のおよそ 25分の 1と極めて低く、より蒸発潜熱の大きな冷媒を用いてい

れば、沸騰相変化を利用した方が効率が良くなるという結果が得られたのかもしれない。

また、フロリナート入口温度 (� 40 oC)が沸点 (56 oC) から大きく離れた条件で実験を

行なったために、沸騰相変化による冷媒温度のクリップ効果を有効に活用できなかった

ことが原因となり、液単相熱交換に比べ効率が悪いという結果が得られた可能性もある。

いずれにせよ、このような点が改善された実験を行ない、その結果を見るまでは「µHEX

で沸騰相変化を用いるのは効率が悪い」と結論するのは早計であろう。
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第５章

マイクロチャンネルヒートシンクの

設計指針
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この章では、CPU等の電子デバイスからの除熱を目的としたヒートシンクの設計最適

化方法を導出する。なおここで扱う冷却方法は、平行流路群を有するヒートシンクを用

いた強制対流冷却に限られる。より具体的には、与えられた熱負荷を満足しながら、必

要となるポンプ圧力及びポンプ仕事を最小とするような、流路直径・流路本数・冷媒流

量の最適値を決定する最適化方法を解析的に構築してゆく。なお最適化方法の構築の過

程において、本論文で初めて導入された様々な無次元数が用いられる。議論を様々な仮

定によって簡単化し、また無次元数のみを用いて理論を構築することにより、最適解を

得るための手順が著しく簡潔化されるだけでなく、それぞれの最適解がどのような物理

に支配されているのかを容易に理解することができる。

本章ではまず第 1節でヒートシンク設計の最適化の必要性及びその指針を議論する。

続く第 2節では本章で扱うヒートシンクのモデル及び最適化に際して用いる仮定を紹介

する。第 3節では冷媒の粘性発熱を無視できる場合の最適化手順を紹介し、殆どの場合

粘性発熱が無視できる程小さい水冷の場合についての計算結果を議論とともに示す。第

4節では粘性発熱を考慮に入れる場合の最適化手順を紹介し、粘性発熱がしばしば重要

となってくる空冷の場合についての計算結果を議論とともに示す。また第 5節では本章

の結論が述べられる。

本章で用いられる変数

A total cross-sectional area of channels (= na) [ m2 ]

A ratio of channel area to heat sink area (= A/S) [− ]

a cross-sectional area of a channel [ m2 ]

Bi Biot number (= h/(ks

√
N)) [− ]

Cp specific heat of the fluid at constant pressure [ J kg−1 K−1 ]

Dh hydraulic diameter of a channel [ m ]

Dh dimensionless hydraulic diameter of a channel (= Dh/L) [− ]

∆P pressure drop between the inlet and outlet [ Pa ]

140



∆P dimensionless pressure drop (= ∆P/ρν2

L2 ) [− ]

∆T maximum temperature difference (= Tw,out − Tf,in) [ K ]

f Darcy friction factor [− ]

G total volumetric flow rate of the fluid [ m3 sec−1 ]

H height of heat sink [ m ]

h heat transfer coefficient [ W m−2 K−1 ]

kf thermal conductivity of the fluid [ W m−1 K−1 ]

ks thermal conductivity of heat sink material [ W m−1 K−1 ]

L length of heat sink, or length of a channel [ m ]

Le entrance length [ m ]

Ma Mach number [− ]

N number of channels per unit cross-sectional area of heat sink (= n/S) [ m−2 ]

N dimensionless number of channels per unit cross-sectional area of heat sink

(= NL2) [− ]

Nu Nusselt number (= hDh/kf) [− ]

n total number of channels [− ]

p perimeter of a channel (= 4a/Dh) [ m ]

Pr Prandtl number of the fluid (= ρCpν/kf) [− ]

Q total heat dissipation from a heat source [ W ]

Q dimensionless heat dissipation from a heat source (= Q/ρν3S
L3 ) [− ]

q′′ heat flux at channel wall surface [ W m−2 ]

R thermal resistance (= ∆T/Q) [ K W−1 ]

Re Reynolds number (= V Dh/ν) [− ]

S total cross-sectional area of heat sink (= HW ) [ m2 ]

Tf local bulk temperature of the fluid [ K ]

Tw local temperature of the channel wall [ K ]

V bulk velocity of the fluid [ m sec−1 ]

W width of heat sink [ m ]
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Greek symbols

ρ density of the fluid [ kg m−3 ]

ν kinematic viscosity of the fluid [ m2 sec−1 ]

Λ dimensionless thermal load (= QL/(Skf∆T )) [− ]

Γ ratio of heat generated from a chip to that by viscosity (= Ψ/Q) [− ]

Ψ pumping power [ W ]

Ψ dimensionless pumping power (= Ψ/ρν3S
L3 ) [− ]　

ψ viscous heat generation per one channel (= Ψ/n) [ W ]

Subscripts

cap capacitive

dissip with viscous heat generation

in at inlet

min minimum value

nodissip without viscous heat generation

opt optimum value

out at outlet
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5.1 最適化設計の必要性及び方向性

第 1章では主にマイクロオーダーの流路径を有する強制対流冷却機構、すなわちマイ

クロチャンネル冷却機構が何故優れた除熱特性を有しているのかについて理論的な側面

から議論してきた。また（作動流体を水とした場合の）マイクロチャンネルを用いた冷

却が、電子デバイスなどの高密度発熱源が要求する除熱範囲をよくカバーしていること

も示した。つまり第 1章では主にマイクロチャンネルによる冷却の長所について議論し

てきたわけであるが、第 1章でも少し触れた通り、当然ながらそれに伴う短所も存在す

る。流路をマイクロオーダーまで微細化することによって、必要となるポンプ圧力及び

ポンプ仕事はマクロなオーダーの流路のそれよりも遥かに大きなものとなるのである。

必要となるポンプ圧力またはポンプ仕事が大きくなると、様々な好ましくない影響が

生じる。例えばポンプの電力消費が増大すること、ポンプが大型化することによってシ

ステム全体の重量・体積が増大してしまうこと、システムの内部圧力が全体的に高くな

り部品の破断の危険及び作動流体の漏れの危険が高くなること、これらの点に対処する

ためにコストが増加することなどが挙げられる。また、特に空冷の場合には、ポンプ仕

事が大きくなると作動流体の内部発熱に転換されるエネルギーが発熱源の発熱量自体と

同程度まで大きくなる可能性があり（すなわち粘性発熱の影響が大きくなり）、冷却シ

ステムの性能を著しく低下させる可能性も出てくる。

このような理由から、マイクロチャンネル冷却機構を設計する際には必要なポンプ圧

力・ポンプ仕事がなるべく小さくするために、冷却機構に関する様々なパラメーターを

最適化をしてやることが望ましい。しかしながら、一口に「最適化」といってもその目

的や要求により様々なアプローチが考えられる。当然ながらCPUを除熱対象と考えたと

きの最適化のアプローチと、半導体レーザー発振部を除熱対象と考えたときのアプロー

チは異なるべきである。すなわち除熱対象物がどのような性質を持っているかを見極め

た上で、適切な最適化のアプローチをとることが重要である。この点について過去の研

究者の報告を参照しながら以下に議論してゆく。

電子デバイス冷却のためのマイクロヒートシンクの最適化方法に関して、現在までに

様々な論文が出版されている [1]–[7]。そのうち主なものをTable 5 - 1にまとめ、各研究

143



Table 5 - 1: Comparison among previous optimization works

Tuckerman and Pease (1981) [1] : Closed fin-type Notes
Specified · heat sink width (W ), length (L)

· pressure drop (P )
· channel aspect ratio (αc) or fin efficiency (η)

· Specification of either of αc or η
results in a specification of the other.

· fin width (ww) = channel width (wc)
Optimized channel width (wc)
Minimized thermal resistance (θ)

Sasaki and Kishimoto (1986) [2] : Closed fin-type Notes
Specified · heat sink width (L), length (L), height (T )

· channel height (Z)
· pressure drop (∆P )
· allowable temperature rise of chip junction (∆T )

· Although the authors maximized Qa

with fixing ∆T , this is equivalent to
a minimization of thermal resistance.

· The Z is equal to fin height.
Optimized channel width (wc) · fin width (ww) = channel width (wc)
Minimized thermal resistance (∆T/Qa)

Phillips (1987) [3] : Closed fin-type Notes
Specified · channel length (L), aspect ratio (α)

· fin-channel width ratio (ww/wc)
· substrate thickness (t)
· either one of pressure drop (∆P ),
coolant flow rate per unit heater surface area (V ′′),
or pumping power per unit heater surface area (P ′′)

· The substrate thickness (t) means the
fin base thickness.

Optimized channel width (wc)
Minimized thermal resistance per unit heater surface area

(R′′
tot)

Knight et al. (1992) [4] : Closed fin-type Notes
Specified · heat sink width (W ), length (L)

· pressure drop (∆P )
· maximum allowable pumping power (ẇ)
· fin efficiency (η) or fin height (D)

· Originally the D was termed as ‘fin
length’, however, the name ‘fin height’
was used here for a consistency with
other researchers’ terminology.

Optimized number of channels (n) and fin-channel width ratio
(Γ)

Minimized thermal resistance (θ)

Lee (1995) [5] : Open fin-type in a rectangular duct Notes
Specified · duct width (W ), height (H)

· heat sink width (w), height (h)
· fin height (hf ), thickness (tf ), length (lf )
· fluid velocity at duct inlet (Ud)

· The length of fin (lf ) is equal to the
length of the heat sink.

· The heat sink is placed on the middle-
bottom of the duct.

Optimized number of fins (Nf )
Minimized thermal resistance (Rsa)

Kleiner et al. (1995) [6] : Closed fin-type Notes
Specified · heat sink width (Whs), length (Lhs)

· fin height (Lfin), base thickness (Hba)
· pumping power (Ptot) or thermal resistance (θhs)

· The authors further require a specifi-
cation of diameter and length of a feed
tube which connects a blower to the

Optimized channel width (Wch) and fin width (Wfin) heat sink.
Minimized thermal resistance (θhs) or pumping power (Ptot)

Choquette et al. (1996) [7] : Closed fin-type Notes
Specified · heat sink width (W ), length (L), base thickness (t)

· fin height (H)
· either one of volume flow rate (G),
pressure drop (∆P ), or pumping power (Pow)

Optimized channel width (S) and fin width (τ)
Minimized thermal resistance (Rtot)
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者の最適化のアプローチを比較した。このTableにおいて ‘specified parameter’は最適

化に先立って与えられているパラメーター、‘optimized parameter’は最適化されるべき

パラメーター、‘minimized parameter’は最適化された結果として最小化されるべきパラ

メータを意味する。流路直径、流路本数、冷媒流量、熱抵抗などの様々なパラメーター

をこれら 3種類のどれに分類するかによって、その「最適化」の性質が決定されるので

ある。この表から従来からのヒートシンク最適化に関する報告では、その殆どすべてが

ポンプ圧力或いはポンプ仕事を ‘specified parameter’に選びながら熱抵抗Rを最小化し

ていることがわかる。

熱抵抗 Rは通常最大温度差∆T と全発熱量Qの比、すなわち∆T/Qで定義される。

ただし∆T の定義が研究者によって異なることに注意する必要がある。例えば Phillips

らは∆T を冷媒入口温度とチップ表面温度の差としているが [3]、Knightらはこれを冷

媒入口温度とフィン表面温度の差としている [4]。この両者の差は fin baseの熱抵抗を考

慮に入れているがどうかであるが、この熱抵抗は殆どの場合一定値と考えて良いので、

全熱抵抗を最小化することを考えれば、これを考慮に入れるかどうかが最適化に影響す

ることは無いと言える。

実用という観点から考えたとき、このような従来からの最適化アプローチは必ずしも

望ましいものではない。CPU等の電子デバイスの冷却を考える場合、Rがまず与えら

れていて、それからそのRを達成するのに必要なポンプ圧力又はポンプ仕事が最小化さ

れるべきである。言い換えれば、Rを ‘specified parameter’としポンプ圧力∆P もしく

はポンプ仕事Ψを ‘minimized parameter’とするべきである。なぜならば実際の場面に

おいて熱設計者が∆T もしくはQの値を設定することは不可能（これらの値は ICチッ

プの製造者が決定するから）であり、彼らにできるのはこれらの与えられた熱的条件を

満たしながらコストを抑えるために∆P やΨを最小化することだけであるからである。

（ダイオードレーザー等の光学機器の場合には、できるだけ大きな出力で運転するため

に∆P やΨを決めておき、その範囲でRを最小化するというアプローチが一般的であ

ろう。）

従来からのこれらの最適化方法を用いても、始めにRを決めておいて∆P もしくはΨ

を最小化するということが可能ではあるが、その為には試行錯誤的な繰り返し計算が必
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要になってくる。すなわち∆P もしくはΨを変えながら、望まれるRが得られるまで

計算を繰り返すという方法であるが、このアプローチは明らかに大量の計算時間を必要

とする。

以上の点より、望まれるべき最適化のアプローチは以下のようなものでなくてはなら

ないと著者は信ずる：

• 最適化のアプローチは、（特に電子デバイス冷却の場合には）熱設計者がRを特定

した結果として、∆P またはΨの最小値が得られるものであること。

• 最適化計算においては、試行錯誤的な繰り返し計算を用いることなく、一度の計
算で最適値のセットが得られること。

本章で紹介される最適化手法の基礎となる方法論は、均一発熱する二平板間に空気を

強制対流させてこれらから除熱する場合に二平板の間隔を最適化することによって必要

なポンプ仕事を最小化したTan [8] の論文に基づく。

5.2 モデルと仮定

本章で考える除熱対象物の概略図を Figure 5 - 1に示す。この除熱対象物は上面で熱

量Qの発熱があるヒートシンクと見なすこともできるし、それ自体がチップであると見

なすこともできる。いずれにせよ上面で面発熱があり、物体内に作成された n本の水力

直径Dhの流路に冷媒を流すことによって、この発熱を取り除くものである。この物体

の奥行き長さは Lでこれは流路長さに等しく、奥行き方向に垂直な断面積（流路部分も

含む）を S(= W ×H)とする。また、この図中では流路断面は円形となっているが、当

面の間はこれを円形に限る必要は無く、水力直径がDhの一般化された流路を表すもの

として考えてよい。

Figure 5 - 1 (a) には、物体内に水平に配置された流路の列が複数存在する場合が示さ

れている。このような流路の配置はヒートシンクとしての性能を考える上で、望ましく

ないといえる。なぜならばこのような流路の配列では、明らかに上面で発熱した熱が均
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Figure 5 - 1: Schematic description of a generic element to be cooled. n channels of hy-

draulic diameter Dh are aligned in (a) multi-row or (b) single-row configuration. Coolant

is forced through the channels in order to remove a thermal load of Q from the element.
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等に各流路に配分されないからである。(しかしながら、本章ではこのような場合は議論

しないが、もしも発熱が核燃料のような体積発熱であるならば、このような流路の配置

は十分にありうる。本章で示す最適化方法はこのような場合にも全く成立する。）殆ど

の実用的な場面ではHはW に比べて十分小さく、従って流路の配列は Figure 5 - 1 (b)

に示すように水平に１つだけの列をもつことが望ましい。ただし流路は均等な間隔で配

置されているものとする。

全流路面積Aは以下のように表される：

A = na = n · pDh

4
(1)

ここで n、a、及び pはそれぞれ流路本数、流路断面積、流路の周長さを表す。また p =

4a/Dhの関係を用いた。

流路断面積とヒートシンク断面積の比Aは以下のように定義される：

A =
A

S
(2)

すなわちAは０から１の間の値をとる。

熱源から流路壁面までの間の熱移動について、以下の仮定 (a)及び (b)を適用する：

(a)全発熱Qは均等に各流路に分配される。すなわち各流路はQ/nの熱を受け取る。

(b)流路壁面を通過する熱流束は、場所によらず均一であるとする。すなわち、壁面に

おける熱流束 q′′は次のように表されるとする：

q′′ =
Q

npL
(3)

上の仮定 (b)は、壁面と冷媒の間の熱伝達率が一定であるとすれば、流路周方向への均

一温度の仮定に他ならない。簡単化の為、固体内の温度分布（もしくは流路周方向の熱

流束分布）を考えないことにする。

ヒートシンク内の最大温度を流体出口における流路壁面温度 Tw,out と定義する。この

ように最大温度を定義したということは、流路出口における発熱面と流路壁面の間には
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殆ど温度差は無いものと考えるということである。この最大温度の定義は、固体内の伝

導熱抵抗が流路壁面と流体との間の伝達熱抵抗に比べ十分に小さいとき、すなわち以下

に定義されるビオ数が１より十分に小さいときに有効となる：

Bi ≡ h

ks

√
N

(4)

ここで ksと hはそれぞれ固体の熱伝導率、流路壁面と流体の間の熱伝達率を表す。ま

た、N は単位ヒートシンク断面積当りの流路本数を表し、N ≡ n/Sで定義される。つま

り 1/
√
N は流路同士及び流路と発熱面の間の距離を代表して表す長さである。ビオ数が

１より十分に小さいときは、ヒートシンク内の（或いは流路周方向の）温度分布は（定

性的にではあるが）少ないといえる。但し流路同士があまりに近接しすぎていると、ビ

オ数は小さくなるものの流路周方向の温度分布及び熱流束分布は大きくなってしまうこ

とに注意する必要がある。すなわち最大温度の定義が妥当かどうかを判断するためにビ

オ数を用いるのは全く妥当であるが、ビオ数を流路周方向の温度分布の不均一さを見積

もることに用いるのには注意が必要である。本章を通じて採用される流体の流動に関す

る仮定は、(c) 熱的・水力学的に発達した流れ、(d) 定物性、(e) 非圧縮性流体、(f) 定常

流れ、(g) 重力の影響なし、(h) 流路壁面に荒さなし、(i) ヒートシンク内において流れ

方向への熱伝導無しである。これらの仮定の妥当性は後の計算結果を示す節において検

証される。
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5.3 粘性発熱を伴わない場合

5.3.1 無次元数の導入

レイノルズ数

先に述べた仮定を用いて、以下に示すエネルギー保存の式が導き出される。まず流路

壁面における均一熱流束が仮定されているので、入口から出口の間の流体の温度上昇は、

Tf,out − Tf,in = Tw,out − Tw,in = ∆T − (Tw − Tf )

= ∆T −
(
q′′

h

)

= ∆T

(
1 − q′′Dh

Nu · kf∆T

)
(5)

ここで q′′ = h(Tw − Tf)及びNu = hDh/kf の関係を用いた。kf は流体の熱伝導率を表

す。またTwとTfはそれぞれある地点における流路壁面温度と流体平均温度を表し、従っ

て (Tw − Tf)はある地点における壁面と流体の温度差を表す。先に述べたように本章で

は最大温度差∆T は∆T = Tw,out − Tf,in と定義される。また、q′′と hの両方が一定の場

合には Tf,out − Tf,in = Tw,out − Tw,in の関係が成り立つことに注意すべきである。

エネルギー保存の式から流体の断面内平均流速 V を以下のように導くことができる：

q′′Lp = ρV aCp(Tf,out − Tf,in)

⇐⇒ V =
q′′Lp

ρaCp(Tf,out − Tf,in)

=
4q′′L

ρCpDh(Tf,out − Tf,in)
(6)

ここで ρとCpはそれぞれ流体の密度と定圧比熱である。

式 (3)、(5)、(6)からレイノルズ数を無次元数のみを用いて次のように表すことがで

きる：

Re =
V Dh

ν
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=
Dh

ν
· 4q′′L

ρCpDh∆T

(
1 − q′′Dh

Nu · kf∆T

)

=
QDh

kf∆T
· 1

Pr

(
A− QDh

2

4Nu · kf∆TL

)

=
Q

kf∆T
· L
S
· Dh

L
· 1

Pr

(
A

S
− 1

4Nu
· Q

kf∆T
· L
S
· Dh

2

L2

)

=
ΛDh

Pr


A− ΛDh

2

4Nu




(7)

[
Λ ≡ Q

kf∆T
· L
S

, Dh ≡ Dh

L

]

ここでPrはプラントル数である。ΛとDhはそれぞれ無次元熱負荷と無次元水力直径を

表す。Λの物理的意味は与えられた熱的制約のもとでの除熱の大変さである。すなわち

Λが大きいほどより多くのポンプ仕事或いはポンプ圧力が必要となり、これは除熱の大

変さを統一的に表すことのできる本論文で初めて導入された無次元数である。この最適

化方法ではAとΛの両方を最適化に先立って決める必要がある。Λは∆T/Q、すなわち

熱抵抗Rを含んでいることに気をつけること。

ポンプ仕事

ポンプ仕事Ψとポンプ圧力∆P は以下のように表される：

Ψ = ∆PV A (8)

∆P =
f

2
· L
Dh

· ρV 2 (9)
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ここで f はダルシーの摩擦損失因子を表す。式 (9)を式 (8)に代入することによってΨ

は次のように書かれる：

Ψ =
f

2
· ρν

3

L3
· Re

3

D
4
h

· A (10)

無次元ポンプ仕事Ψは式 (10)を Sと ρν3/L3で割ることによって、以下のように定義さ

れる：

Ψ ≡
{

Ψ/S

ρν3/L3

}
=
f

2
· Re

3

D
4
h

·A (11)

ポンプ圧力

ポンプ圧力 (9)は次のように書き直される：

∆P =
f

2
· ρν

2

L2
· Re

2

D
3
h

(12)

そして、無次元ポンプ圧力∆P は式 (12)を ρν2/L2で割ることによって次のように定義

される：

∆P ≡ ∆P

ρν2/L2
=
f

2
· Re

2

D
3
h

(13)

流路数

N とAの間の関係は

A =
na

S
= Na ⇐⇒ N =

A

a
(14)

である。無次元化された単位ヒートシンク断面当りの流路数N は

N ≡ NL2 =
AL2

a
(15)
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と定義される。以降の節では、最適化理論の構築は以上で定義・導入された無次元数を

用いて行われる。これまでの議論は、いかなる流路断面形状をもつヒートシンクの場合

にも成立することに注意せよ。

5.3.2 最適化の手順

これ以降の議論は流路断面形状が円形の場合のみに限られる。従ってこれ以降、特に

指定することが無ければDhは単に円形流路の直径を表す。

流れが層流の場合

まず始めに流れが層流の場合について、最適化方法の構築を行う。水力学的に発達し

た流れが仮定されているので、この場合の摩擦損失係数は次のように与えられる：

f =
64

Re
(16)

また壁面における一定熱流束及び発達した流れが仮定されているので、ヌッセルト数は

一定 (Nu = 4.363)となる。

先に述べたとおり、本章で扱う最適化にはポンプ仕事を最小化する場合とポンプ圧力

を最小化する場合とがあるが、まず最初にポンプ仕事を最小化する場合についての最適

化手順を示す。式 (7)と式 (16)を式 (11)に代入することで、無次元ポンプ仕事Ψ は以

下のように表される：

Ψ =
32

Pr2 · AΛ2

D
2

h


A− ΛD

2
h

4Nu




2 (17)

ここでΨはDhのみを変数としていることに注意せよ。Ψの最小値（すなわちΨmin）を
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与えるDhの最適値（すなわちDh opt）は ∂ Ψ
∂Dh

= 0を解くことで得られる：

Dh opt =

(
4NuA

3Λ

) 1
2

(18)

式 (18)を式 (7)に代入することで、最適条件におけるレイノルズ数Reoptは次のよう

に得ることができる：

Reopt =
1

Pr

(
3ΛNu

A

) 1
2

(19)

そして、ポンプ仕事の最小値Ψminは式 (18)を式 (17) に代入することによって以下の

ように得られる:

Ψmin =
54Λ3

Pr2NuA
2 (20)

また、a = πDh
2/4の関係を式 (15)に代入することによって

N =
4A

πD
2
h

(21)

という関係が得られる。N の最適値、すなわちN optは式 (18)を式 (21)に代入すること

によって、以下のように得ることができる:

Nopt =
3Λ

πNu
(22)

ここでN optはAに対して独立であることに注意すること。

最適条件におけるポンプ圧力∆P optは、式 (16)、(18)、(19)を式 (13)に代入すること

によって次のように得られる:

∆P opt =
36Λ2

PrNuA
2 (23)

以上に述べたポンプ仕事を最小化する場合には、‘specified parameter’ はΛとAであ

り、‘minimized parameter’はΨで、‘optimized parameter’はDh、ReとN となる。
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ポンプ圧力を最小化する場合についての手順は、上に示したポンプ仕事を最小化する

場合の手順とほぼ同様である。この場合の最適化結果を、ポンプ仕事を最小化した場合

の最適化結果とあわせてTable 5 - 2に示す。Table 5 - 2を注意深く眺めていると、Ψmin

に対する最適化と∆P minに対する最適化の間にある本質的な違いを理解することがで

きる。すなわちポンプ仕事を最小化する場合には、圧力損失をある程度犠牲にしてでも

流量を減らそうとするため、Dhは比較的小さい値に最適化される。これは nの最適値

が比較的大きく、Reの最適値が比較的小さくなっている原因である。対照的にポンプ圧

力を最小化する場合には、ポンプ仕事を多少犠牲にしてでも（すなわち必要な冷媒流量

を多少増やしてでも）圧力損失を減らそうとするため、Dhは比較的大きい値に最適化

される。これはnの最適値が比較的小さく、Reの最適値が比較的大きくなっている原因

である。

Kleinerらは [6]の中で、空冷・層流を用いた矩形フィンタイプのヒートシンクについ

て、発達した流れの仮定を用いて熱抵抗が最小となるように最適化計算を行なった。彼ら

は数値計算結果を説明する際に”an increase in pumping power of approximately factor

ten is required to reduce thermal resistance by a factor of two.”と述べているが、しか

しながら彼らはこのようになる理由及びこれが普遍的なものなのかどうかについては述

べていない。Table 5 - 2によると熱抵抗を半分（すなわちΛを倍）とするためには 8倍

のポンプ仕事が必要となるが、発達した層流の場合には流路形状（つまり円形なのか矩

形なのか、また矩形の場合にはそのアスペクト比）によらずNu =一定かつ f ∝ Re−1

となる [9] ことを考えれば、発達した層流を仮定している限りはポンプ仕事はΛの３乗

に比例するので、Kleinerらの計算結果は物理的な必然であると言えるのである。

流れが乱流の場合

水力学的に発達した乱流流れの場合、流路壁面が十分に滑らかならば、摩擦損失係数

及びヌッセルト数は以下のような関係式で比較的広範囲のReについて正確に与えられ

る [10]：
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Table 5 - 2: Analytical Solutions for Laminar Regime

Optimization for Ψmin Optimization for ∆Pmin

Ψmin =
54Λ3

Pr2NuA
2 ∆Pmin =

32Λ2

PrNuA
2

∆P opt =
36Λ2

PrNuA
2 Ψopt =

64Λ3

Pr2NuA
2

Dhopt =

(
4NuA

3Λ

) 1
2

Dhopt =

(
2NuA

Λ

) 1
2

Reopt =
1

Pr

(
3ΛNu

A

) 1
2

Reopt =
2

Pr

(
2ΛNu

A

) 1
2

Nopt =
3Λ

πNu
Nopt =

2Λ

πNu

• Petukhovの関係式 (104 < ReD < 5 × 106)

f = (0.790 lnReD − 1.64)−2 (24)

• Gnielinskiの関係式 (3000 < ReD < 106, P r > 0.5)

NuD =
(f/8)(ReD − 1000)Pr

1 + 12.7(f/8)1/2(Pr2/3 − 1)
(25)

式 (25)は過去の様々な文献に示されている実験結果に 20 %以内の精度で一致する信頼

できる関係式であるが、Re < 10000の範囲では乱流は間欠的になり、この関係式の信頼

性が多少低下する [10]ことに注意せよ。

式 (24)を式 (25)に代入することで、Nuは Reのみを変数として表すことができる。

これは流体の物性値を温度によらず一定としている為である。

式 (7)はDhについて、次のように解くことができる：

Dh =

√(
2Nu

RePr

)2

+
4NuA

Λ
− 2Nu

RePr
(26)
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なお f とNuの関係式については、あまり正確ではないがシンプルなべき乗則の式がい

くつか存在する。もしも熱設計者が正確さよりもシンプルさを重視するのであれば、式

(24)及び式 (25)の代わりにこれらのべき乗則を用いるのがよいのかもしれない。

AとΛは与えられていて、Prは定数なので、式 (25)を式 (26)に代入することによっ

てDhはReのみを変数として表すことができる。さらにΨ及び∆P は f、DhとReの

関数なので（式 (11)と式 (13)を見よ）、これらは式 (24)と式 (26)を用いてReのみを変

数として表すことができる。

ポンプ仕事を最小化する場合には、Ψminは ∂ Ψ
∂ Re

= 0、すなわち

3

2
− Re

F
· ∂ F
∂ Re

− 2Re

Dh

· ∂ Dh

∂ Re
= 0 (27)

を解くことによって得られる。ここで F ≡ 0.79 lnRe− 1.64である。この微分方程式は

数値的にReoptについて容易に解くことができる。ひとたびReoptが求まれば、Dh optを

式 (26)から、Ψminを式 (11)から、N optを式 (21)から、そして∆P optを式 (13) から求

めることができる。

一方、ポンプ圧力を最小化する場合には∆P minは ∂ ∆P
∂ Re

= 0、すなわち

1 − Re

F
· ∂ F
∂ Re

− 3Re

2Dh

· ∂ Dh

∂ Re
= 0 (28)

を解くことによって得られる。この場合にはReoptが求まった後、Dh optを式 (26)から、

∆P minを式 (13)から、Noptを式 (21)から、そしてΨ optを式 (11)から求めることがで

きる。

5.3.3 計算結果

この節では、これまでに導入された最適化方法を用いてパラメーターの間のいくつか

の重要な関係が示される。これから暫くは（粘性発熱を考慮に入れる場合の手前まで）、

特に断らない限り作動流体は 40 oCの水、Aは 0.3とし、最適化はポンプ仕事が最小化

されるように行われる。
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Figure 5 - 2: The relationship between Re and Ψ for laminar flow (Re < 2300) with

Λ = 102, 103, 104, 105, 106, 107 from bottom to top, respectively. The dotted line

denotes a locus of Reopt vs. Ψmin. A = 0.3 and working fluid is water at 40 oC.

流れが層流の場合

Figure 5 - 2は層流の場合のReとΛの間の関係を示す。ここでReの範囲を 0 < Re <

2300とした。この図では実線はΛがそれぞれ 102, 103, 104, 105, 106, 107のときのReとΨ

の関係を表している。また点線はReoptとΨminの関係の軌跡を表す。この図より Λが

増加するにつれてΨとReoptがともに増加してゆくことがわかる。またこの図からある

Λの値についてポンプ仕事を最小化する最適レイノルズ数の存在が明らかにわかる。た

だしΛが比較的大きい時、すなわち Λ > 2.3 × 106 の範囲ではΨminは常にRe = 2300

で与えられることに注意せよ。

Figure 5 - 3は各パラメーターΨmin、Reopt、Dh opt、N opt 及び∆P optの、Λへの依存

を表している。この図においては、0 < Reopt < 2300の条件を満たすΛ の範囲のみを考
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Figure 5 - 3: Ψmin, Reopt, Dh opt, N opt,∆P opt vs. Λ in case of laminar flow (Re < 2300):

A = 0.3 and working fluid is water at 40 oC.

慮に入れた。すなわちReopt = 2300となるような状況ではΨの値はReに対して単調減

少するので、このような場合は最適条件とは見なさず、考慮には入れなかった。

流れが乱流の場合

式 (25)の中の摩擦損失係数に式 (24)が用いられる場合、式 (24)におけるReの下限は

無視することができる [10]ので、本計算におけるReの範囲は 3000から 106の間となる。

Fig. 4に流れが乱流の場合のReとΨの関係を示した。実線はΛがそれぞれ 104, 105,

106, 107, 108, 109の場合のもので、点線はReoptとΨminの関係の軌跡を表す。Λが低い

範囲においては、Reoptは範囲の下限の 3000 で一定値をとることがわかる。

Fig. 5は、Fig. 3の乱流の場合にあたるもので、3000 ≤ Reopt < 106となる Λ の範囲
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Figure 5 - 4: The relationship between Re and Ψ for turbulent flow (3000 < Re < 106)

with Λ = 104, 105, 106, 107, 108, 109 from bottom to top, respectively. The dotted line

denotes a locus of Reopt vs. Ψmin. A = 0.3 and working fluid is water at 40 oC.

のみについて表わされている。Fig. 5を求める計算を行なった際、Reoptが 106に到達し

た時点で計算を打ち切った。Fig. 3に示された層流の場合とは異なり、それぞれの線は

直線になっておらず、２つの直線の間を緩やかに接合した線になっている。この特徴は、

ReoptはΛの値が低いときに一定値 (= 3000)をとることに起因している。

5.3.4 議論

始めにΨmin及び∆P minに対するAの影響について述べておく。先の Table 5 - 2に

示された結果から解るように、Ψmin及び∆P minは、Aの増加に対して単調に減少する。

従って、可能な限りAの値を大きく取ることが望ましいといえる。
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Figure 5 - 5: Ψmin, Reopt, Dh opt, N opt,∆P opt vs. Λ in case of turbulent flow (3000 < Re <

106): A = 0.3 and working fluid is water at 40 oC.
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さて、一つの疑問が自然と湧き上がってくる。一体、層流と乱流のどちらのほうがよ

り良いパフォーマンスにつながるのであろうか？どちらがより良い結果を生み出すのか

は、（もしもAの値と流体の物性値が与えられていれば）Λの値のみによって決定され

るのである。Figure 5 - 6は、層流と乱流それぞれの場合についての ΛとΨmin の関係

を示している。Λが小さいときには層流が有利であるが、Λが大きくなってくると乱流

が層流よりも良い結果を生み出すようになってくることがわかる。

熱設計者は、ヒートシンク形状に関わるパラメーターを選ぶときには慎重にならなく

てはならない。殆どの場合、達成しなければならない除熱要求を満足するパラメーター

の組み合わせは無数にある。もしも熱設計者がヒートシンク最適化を怠り何の根拠も無

い流路直径・本数を決めてしまい、後で除熱要求が達成されるように流量を選ぶなどと

いうことをすると、除熱要求を達成するのに必要となるポンプ仕事もしくはポンプ圧力

が法外に大きなものとなってしまう危険性がある。この例を示したのがTable 5 - 3であ

る。ここでは除熱要求として、熱負荷Λ = 106が与えられているとしよう。一番上の行

には、最適化されたパラメーターが示されている。なお流れの選択は Figure 5 - 6より

乱流が選ばれている。次に極端な場合として、熱設計者がRe = 106で除熱要求を達成

できるようにヒートシンクを設計してしまったとしよう（二行目を見よ）。この場合に

は必要な圧力が最適条件におけるものよりも 2オーダー大きなものになってしまってい

る。また最適化はしたものの、層流と乱流の選択を間違えてしまった場合（三行目を見

よ）についても、最適条件と比べれば必要となるポンプ仕事及びポンプ圧力は大幅に増

えてしまっている。このことから形状を最適化することは、厳しい除熱要求に応えなけ

ればならないヒートシンクを設計する際には必須のものであると言える。

次に実際のCPUの冷却要求に対して本最適化方法を適用する。除熱対象物として長

手方向に円形断面をもつ平行流路群が作成された CPUチップを考え、熱負荷及び外形

寸法には [11]で挙げられている 2006年までのハイエンドCPUのスペック例を用いる。

すなわち除熱対象物であるCPUチップ（シリコン）の外形寸法として 15 mm × 15 mm

× 0.3 mm（すなわちL = 15 mmかつ S = 4.5 mm2）を採用し、チップの最大許容温度

を 95 oCとする。入口水温を 45 oCとすれば、最大温度差∆T は 50 oCとなる。以上の条

件とともに、Qがそれぞれ 50、100、200、400ワットの場合について最適化された値を
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Figure 5 - 6: Comparison of Λ vs. Ψmin relation between laminar flow and turbulent

flow: A = 0.3 and working fluid is water at 40 oC.
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Table 5 - 3: Comparison of dimensionless parameters among several design cases: Λ =

106, A = 0.3, and the working fluid is water at 40 oC.

Ψ Re Dh N ∆P

Optimum

(turbulent)
2.75E18 7.06E3 5.08E-3 1.48E4 6.60E12

Not optimum

(Re = 1E6)
1.09E20 1.00E6 6.32E-2 9.55E1 2.30E13

Optimum

(laminar)
7.23E18 1.51E3 1.32E-3 2.19E5 2.10E13

Table 5 - 4に示す。なお [11]で紹介されている想定すべきQの値は 100ワットである。

Aはいずれの場合についても 0.3とした。一番下の行の 400ワットの場合にはDh × nが

W を上回っており、ちょうどFigure 5 - 1 (a)に示した「望ましくない」流路配列となっ

ていることに注意する必要がある。もし Figure 5 - 1 (b)に示したような横に一列のみ

の流路があるような流路配置のみが許されるのであれば、この条件が満たされるまでA

の値を減じる必要がある。またΛの値から判断して、すべての場合について層流を採用

した。この表より、最適流路本数nopt及び水の流量Gは熱量Qに対して線形に増加する

ことがわかる。最適直径Dhoptは典型的なマイクロチャンネルヒートシンクの流路直径

にある。この結果は、厳しい除熱要求を達成しなければならないCPUなどの電子デバ

イス冷却に対して、マイクロチャンネルに水を強制対流させる方法を用いることが有効

であることを示している。ビオ数Biは式 (4)、(15)、(18)、(22)よりNu = hDh/kf及び

Dh = Dh/Lの関係を用いて得ることができる。式 (4)の ksにシリコン結晶のものを用

いたとき、Biの値はQに関係なく 0.030と計算される。この値は十分に１より小さいの

で、先に適用した最大温度の定義が有効であることが確認された。また水力学的・熱的

発達区間の長さはいずれの場合にも 1.50 mm及び 2.23 mmとなり、「発達した流れ」の

仮定の妥当性が確認された。なお水力学的・熱的発達区間の長さの定義は [10]に従った。

層流の場合の式 (23)は、発熱量が倍になると除熱に必要なポンプ圧力∆P optが 4倍に

なることを示している。電子デバイスの発熱量増加は今後も当分続くことが予想され、

近い将来除熱に必要なポンプ圧力は非常に大きなものとなるであろう。現在までに報告
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Table 5 - 4: Optimization results for a practical problem: The size of a chip is 15 mm ×
15 mm × 0.3mm, or L = 15 mm and S = 4.5 mm2. ∆T = 50 oC, A = 0.3, and working

fluid is water at 40 oC.

Q Λ Ψmin Reopt Dhopt nopt ∆P opt G

[ W ] [ - ] [ W ] [ - ] [ µm ] [ - ] [ kPa ] [ cm3 sec−1 ]

50 5.27E3 4.17E-4 110 273 23.1 1.15 0.363

100 1.05E4 3.33E-3 156 193 46.2 4.59 0.726

200 2.11E4 2.67E-2 220 136 92.4 18.4 1.45

400 4.22E4 2.13E-1 311 96.4 185 73.4 2.90

されているマイクロチャンネルヒートシンクの殆どすべてが、矩形フィンを天板で閉じ

る形状を採用している。このようなヒートシンクは内部圧力に対して脆弱であると考え

られる。なぜならば、高い内部圧力及び熱膨張率の差が原因でフィンと天板の接合面か

ら液体が漏れ出す恐れがあるし、なによりもその構造的な弱さから内部圧力によってチッ

プに歪が生じる恐れがある。しかしながら本章で提案しているようなヒートシンク形状

（Figure 5 - 1 (b)を見よ）は、その構造から高い圧力耐性を有していることが期待でき

る。問題はFigure 5 - 1 (b)のような長手方向に掘り進めてゆくような流路が作成可能か

どうかであるが、現時点で利用可能な技術を用いれば十分可能である。例えばHoopman

ら 3Mのグループは、彼らのもつ特許技術を用いて任意の断面形状をもつ水力直径が 10

µm ∼ 1000 µmで長さと直径の比が 500に達する微細流路（Figure 1 - 2 (b)を見よ）が

作成できることを示した [12]。なおHoopmanは [12]の中で、彼の作成したマイクロチャ

ンネルプレートの長所として高い圧力耐性を挙げている。

次に「十分に滑らかな壁面」の仮定の妥当性を定量的に検証する。よく知られている

ように層流の場合には流れは流路表面粗さに鈍感であり、乱流の場合に表面粗さの影響

が重要となってくる。実際には表面粗さの絶対値が流れが影響するのではなく、表面粗

さの大きさと流路直径の比が影響の度合いを決定する。従って同じ表面粗さの絶対値を

持った材質を用いた場合に、マクロな流路では滑らかと考えてよくても、サブミリオー

ダーの流路においては表面粗さの影響が重要になってくることがある。Moodyのチャー
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ト [13]によれば、表面の粗さと流路直径の比が 0.0001以下ならば表面粗さの影響はほぼ

ないと考えてよい。特にRe < 106の範囲ではこれは正しい。本最適化法では乱流を選

択した場合、最適流路直径は層流の場合のときのものよりも大きくなる（例えば Table

5 - 3を見よ）。そこで乱流を用いた場合の典型的な流路直径を 500 µmとすると、表面粗

さが 50 nmよりも小さければ表面が滑らかであるとして良いことになる。Hoopmanの

作成方法では流路壁面の仕上げを 50 nm以下に抑えることが可能である [12]。またKOH

による非等方性エッチングを用いてシリコン結晶の（110）面に流路を作成する場合、適

切なKOHの濃度及び温度において、表面粗さを 50 nm以下に抑えられることが実証さ

れている [14]。以上より、適切な方法を以ってマイクロチャンネル表面を「滑らか」な

状態にすることは技術的に十分可能であり、滑らかな壁面の仮定は妥当なものであると

言える。

本章で採用した円形断面流路を有するヒートシンクの水力学的・形状的な特徴を評価

するために、これを本最適化法によって最適化した結果と、従来からの矩形流路を有す

るヒートシンクに対して行なわれた最適化の結果とを比較した。Knightらがこの比較の

為に丁度良いデータセットを彼らの文献の中に示している [4]。彼らの最適化のアプロー

チは、まずヒートシンクの外形寸法（W、H 及び L）を決め、許容最大ポンプ仕事/ポ

ンプ圧力を設定し、それから熱抵抗Rが最小となるようにフィン幅と流路幅を最適化す

るというものである。なお彼らの最適化法では、水力学的・熱的発達区間の影響を考慮

に入れている。彼らの最適化計算では作動流体に水を、ヒートシンク材質にシリコンを

用い、プラントル数を除くすべての物性値は 27 oCの値が用いられている。両者の間を

比較可能とする為、本計算では Pr = 3.77及び kf/ks = 0.00464 の条件が課されると同

時に、[4]の文献で示されているRを ‘specified parameter’として扱う。この比較結果を

Table 5 - 5に示す。なおこの比較において、本最適化方法による最適化において Aは

Figure 5 - 1 (b)に示された形状が満たされるように選ばれる。Table 5 - 5の左の列には

Knightらによる最適値を示す。中央の列には、本最適化法を用いてポンプ仕事が最小と

なるように最適化された結果が示されている。この場合のΨ及び∆P の値はKnightら

の値よりもかなり大きいものとなっている。本最適化法によってΨが最小化される場合、

最適流路直径は比較的小さいものとなるので、Aを小さく選ばないとFigure 5 - 1 (b)の
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Table 5 - 5: Comparison of optimized results by present method for circular-channeled

heat sink to those by Knight et al for rectangular-channeled heat sink [4]: Working fluid

is water, all properties except Pr were evaluated at 27 oC.

Knight et al. [4] Present Study Present Study

(turbulent) (turbulent)

(for Ψmin) (for ∆P min)

Constraints

L [ m ] 0.01 same same

W [ m ] 0.01 same same

H [ m ] 3.65 × 10−4 § same same

A [− ] 0.829 0.25 0.45

R [ K W−1 ] 0.056 † same same

Λ ‡ [− ] 80072 same same

Results

Ψ [ W ] 12.2 15.8 8.1

∆P [ kPa ] 206.8 784.8 264.5

n [− ] 22 64.3 34.3

Dh [µm] 371 134 247

G [ cm3 sec−1 ] 59.2 20.2 30.6

Re [− ] 10763 ∗ 3458 5356

Bi $ [− ] —— 0.178 0.212

§ H is assumed to be identical to channel height.
† Though R is a minimized parameter in the literature, it is regarded as a constraint here.
‡ Λ is calculated by using relations, S = W × H and ∆T/Q = R.
∗ Though Re is not presented in the literature, this was calculated from n, G, Dh and

cross-sectional area of a channel.
$ Thermal conductivity of silicon is used for ks.
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流路配列を満たすことはできず、この小さいA が高いΨ及び∆P の値の原因となって

いる。しかしながら∆P を最小化するように最適化計算を行う場合（右列）、最適流路

直径は比較的大きくなるのでAが比較的大きな値をとることができ、結果としてΨを最

小化する場合に比べ大幅に改善されている。この場合、Knightらの値に比べ∆P は 28

%大きいもののΨは 34 %小さくなり、必要な流体流量Gも 50 % 少ないものとなって

いる。ここで行なった最適化された円形断面流路を有するヒートシンクと最適化された

矩形断面流路を有するヒートシンクの比較は、両者の間の本質的な違いを理解する助け

となる。最も大きな違いは、pとDhの比の違いにある。この比は、矩形断面流路のもの

のほうが円形断面流路のものよりも大きく、この違いがTable 5 - 5の最適結果の違いを

生んでいるのである。言い換えれば、円形断面流路を有するヒートシンクでは（水平の

流路の列が一列に限られる場合）Aを大きく取ることが難しく、この特徴が矩形断面流

路を有するヒートシンクの場合に比べて高いポンプ圧力と少ない流量が必要となる原因

となっている。この比較において本最適化法による計算結果については流れが乱流であ

るため、水力学的・熱的発達区間の長さは流路全長に比べ十分に小さい。

最後に、本最適化法で用いた「流路壁面の周方向に通過熱流束一定」の仮定が、他のす

べての仮定の中で最も弱いものであることを強調しなければならない。なぜならばCPU

等のチップはその片面で発熱するので、流路壁面周方向の熱流束の不均一は無視し難い

からである。（しかしながら将来チップの両面に回路が設けられるようなことがあれば、

この仮定は全く妥当なものになるであろう。）本章の始めの方で定義した指標Bi を用い

ることによって定性的に、そしてある程度の定量性とともにヒートシンク内の温度の不

均一さ及び流路壁面周方向の熱流束の不均一さを見積もることができた。しかしこの指

標は本最適化理論をシンプルなままにしておくために導入された、かなり簡単化された

指標であることを心に留めておく必要がある。実際の設計において正確なヒートシンク

設計を行なう必要がある場合には、ヒートシンク内部の温度不均一についても考慮する

必要があるであろう。読者には円形断面流路を有するヒートシンク内の温度分布を検証

した文献 [15]を読むことを勧める。但しこの文献中では流路壁面周方向への均一温度分

布の仮定が用いられており、依然実際の現象とは異なっていることに気をつけること。
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5.4 粘性発熱を伴う場合

5.4.1 空冷の特徴

電子デバイス冷却など、狭い領域（0.5 cm2～5 cm2）から多量の熱（10～100～Watt）

を除熱する場合には、従来では空冷はその性質により水冷にはとても及ばないと考えら

れてきた。すなわち空気は低い熱伝導率（0.0267 W / m · K @ 300 K、水の 23分の 1）

及び低い密度（1.18 kg / m3 @ 300 K、水の 850分の 1）を有しており、熱物性的に水

に大きく劣っている。発達した層流の場合にはヌッセルト数は作動流体に依らず一定で

あることを考えれば、熱伝達率（h =
Nu kf

D
）は単純に流体の熱伝導率に比例するので、

空冷の不利が容易に理解できる。本章第 3節で既に見た無次元数を用いた相似則によれ

ば、空冷の無次元熱負荷Λを水冷のそれと同じ値にするためには、除熱量Qを水冷の場

合の 23分の 1にしなければならないとも言える。上の 2つの物性値以外に、水と空気の

性質を比較する際重要となる指標が単位体積当りの熱容量（ρCp）である。水の 300 K

における ρCpが 4.16× 106 J / m3· K であるのに対し、空気のそれは 1183 J / m3· Kで

あり、これは水の 3500分の 1である。作動流体が流下方向に熱を吸収しながら温度上昇

することから生じる熱抵抗、いわゆる capacitive resistance Rcapが (ρCpG)−1 で与えら

れることを考えれば、空冷のRcapの値を水冷のそれと同じにする為には 3500倍の体積

の空気を流さなければならないことになる。

以上に述べた空気の物性的特性は、マイクロチャンネルなどの狭流路内に空気を強制

対流させた場合には、水冷には無い次の三つの重要な制約が課せられることを意味する：

第一の制約は、粘性発熱による除熱阻害である。エネルギーの保存から、ポンプのした

機械的仕事はヒートシンク内において熱エネルギーに変換される。一般的に水冷の場合

には粘性発熱（すなわちポンプ仕事）は非常に小さく、問題とはならない。ポンプ仕事

Ψが∆P ×Gで与えられることを考えれば、同じ圧力差∆P によって同じRcapを達成す

る為には単純に 3500倍のポンプ仕事、すなわち粘性発熱を伴うことなる。この粘性発熱

量が電子デバイスの発熱量Qと同程度まで大きくなると、後で本節に示すように、大幅

に除熱のパフォーマンスが低下する。またある値より大きなQに対しては、除熱しよう

として空気を流せば流すほどヒートシンク内での粘性発熱が増加し、理論的に除熱が不
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可能となる。第二の制約は、音速による制限である。空気の音速は室温で 330 m/sec程

度であるが、これは水の音速のおよそ 4.5分の 1になる。水冷マイクロチャンネルで音

速（すなわち圧縮性の影響）は問題にはならない。しかしながら、空冷の場合に低い熱

抵抗を達成するためには、先にも述べたとおり大きな体積流量が不可欠である。このた

め次節の計算結果で見るように、空冷マイクロチャンネルでは除熱の要求が厳しい（す

なわちΛの値が大きい）場合には必要となる流速が容易に音速の半分程度かそれ以上ま

で大きくなってしまい、運動エネルギーの熱エネルギーへの変換という実用上好ましく

ない問題が生じる。第三の制約は騒音である。先にも述べたとおり、空冷、特に狭流路

内強制対流空冷ではヒートシンクを通過する空気の流量及び流速は非常に大きなものと

なり、特有の風切り音が騒音が人間の通常の会話、60 dBAと同程度もしくは上回る場合

も出てくる [16]。このように空冷の場合には、水冷の場合には存在しない「粘性発熱」、

「圧縮性の影響」、「騒音」という問題がクリアできているかどうかを確かめながらヒー

トシンクを設計してゆく必要があるのである。

しかしながら狭流路内強制対流空冷は上で述べた数々の熱的な不利を打ち消す程の実

用的魅力を多く備えており、だからこそこれまで数多くの論文が発表され、また水冷と

同じかそれ以上の注目を集めているのである。すなわち空冷を用いることで、機器の製

造・運転コストを下げ、機器をポータブルなものとし、また機器の使用者を水漏れの不安

から解放する [16]ことができる。また電子デバイス冷却の第一人者、Avram Bar-Cohen

は、CPUの発熱量が 100ワットに到達する 2000年以降においても、空冷（及び沸騰相

変化を利用した浸漬冷却）が電子デバイス冷却において最も中心的な役割を果たすと断

言している [11]。

Table 5 - 6にこれまで発表されている狭流路内強制対流空冷に関する報告に示されて

いる各パラメーターをまとめた。この表により空冷を用いるように設計された矩形フィ

ン型ヒートシンクの特徴を知ることができる。先に空気の熱伝導率の悪さについて述べ

だが、熱伝導率が悪いということはすなわちフィン効率が良いということに他ならない。

表中に示された様々な研究者によるヒートシンクの流路アスペクト比が（[17]を除き）20

～ 100と極めて大きいのは、空冷においては対流伝熱面積をなるべく大きく取ることが

熱抵抗を下げる最も効果的な方法であるからである。例えばHilbertらはフィンアスペ
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クト比（＝流路アスペクト比）を 69とかなり大きく取っているにも関わらず、96 %とい

う高いフィン効率を達成している [16]。Tuckermanらが行なった水冷マイクロチャンネ

ルヒートシンクに関する最適化計算において、（フィン材質に銅のおよそ 3分の 1の熱伝

導率をもつシリコンが用いてはいるが）フィンアスペクト比（＝流路アスペクト比）が

6.4と比較的小さく取られているにも関わらず、フィン効率が 76 %と低い値になってい

る [1]こととは、実に対照的である。また各研究者が達成した熱抵抗の値を見てみると、

ヒートシンク底面積をかなり大きく取ったKleinerら [6]とKnightら [17]が水冷マイク

ロチャンネル並の低い熱抵抗を達成している他は、1～ 2 K/ Wと水冷マイクロチャン

ネルの数倍の熱抵抗となっている。ただし、1 K/ Wの熱抵抗でも∆T = 50 oCならば

50ワットの発熱まで対応できるので、電子デバイス冷却に空冷ヒートシンクが適用可能

であることになる。注意しなければならないのは、全熱抵抗Rと単位面積辺りの熱抵抗

R′′の値を同時に小さく取れない点である。例えば、Kleinerら [6]のヒートシンクでは

R = 0.2 K/ Wという極めて低い熱抵抗を達成しているが、R′′ � 10 K·m2 / W と比較

的高い値になっている。このことは、Hfin × Abaseをヒートシンク体積として計算した

単位体積辺りの熱抵抗R′′′の値を比較することによっても理解できる。すなわちヒート

シンクのサイズと全熱抵抗Rが trade offの関係になっており、フィン効率が高く伝熱面

積の効率の良い拡張が可能な空冷ではこの傾向が特に顕著に現れているのだと考えられ

る。このことは、作動流体に空気を用いた場合にもヒートシンクのサイズを大きく設定

することによって水冷マイクロチャンネル並に低い熱抵抗が達成できることを意味して

いる。

以上の議論から、空冷には熱物性の悪さという短所と扱い易く実装し易いという長所

が併在することが理解できた。またTable 5 - 6でも見たように、マイクロチャンネルを

空冷に適用することによって（必要なヒートシンク体積は大きくなるが）電子デバイス

冷却に十分使用可能な除熱能力を発揮できることが判明しており、これは実用上の大き

な興味である。しかしながら、空冷を用いるヒートシンクを設計する場合には、先に述

べた熱物性的な諸問題点が考慮された設計を行なう必要がある。すなわち狭流路内強制

対流空冷を用いるヒートシンクの最適化設計の指針は、以下の 3点に集約されると考え

られる：

171



• 最適化は、与えられた熱負荷に対し粘性発熱の直接の原因であるポンプ仕事を最
小化するように行なわれること。

• 粘性発熱の影響が考慮された最適化方法を用いて設計を行なうこと。すなわち後
に計算結果でも示すとおり、粘性発熱を考慮に入れずに最適化を行い、そこで得

られた最適ポンプ仕事の大小から粘性発熱を無視したことの妥当性を示すという

方法は不正確かつ危険な方法である。

• 最適運転条件におけるマッハ数が現実的な値になっていること（すなわち圧縮性
が顕著になっていないこと）を確認すること。また最適化された運転条件・形状

が、実際に運転した場合に騒音の問題を引き起こさないことを確認すること。

注意しなければならないのは、「空冷だからポンプ仕事を最小化する」のでは決して

なく、「閉じた狭流路を利用する空冷だからポンプ仕事を最小化する」ということであ

る。すなわち open airもしくは広いダクト内に上端が開いたフィンヒートシンクが設置

され、ファンによって流路方向に空気が送られている場合には、ファンの全送風量に占め

る（ヒートシンクを迂回せずに）フィンの間を通過して流れる空気の割合はヒートシン

ク両端につく圧力差によって決められるので、このような場合にはなるべく多くの空気

がヒートシンク内を通過するように、流動に必要な圧力差を第一の制約条件としてヒー

トシンクを設計しなくてはならない [6]のである。

以下に続く小節に、粘性発熱の影響が考慮された最適化方法を示してゆく。
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Table 5 - 6: Past research works concerning air-cooling with microchannels.

# Heat Abase Wfin Wch Hfin αch G Re ∆P Ψ R R′′ R′′′

Sink
Mat. [ cm2 ] [ µm ] [ µm ] [ mm ] [ - ] [ l/s ] [ - ] [ kPa ] [ W ] [K/W] [K·cm2/W] [K·cm3/W]

Goldberg (1984) [18]

1 Cu 0.64x0.64 127 127 12.7 100 0.5 179 1.16 0.6 3.4 # 1.37 1.74

2 Cu 0.64x0.64 254 254 12.7 50 0.5 358 0.29 0.15 3.7 # 1.49 1.89

3 Cu 0.64x0.64 635 635 12.7 20 0.5 984 0.05 0.02 5.5 # 2.22 2.82

Mahalingam et al. (1987) [19] †

4 Si 5.1x5.1 140 250 1.7 6.8 0.9 415 ∗ 5 4.5 0.9 23.41 3.98

5 Si 3.1x3.1 127 127 1.14 9.0 0.8 612 ∗ 11 9 1.65 15.86 1.81

Hilbert et al. (1990) [16]

6 Cu 0.81x0.81 175 175 12.0 69 0.94 — ‡ 0.75 0.7 1.7 1.12 1.34

7 Cu 1.0x1.2 250 500 12.0 24 0.94 — ‡ 0.042 0.04 1.6 1.92 2.30

Knight et al. (1992) [17]

8 Al 7.62x7.62 3175 5620 12.7 2.26 9 § 6878 0.125 1.13 0.59 § 34.4 43.7

Kleiner (1995) [6] ¶

9 Cu 5x5 200 500 25 50 4.67 302 0.86 4 0.238 5.95 14.9

10 Cu 5x5 200 400 15 37.5 3.87 359 1.03 4 0.249 6.23 9.34

11 Al 5x5 200 500 15 30 4.2 452 0.95 4 0.266 6.65 10.0

Aranyosi et al. (1997) [20]

12 Cu 4.5x2.5 400 400 25 62.5 6.3 — ‡ 0.69 4.34 0.66 $ 7.41 18.5

Abase base area of the heat sink
Wfin fin width (i.e. fin thickness )
Wch channel width
Hfin fin height (= channel height)
αch channel aspect ratio (= Hfin/Wch)
R′′ total thermal resistance per unit base area of the heat sink (= Rtot × Abase)
R′′′ total thermal resistance per unit volume of the heat sink (= Rtot × Abase × Hfin)

· All heat sinks except #6, #7, and #12 are closed, parallel plate-fin type heat sinks.
· As for #6, #7, and #12, air is impinged on the heat sinks from the top.
· #6 and #7 were referred to as a ’prism-shaped heat sink’ and ’trapezoid-shaped heat sink’ in [16], respectively.
· #12 was referred to as ’HS #1’ in [20].
· Fin efficiencies of #6 and #7 were calculated as 96 % and 83 % in [16], respectively.

# This value includes a thermal resistance between chip junction and heat sink, which is about 1.9 oC/W.
† Values for this report were indirectly referred through [6].
∗ Re was estimated by using air properties of at 40 oC.
‡ Re cannot be defined because of their heat sink geometry.
¶ Optimization includes a feeding/exhausting tube of Dtu = 19 mm, Ltu = 100 cm.
§ Values read from figures.
$ This value includes a thermal resistance between chip junction and heat sink, which is about 0.38 oC/W.

173



5.4.2 無次元数の導入

この小節では本節において用いられる無次元数が導入されるが、その大半は前節で示

した粘性発熱を考慮しない場合のものと同じである。

レイノルズ数

壁面熱流束及び壁面における熱伝達率が場所によらず一定と仮定されているので、

Tf,out − Tf,in = Tw,out − Tw,in = ∆T − (Tw − Tf )

= ∆T −
(
q′′

h

)

= ∆T

(
1 − q′′Dh

Nu · kf∆T

)
(29)

の関係が成り立つ。また粘性発熱を考慮したエネルギー保存の式より、流体の断面内平

均流速 V を以下のように導くことができる：

q′′Lp + ψ = ρV aCp(Tf,out − Tf,in)

⇐⇒ V =
q′′Lp+ ψ

ρ aCp(Tf,out − Tf,in)
(30)

ここで第一式左辺の ψは流路一本当りの粘性発熱量を表し、全ポンプ仕事Ψを流路数 n

で割ったものに等しい。

式 (3)、(29)、(30)からレイノルズ数を無次元数のみを用いて次のように表すことがで

きる：

Re =
V Dh

ν

=
Dh(q

′′Lp+ ψ)

νρ aCp∆T

(
1 − q′′Dh

Nu · kf∆T

)
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=
Dh

(
Q

n
+ ψ

)

νρ aCp∆T

(
1 − q′′Dh

Nu · kf∆T

)

=
Dh · L · (Q+ Ψ)

Pr · kf · ∆T · S
(
A

S
− n aQDh

n pLS Nu · kf∆T

)

=

Dh · L ·Q ·
(

1 +
Ψ

Q

)

Pr · kf · ∆T · S
(
A− QDh

2

4LS Nu · kf∆T

)

=
Q

kf∆T
· L
S
·

Dh ·
(

1 +
Ψ

Q

)

Pr

(
A− 1

4Nu
· Q

kf∆T
· L
S
· Dh

2

L2

)

=
ΛDh · ( 1 + Γ )

Pr


A− ΛDh

2

4Nu




(31)

[
Λ ≡ Q

kf∆T
· L
S

, Γ ≡ Ψ

Q
, Dh ≡ Dh

L

]

ここで、n · a = A, n ·ψ = Ψの関係を用いた。無次元熱負荷Λは前節、粘性発熱を考

慮しない場合の式 (17)にも現れたが、ここでは新たな無次元数 Γが登場している。Γは

ポンプ仕事（すなわち粘性発熱量）とチップ発熱量の比を表し、粘性発熱の程度の大き

さを示す指標である。当然ながら Γ = 0とすれば、上式は式 (17)に一致する。

ポンプ仕事

ポンプ仕事Ψ及びポンプ圧力∆P は、粘性発熱を考慮しない場合と同様に、以下のよ

うに表される：

Ψ = ∆PV A (32)

∆P =
f

2
· L
Dh

· ρV 2 (33)
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ここで f はダルシーの摩擦損失因子を表す。式 (33)を式 (32)に代入することによってΨ

は次のように書かれる：

Ψ =
f

2
· ρν

3

L3
· Re

3

D
4
h

· A (34)

無次元ポンプ仕事Ψは式 (34)を Sと ρν3/L3で割ることによって、以下のように定義さ

れる：

Ψ ≡
{

Ψ/S

ρν3/L3

}
=
f

2
· Re

3

D
4
h

·A (35)

ポンプ圧力

ポンプ圧力 (33)は次のように書き直される：

∆P =
f

2
· ρν

2

L2
· Re

2

D
3
h

(36)

無次元ポンプ圧力∆P は式 (36)を ρν2/L2で割ることによって次のように定義される：

∆P ≡ ∆P

ρν2/L2
=
f

2
· Re

2

D
3
h

(37)

流路数

N とAの間の関係は

A =
na

S
= Na ⇐⇒ N =

A

a
(38)

である。無次元化された単位ヒートシンク断面当りの流路数N は

N ≡ NL2 =
AL2

a
(39)

と定義される。本小節では、最適化手順の構築を以上で定義・導入された無次元数を用

いて行なう。これまでの議論は、いかなる流路断面形状をもつヒートシンクの場合にも
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成立することに注意せよ。

5.4.3 最適化の手順

本節ではまず流れが層流の場合について、続いて流れが乱流の場合について、それぞ

れポンプ仕事を最小化する場合及びポンプ圧力を最小化する場合の両方の場合について

最適化手順が導出される。

流れが層流の場合

円管内の発達した層流の場合には、摩擦損失係数は先程と同様に次のように与えら

れる：

f =
64

Re
(40)

また、壁面における一定熱流束及び発達した流れの仮定からヌッセルト数は一定 (Nu =

4.363)となる。

式 (35)に式 (31)を代入すると、ポンプ仕事は以下のように表すことができる：

Ψ =
32

Pr2 · AΛ2 ( 1 + Γ ) 2

D
2
h


A− ΛD

2
h

4Nu




2 (41)

ΓはΨを含んでいるので、上式はΨについての陰な方程式であることに注意せよ。以下

に続く式変形の為、便宜的に次に示す新しい無次元パラメーターQを定義する。

Q ≡ Q(
ρ ν3 S

L3

) (42)

ΓはΨとQを用いて以下のように表すことができる：

Γ =
Ψ

Q
=

Ψ

Q
(43)
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式 (43)を用いることで、式 (41)を以下のように書き直すことができる：

Ψ =
32

Pr2 ·
AΛ2

(
1 +

Ψ

Q

) 2

D
2
h


A− ΛD

2
h

4Nu




2

= I ·

(
1 +

Ψ

Q

)2

J 2
(44)


 I ≡ 32AΛ2

Pr2 , J ≡ Dh


A− ΛDh

2

4Nu







上式をΨについて整理すると、

Ψ
2 −


 Q

2
J 2

I
− 2Q


Ψ +Q

2
= 0 (45)

となり、これを解くと以下のようにΨを表すことができる：

Ψ =
1

2




 Q

2
J 2

I
− 2Q


±

√√√√√

 Q

2
J 2

I
− 2Q




2

− 4Q
2




=
1

2

(
K ±

√
K2 − 4Q

2
)

(46)


 K ≡ Q

2
J 2

I
− 2Q




ここでΨはKのみを、Kは Jのみを、JはDhのみを変数とし、I及びQが定数である

ことに注意せよ。Ψを与えるDhは、以下の式の解として与えられる：

∂Ψ

∂ Dh

=
∂Ψ

∂ K
· ∂ K
∂ J

· ∂ J

∂ Dh

= 0
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⇐⇒

1 ± K√

K2 − 4Q
2


 ·Dh


A− ΛDh

2

4Nu


 ·


A− 3 ΛD

2
h

4Nu


 = 0 (47)

上式が成立し、かつ有意なΨの値を与える為には、一番右の括弧内が 0となるより他は

無い。すなわちポンプ仕事を最小化するDh、すなわちDh optは以下のように得られる：

Dh opt, dissip =

(
4NuA

3Λ

) 1
2

(48)

これ以降しばらく、表現を簡潔にする為、粘性発熱を考えない（もしくは粘性発熱が

無視できるほど小さい）場合のパラメーターには添え字 ‘no dissip’を付け、粘性発熱を

考える（もしくは粘性発熱が無視できない程度の大きさをもつ）場合のパラメーターに

は添え字 ‘dissip’を付けて、両者を明示的に区別することにする。最適流路直径の場合、

式 (18)と式 (48)が等しいので、Dh opt, dissip = Dh opt, no dissipとなる。

式 (48)を式 (44)に代入し整理すると、粘性発熱を伴う場合のポンプ仕事の最小値

Ψmin, dissipは以下に示す二次方程式の解として得られる：

Ψmin, dissip =
54Λ3

Pr2NuA
2 ·

(
1 +

Ψmin, dissip

Q

)2

= Ψmin, no dissip

(
1 +

Ψmin, dissip

Q

)2

(49)

同様にして、式 (31)に式 (43)及び (48)を代入すると、粘性発熱を伴う場合の最適流

量Reopt, dissipは以下のように得られる：

Reopt, dissip =
1

Pr

(
3ΛNu

A

) 1
2 ·

(
1 +

Ψmin, dissip

Q

)

= Reopt, no dissip ( 1 + Γ ) (50)

最適流路本数に関しては、円形流路断面を仮定しているので a = πDh
2/4の関係を式
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(39)に代入することによって

N =
4A

πD
2
h

(51)

と表すことができる。式 (48)を上式に代入することにより、最適流路本数は

Nopt, dissip =
3Λ

πNu
(52)

と表される。Nopt, dissip = N opt, no dissipであることに注意せよ。

最適条件におけるポンプ圧力∆P opt, dissipは、式 (40)、(48)及び (50)を式 (37)に代入

することによって以下のように表すことができる：

∆P opt, dissip =
36Λ2

PrNuA
2

(
1 +

Ψmin, dissip

Q

)

= ∆P opt, no dissip ( 1 + Γ ) (53)

粘性発熱を考える場合には、与えられた熱負荷に対してそれを満たす解（それが最適

解であろうと最適でない解であろうと）が常に存在するとは限らない。このことは、粘

性発熱を考えない場合の常に解が存在するという特徴とは対照的な特徴である。我々は

粘性発熱を伴う場合の最小ポンプ仕事を導く際、根号を含んだ式 (46)を用いた。解が実

数となるためには、根号内が正となる必要がある。すなわち、


 Q

2
J 2

I
− 2Q




2

− 4Q
2
> 0 (54)

この等式は解が最適解であろうが無かろうが、常に成り立たなければならない。この不

等式内の J にはDhが含まれているが、この等式を解くことで有意義な結果を導くため

には、上式に含まれるDhとして式 (48)で得られたDh optを用いなければならない。こ

のようにすることで、「粘性発熱が最小化された最適条件に於いてすら満たさなければ

ならない必要条件」を得ることができるからである。式 (54)に式 (48)を代入し整理す
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ると、以下の関係が得られる：

A >

(
216 Λ3

Pr 2QNu

) 1
2

(55)

この式によって、総流路断面積Aの理論最小値が与えられる。上式の物理的意味は、も

しもAがこの制約を満たさない程に小さければ、発熱を取り除こうとして流体を流せば

流すほど粘性による発熱が増加し、どれだけ多くの流体を流そうとも与えられた熱的制

約を満たすことは絶対に不可能となりチップが焦げ付く、ということである。式 (55)は

シンプルな形をしているが、（今まで導出してきた他のパラメーター同様）本研究に於い

て初めて導出された極めて重要な関係式であることに注意せよ。また、式 (55)は次のよ

うにQに関して有次元パラメーターを用いて表した不等式に書き換えることができる：

Q < PrA ·
(
Nu

216 ρ

) 1
2

·
(
kf ∆T

ν

) 3
2

(56)

実用的には式 (55)の表記よりも、上式の表記の方が便利であろう。この式によって理

論除熱可能熱量Qmaxが与えられる。現在までにQmaxを解析的な式で表現した文献は

他に存在しないということは強調されるべきである。不等式 (55)及び (56)は目安とし

て便利であるが、これらの不等式の成立限界近くでは除熱対象からの発熱量が粘性発熱

量と同程度に大きくなり、実際的にはこれらの不等式は余裕を持って満たされなければ

ならないことに注意が必要である。

流れが層流のときの、ポンプ仕事を最小化する場合の最適化手順は以上がすべてであ

る。以上の最適化結果を観察してみると、流れが層流の場合にはヒートシンクの形状に

関わるパラメーター（Dh及びN）は、粘性発熱を伴う場合と伴わない場合とで同じ値

を取ることがわかる。粘性発熱の存在によって影響を受けるパラメーターは、Ψ、∆P、

Reなどの流れに関わるパラメーターであり、これらはいずれも粘性発熱が無い場合の

結果に (1 + Γ)または (1 + Γ)2を乗じたものとなっていることがわかる。

先程も述べたように、ポンプ仕事が粘性発熱の直接の原因であるので、粘性発熱が無

視できない大きさを持つ場面では、最適化はポンプ仕事が最小となるように行なわれる

のが自然であろう。しかしながら、粘性による発熱が顕著に表れる空気を用いる場合に
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おいても、粘性発熱よりもむしろ圧力損失が問題となる場合、すなわちポンプ圧力を最

小化しなければならない場面も十分に想定される。また本最適化法ではポンプ圧力が最

小化されると（Table 5 - 5でも見たように）最適流路本数は比較的小さい値を取るので、

流路配列として Figure 5 - 1 (b)の配列を満たさなければならない場合には、ポンプ仕

事を最小化した場合よりもポンプ圧力を最小化した場合の方がかえってポンプ仕事が小

さくなる場合があることに注意しなければならない。以下に流れが層流で、ポンプ圧力

を最小化する場合の最適化手順を示す。

まず式 (37)に式 (40)、(31)を代入し、∆P を次のように表す：

∆P =
32 Λ

Pr
·

(
1 +

Ψ

Q

)

D
2

h


A− ΛD

2
h

4Nu




(57)

この式にはΨが含まれているので、∆P をDhで微分して最適値を得るためにはΨを消

去する必要がある。このためにまず式 (40)を式 (37)に代入し、

∆P =
32Re

D
3
h

⇐⇒ Re =
∆P D

3
h

32
(58)

一方、式 (35)と式 (37)を比較し、次の関係を得る：

Ψ =
ReA

Dh

· ∆P (59)

式 (58)を式 (59)に代入すると、Dhのみを媒介変数としたΨと∆P の関係式が得られる：

Ψ =
A

32
·D 2

h ∆P
2

(60)

式 (60)を式 (57)に代入することにより、以下のように∆P をDhのみを変数として表す
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ことができる：

∆P =
32 Λ

Pr
·

(
1 +

A

32Q
·D 2

h ∆P
2

)

D
2
h


A− ΛD

2
h

4Nu




= α · 1 + γ D
2
h ∆P

2

β
(61)


 α ≡ 32 Λ

Pr
, β ≡ D

2
h


A− ΛD

2
h

4Nu


 , γ ≡ A

32Q




次に上式を∆P の多項式として書き直し、これを∆P について解く：

α γ D
2
h ∆P

2 − β∆P + α = 0

⇐⇒ ∆P =
β ±

√
β 2 − 4α 2 γ D

2
h

2α γ D
2
h

(62)

この式は、∆P をDhのみを変数として表している。しかしながら、この場合 ∂ ∆P
∂ Dh

= 0

をDh optについて解析的に解くことはできないので、最適値を求めるためには数値的な

方法を用いる必要がある。ひとたびDh optが求まれば、式 (62)より∆P minが、式 (58)

からReoptが、式 (51)からNoptが、式 (60)からΨ optを求めることができる。

流れが乱流の場合

まずポンプ仕事を最小化する場合の最適化手順を示す。式 (41)はDhについて以下の

ように表すことができる：

Dh =

√√√√{
2Nu (1 + Γ)

RePr

}2

+
4NuA

Λ
− 2Nu (1 + Γ)

RePr
(63)

183



ここでNuは式 (25)によってReのみの関数として、またΓはΨのみを関数として表さ

れる。すなわちDhはRe及びΨの関数として表される。また式 (35)は次のように書き

直すことができる。

Ψ − f

2
· Re

3

D
4
h

· A = 0 (64)

ここで fは式 (24)で与えられるようにReのみの関数である。すなわち上式はΨとReの

間の関係を陰に表した式であり、ある特定されたReに対して上式を（Newton-Raphson

法などによって）数値的に解くことによって対応する解Ψを得ることができる。Reの範

囲は 3000 < Re < 106と決まっているので、この範囲内でReを変化させてΨの最小値

を与えるReoptを探す。ひとたびΨmin及びReoptが得られれば、式 (63)からDh optが、

式 (51)からN optが、式 (37)から∆P optが求まる。このように流れが乱流かつ粘性発熱

を考慮に入れる場合には、最適化値を得る過程で数値的手段に大きく依存するようにな

る。しかしながら次小節に詳しく述べるように、最適値一式を得るための計算時間は現

在の PCの性能を以ってすれば 1秒以内に抑えることが可能であり、計算の単純さとい

う本最適化法の利点は失われていない。

続いてポンプ圧力を最小化する場合の最適化手順を示す。まず式 (37)をDhについて

変形し、以下のように表す：

Dh =

(
f Re 2

2 ∆P

) 1
3

(65)

これを式 (59)に代入すると、以下のようにReのみを媒介変数としたΨと∆P の間の関

係式が得られる：

Ψ = A ·
(

2Re

f

) 1
3

· ∆P 4
3 (66)
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これを式 (63)に代入すると、Dhを以下のように表すことができる：

Dh =

√√√√√√√√



2Nu
{
1 + A

Q
·
(

2 Re
f

) 1
3 · ∆P 4

3

}
RePr




2

+
4NuA

Λ

−
2Nu

{
1 + A

Q
·
(

2 Re
f

) 1
3 · ∆P 4

3

}
RePr

(67)

ここでDhがRe及び∆P のみの関数として表されていることに注意せよ。さらに式 (37)

は次のように書き直される：

∆P − f

2
· Re

2

D
3
h

= 0 (68)

式中のDhに式 (67)を代入することにより、この式は∆P とReの関係を陰に表した関

係式になる。ポンプ仕事を最小化する場合と同様、Reの値を特定して上式を数値的に解

くことにより、対応する解∆P が得られる。Reの範囲は 3000 < Re < 106であるので、

この範囲内でReを変化させてΨの最小値を与えるReoptを探し出す。ひとたび∆P min

及びReoptが得られれば、式 (67)からDh optが、式 (51)からN optが、式 (66)からΨ opt

が求まる。

5.4.4 計算結果

この小節では粘性発熱を伴う場合の、流れが層流及び乱流の両方の場合について、最適

化計算結果が示される。本小節の計算においては作動流体として 40 oCの空気を用いる。

本小節の粘性発熱を伴わない場合に対応する本章第 3節第 3小節においては、無次元

パラメーター間の関係を計算結果として示した。すなわちLやQ、ρなどの有次元パラ

メーターの値を具体的に決定すること無く、無次元パラメーターΛ或いはReを介して結

果を示した。しかしながら、本小節においては計算結果は有次元パラメーターを用いて

示される。この理由としては、粘性発熱を伴う場合においては、二つの無次元パラメー

ターΛ 及びQは共に有次元パラメーターQを含んでいるのにも関わらず互いに独立で
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あり、従って例えばFigure 5 - 3に相当する図を提示しようとする場合、紙面に垂直な新

たな軸Qを追加し、3次元の曲面を描かなければならなくなるからである。これは無次

元で議論することのメリット、すなわち直感的な解り易さを減らすものであり、これを

避ける為すべての有次元パラメーターに具体的な値を与え、ΛとQを互いに従属とした。

より具体的には、本小節における計算に用いる除熱対象物の外形寸法を 20 mm × 20

mm × 2 mm（すなわちL = 20 mmかつS = 40 mm2）とし、最大温度差∆T を 50 oCと

した。外形寸法の根拠としては、水冷の場合にはVLSIチップ自体の狭い面積（0.5 cm2

～ 2.5 cm2程度）から直接除熱することが実際上可能であるが [1]、空冷の場合にはVLSI

チップのパッケージの段階で銅板などの heat spreaderによってある程度発熱面積を広げ

（すなわち発熱密度を下げ）ておいてから除熱をするという方法が好んで取られるから

である。これは、空冷の場合の低い熱伝達率をカバーする為により大きな伝熱面積を確

保することが目的であり、前述のTable 5 - 6に示したように、空冷を扱った論文におい

てヒートシンク底面積及びフィン面積が比較的大きく設定されているのはこのためであ

る。言い換えれば、空冷の場合の除熱面積にはチップ面積ではなくパッケージ面積を想

定するのが実際的であるということである。なおこの想定に従えばパッケージとチップ

の間の熱抵抗も考慮に入れるべきであるが、ここでは熱抵抗が対流伝達の熱抵抗に比べ

て十分に小さいと仮定し、従って本小節で選んだ最大温度差∆T = 50oCが妥当である

と仮定する。その根拠としては、Penceらが行なった各種パッケージの熱抵抗の見積り

で示されているように、空冷の場合には水冷の場合に比較し全熱抵抗に占めるチップ－

パッケージ間の熱抵抗の割合が小さくなる [21]という理由が挙げられる。

また除熱対象物の高さ（H = 2 mm）の選択の理由としては、本最適化法では円形断

面をもつ流路について考えており、Figure 5 - 1 (b) のような横に一列の流路配置を達成

しなければならない場合には、（矩形流路のようにアスペクト比を適当に選んで高さ方向

に流路部分を延長して行くことができないので）取りうる有意義な高さが最適流路直径

のせいぜい 2倍程度に限られていることが挙げられる。本節の始めに述べたように、単

位伝熱面積あたりの熱抵抗が高い（すなわち熱伝達率が低い ⇒ フィン効率が高い）空

冷においては高アスペクト比のフィンを採用して伝熱面積をなるべく大きく取ることが

全熱抵抗を減らす為の一番効果的な方法であることを考えれば、本最適化法で用いてい
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る流路形状は伝熱面積を大きく取ることができず、従って性能的にはかなり不利である

と言わざるを得ない。しかしながら以下に述べる 3つの理由から、本論文で採用した円

形流路を有するヒートシンクについての最適化結果を示す意義があると言える：

• ヒートシンクの実装上の問題から高さ方向に使用できる空間が限られている場合
（特に空冷を多用するノートPC等では）など、典型的な空冷マイクロチャンネル

ヒートシンクのように高さに数センチメートルも充てることが不可能な場合が想

定される。この場合には矩形流路と円形流路の間の差は小さくなり、本論文で考

えているヒートシンク形状が実用的に妥当なものとなる。

• 本論文で紹介する粘性発熱を考慮に入れたヒートシンク最適化方法を具体的な除
熱の問題に適用し、粘性発熱が各パラメーターの最適値に与える影響及び空冷の

限界を定量的に示すことには十分意義が存在する。

• 高アスペクト比の矩形流路であろうと円形流路であろうと、伝熱現象を支配して
いる物理や各パラメーターの挙動は共通しており、粘性発熱が最適化結果に及ぼす

影響及び粘性発熱を考慮しない場合との結果の違いを定性的に知ることができる。

流れが層流の場合

以下の Figure 5 - 7～ Figure 5 - 18に層流の場合の計算結果を示す。計算条件は先

に述べた通りである。これらのグラフにおいて、粘性発熱を考慮に入れる場合と入れな

い場合で結果が異なる場合には前者を実線で、後者を点線で表し、両者を区別した。な

お両方の場合について結果が同一となる場合には、結果を実線で示した。これらすべて

のグラフにおいて、横軸には全発熱量Qが取られている。Qの範囲は 0.5ワットから式

(56)により与えられる理論除熱限界の 8.669ワットまでである。またAの値の選択つい

ては、流路の配列が Figure 5 - 1 (b)に示されるような横一列なものとなるように（つ

まり Figure 5 - 13に示されるように nopt ×Dh opt /W < 1 がQの全域で満たされるよう

に）A = 0.1とした。

ここで示される層流の場合の計算結果については、Figure 5 - 17に示される水力学的

発達区間の長さが全流路長さの半分以上を占め、また Figure 5 - 18に示される熱的発達
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区間の長さも全流路長さの半分近くを占めており、本最適化法で用いている「発達した

流れ」の仮定は成り立っていないことに注意する必要がある。

Figure 5 - 7はQとΨminの関係を示している。このグラフより、粘性発熱の影響がい

かにQの増加とともに急激に増加するかということが理解できる。すなわち本計算条件

では、Q = 5 Watt以下では粘性発熱の影響は無視できる程小さいが、Q = 7.5 Wattで

は全除熱量の 3分の 1程度まで大きくなり、続く 1.2ワットの増加の間に無限大に発散

してしまう。(後で行なう水冷の場合との比較の中で詳しく述べるが) 空冷を現在の電子

デバイスの冷却要求に適用するといかに自己発熱という問題に付きまとわれるか、とい

うことが理解できるであろう。またこのグラフより、狭流路内強制対流空冷を議論する

際には、「粘性発熱無し」という水冷の場合には至極妥当な仮定は、もはや妥当なもの

ではないと言える。すなわち、粘性発熱を考慮に入れた場合の最適化計算とそれを考え

ない場合の最適化計算の結果には無視できない差が生じおり、（後に示す乱流の場合も

併せて考えて）狭流路内強制対流空冷を用いるヒートシンクを設計する場合には、粘性

発熱を考慮に入れなければならないのである。

Figure 5 - 8はΓとΨminの関係を示している。Γは式 (31)で定義されたように、必要

なポンプ仕事Ψとチップからの発熱量Qの比、いわば粘性発熱の重要度である。当然な

がら粘性発熱を考慮した場合の Γの方が考慮しない場合の値よりも大きくなる。ここで

確認の為に強調しておかなければならないのは、「粘性発熱を考慮しない」のは「最適

化設計の過程で一時的に粘性発熱が無いと仮定する」という意味であって、「実際に粘

性発熱が無い」のでは決してない、ということである。エネルギーの保存よりポンプ仕

事は必ず熱に変換されるわけであるから、Figure 5 - 8の点線、すなわち「粘性発熱無

し」として最適化設計を行なった場合にも、結果として粘性発熱を伴うことになる。し

かしこのようなやり方で予想された粘性発熱量は（Figure 5 - 8の実線と点線の間に差

があるように）不正確である。この事実から導かれる最も強調されるべき点は、「最適

化の途中で粘性発熱を一時的に無いと仮定し、結果として得られた粘性発熱量（すなわ

ち必要なポンプ仕事）の値の大小からこの仮定の self-consistencyを示す、という従来か

ら取られてきたやり方は、一見粘性発熱の影響を考えに入れたもっともなアプローチで

あるように思えるが、実は何も疑わずに使ってしまうと大変な誤りへと繋がる危険を含

188



んだ不正確な方法である。」ということである。本計算条件におけるヒートシンクの実

用運転範囲についてであるが、このグラフの Γの値から判断して、せいぜい粘性発熱量

がチップの発熱量の 3分の 1以下である 7ワット以下の範囲であろう。また、もしもこ

の割合を 10分の 1以下に抑えることが望まれるのであれば、運転範囲は 5ワット以下と

いうことになる。

Figure 5 - 9は最適条件におけるマッハ数Ma optとQの関係を表している。ここで、

音速は 340 m/sec：一定と仮定した。一般的に dρ/ρ < 0.05、すなわちMa < 0.3の範囲

では流体は実用上非圧縮であると考えてよい [22]。本計算条件においては、除熱限界近

傍を除くすべての範囲（8.5ワット以下）で非圧縮の仮定が成立していることがわかる。

すなわち、先に Γの値から判断された実用運転範囲内では常に非圧縮の仮定が成り立っ

ている。

Figure 5 - 10に最適条件におけるレイノルズ数Re optとQの関係を、Figure 5 - 11に

最適流路直径Dh optとQの関係を、それぞれ示す。Re optについては、いずれの場合に

もQの全範囲においてRe opt < 2300であり、流れが層流になっていることが確認でき

る。Dh optについては、式 (48)で見たように両者の値は一致している。Dh optの値が数百

µm程度となっていることに注意せよ。これら 2つのグラフを併せて考えると、Figure

5 - 10において粘性発熱を考慮に入れた場合のRe optの値の方が、入れない場合の値よ

りも大きくなる理由がわかる。すなわち粘性発熱を考慮に入れた場合の方が入れない場

合よりも多くの熱を取り除かなければならないために、より多くの冷媒流量を必要とし

てRe optの値が大きくなっているのである。

Figure 5 - 12にnoptとQの関係を示す。式 (52)に従いnoptはQに対しリニアに増加して

いることがわかる。この結果とFigure 5 - 11に示された結果から、（流路数）×（流路本数）
がヒートシンクの横幅W を下回っていることが確認できる。これを (n opt×Dh opt) /Wと

Qの関係として表したのがFigure 5 - 13である。先にも述べたとおり、(n opt×Dh opt) /W

の値がQの全範囲で 1以下となるように（すなわち流路がFigure 5 - 1(b) の配列となる

ように）Aの値が選ばれているのである。

最適条件における∆P optとQの関係、及びGoptとQの関係を Figure 5 - 14と Figure

5 - 15にそれぞれ示した。両グラフとも粘性発熱を考慮に入れた場合の値が、これを考慮
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に入れない場合の値を上回っている。Hilbertらが述べているように [16]、遠心ブロワ－

によって 1 kPa程度の圧力は比較的容易に得ることができる。しかしながら次小節にお

いて過去の文献を比較しながら議論されるように、VLSIチップ等電子デバイスの冷却

を目的とする空冷強制対流ヒートシンクにおけるポンピングに 5 kPa以上の圧力を用い

ている文献はほとんど無く（Table 5 - 6参照）、従って Figure 5 - 14の圧力範囲は実用

の意味でかなり大きな圧力であるということに注意しなければならない。Figure 5 - 15

における流量範囲であるが、Table 5 - 6からわかるように、1 litter/sec近辺の空気流量

は過去の研究の中でごく一般的に用いられている。

Figure 5 - 16に、式 (4)で定義されたビオ数とQの関係を示す。これによるとBi opt

は（Qの値に関係なく）0.00084と極めて低い値を取っている。Table 5 - 4及び Table

5 - 5で見た水冷の場合のビオ数と比較すると、(計算条件が異なるにしても）これがい

かに低い値かがわかる。これは次の２つのことを理由にしている。第一に、Table 5 - 4

及びTable 5 - 5に示した水冷の場合の計算においては ksにシリコンの熱伝導率（140 W

/ m·K )を用いているのに対し、本小節の空冷の場合には ksに純銅の熱伝導率（400 W

/ m·K )を用いている。これは、水冷の場合にはシリコンチップからの直接除熱を想定

したが、本小節の空冷の場合にはパッケージに作成された（もしくはパッケージに密着

された）ヒートシンクを用いた除熱を考えている、というように両者の間で想定してい

るヒートシンクの形態が異なっているからである。銅はその重さ（8933 kg / m3、アル

ミニウムの 3.3倍）が問題とならない限り、その熱伝導率の良さ（400 W / m·K、アル
ミニウムの 1.7倍）からヒートシンクの材質に好んで用いられる材質であるので、ここ

では純銅を想定したのである。第二に、空冷の熱伝達率が水冷のそれよりもかなり悪い

ことが挙げられる。熱伝達率の低さはビオ数の低さを、さらにはフィン効率の高さを意

味しており、空冷ヒートシンクにおいては大きな伝熱面積を有する（すなわちアスペク

ト比の大きい）フィン構造が好んで用いられる理由でもある。この低いビオ数によって、

「流路周方向に熱流束一定」の仮定は妥当であると言えるが、しかしながらあまりにも

低すぎるBiのために「流路方向にヒートシンク内の熱伝導無し」の仮定が弱くなって

くる（すなわち流路方向に熱流束が一定とは見なせなくなってくる。ヒートシンク内に

おける流路方向の熱伝導を無視しているということは、実際よりも熱抵抗を大きく見積
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Figure 5 - 7: Ψmin vs. Q for laminar regime

もっているということ [6] に注意せよ。）空冷を用いる場合には、その熱伝達率の低さか

ら（前節で示された水冷の場合とは異なり）一定熱流束境界条件が一定温度境界条件に

多少近づくと考えられる。

Figure 5 - 17とFigure 5 - 18に、水力学的発達区間長さとQの関係及び熱的発達区間

長さとQの関係をそれぞれ示した。水力学的発達区間長さについては全流路長さの半分

以上を占め、また熱的発達区間長さについても全流路長さの半分程度を占めており、発

達した流れの仮定には十分な妥当性が無いことに注意する必要がある。

流れが乱流の場合

ヒートシンク外形寸法、作動流体、最大許容温度差などの計算条件は先に示した層流

の場合と同じである。しかしながらこの場合では、Figure 5 - 1(b)に示したような横一

列の流路配置を満たすことのできる流路面積割合Aの値は層流の場合と異なる。ここに

示す流れが乱流の場合では、A = 0.25とした。また先の層流の場合にはQ < Qmaxの範
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Figure 5 - 8: Γopt vs. Q for laminar regime

Figure 5 - 9: Ma opt vs. Q for laminar regime

192



Figure 5 - 10: Reopt vs. Q for laminar regime

Figure 5 - 11: Dh opt vs. Q for laminar regime
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Figure 5 - 12: nopt vs. Q for laminar regime

Figure 5 - 13: nopt ×Dh opt /W vs. Q for laminar regime
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Figure 5 - 14: ∆P opt vs. Q for laminar regime

Figure 5 - 15: Gopt vs. Q for laminar regime
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Figure 5 - 16: Biopt vs. Q for laminar regime

Figure 5 - 17: Le, hydrodynamic vs. Q for laminar regime
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Figure 5 - 18: Le, thermal vs. Q for laminar regime

囲で計算を行なったが、ここでは現実的にせいぜい考えうる運転範囲、Γ dissip < 0.5 の

範囲について計算を行なった。

Figure 5 - 19に Ψmin と Qの関係を示した。このグラフは層流の場合の結果 Figure

5 - 7と同様な傾向を示しているものの、乱流を用いた場合の方が最大除熱可能熱量は

大きく、またより少ないポンプ仕事でより多くの熱を取り除くことができるという結果

になっている。ただしこの点について以下の 2点を注意しなければならない：第一に、

先に示した層流の場合とここで示している乱流の場合とではAの値が異なっており、単

純に比較をしてはならないということである。しかしながら乱流の場合にA = 0.1とし

て計算を行なっても（すなわち先に示した層流の場合とAの値を同じにしても）、層流

の場合よりもパフォーマンスの良い（すなわちより少ないポンプ仕事でより多くの除熱

が可能）という結果が得られる。このことから乱流の方が層流よりも普遍的に良い結果

を与えると考えがちだが、実際にはこれは正しくない。すなわち第二に注意しなければ

ならないことは、すでに Figure 5 - 6で見たように、層流と乱流のどちらがより良いパ

フォーマンスを示すのかはΛの値の大小（すなわちQの大小）に依存する、ということ
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である。つまりΛ（もしくはQ）が小さいときには層流がより良い結果を生み、これが

大きいときには乱流がより良い結果を生むのであって、（本計算で想定している条件の

下では）実際の電子デバイス冷却で対象となる発熱領域ではしばしば乱流の方がより良

い結果を与えるということに過ぎないのである。

Figure 5 - 20に Γ optとQの関係を、Figure 5 - 21にMa optとQの関係をそれぞれ示

した。これらのグラフより、実用運転範囲はΓ < 0.2かつMa < 0.3となるQ < 25 Watt

がせいぜいであろう。また Figure 5 - 22に示されたReoptとQの関係から、本計算条件

では最適レイノルズ数は式 (25)の下限、すなわちRe = 3000近くにあることがわかる。

Figure 5 - 23にDh optとQの関係を、Figure 5 - 24にn optとQの関係をそれぞれ示し

た。粘性発熱を考慮に入れる場合には、これを考慮に入れない場合に比べてDh optは大

きな値を、n optは小さい値をとっている。また粘性発熱を考慮に入れない場合には、Q

の増加とともにDh optは単調減少、n optは単調増加するのに対し、これを考慮に入れた

場合にはあるQ以上の範囲ではDh optは増加、n optは減少に転じる。n optは、数あるパ

ラメーターの中でも粘性発熱を考慮する場合としない場合の差が大きなパラメーターで

ある。Q = 25ワットのときには、これを考慮に入れないで最適化した場合 n opt � 30と

なるのに対し、考慮にいれた場合には n opt � 20となる。流路本数が多すぎることは製

作上或いは流路配列の問題から好ましくないので、粘性発熱を考慮したことで結果的に

より好ましい形状に近づいたことになる。

Figure 5 - 23とFigure 5 - 24から計算した (n opt ×Dh opt) /W とQの関係を表したの

が Figure 5 - 25である。A = 0.25としたことにより、(n opt ×Dh opt) /W の値がQの全

範囲で 1以下となっていることが確認できる。

Figure 5 - 26に∆P optとQの関係を、Figure 5 - 27に G optとQの関係をそれぞれ

示す。これらのグラフより、Q = 25ワットにおいては∆P � 5 kPaの圧力及びG � 1

litter / secの流量が要求されることがわかる。すなわち本計算結果においては、流量に

ついては層流の場合と同様一般的な範囲にあるが、圧力については比較的高い圧力が必

要となる。

Figure 5 - 28にBi optとQの関係を示す。Qが低い範囲ではBi optは一定値をとるが、

Figure 5 - 22においてRe opt > 3000となるQの範囲ではBi optの値はQとともに増加
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するようになる。このグラフにおけるBi optの値は Figure 5 - 16に示された層流の場合

の値より大きいものとなっているが、依然Bi opt ≤ 0.005であり、ヒートシンク内の熱

抵抗に比べ壁面における熱伝達の熱抵抗が遥かに大きいものとなっている。すなわち、

先に示した層流の場合と同様「流路周方向に熱流束一定」の仮定は成り立っており、ま

た本章における最大温度差の定義も妥当であるといえるが、「流路方向にヒートシンク

内の熱伝導無し」の仮定が弱くなっていることがわかる。このことは、一定熱流束境界

条件よりもむしろ一定温度境界条件の方に近くなっていることを意味している。

最後に水力学的・熱的発達区間長さについて述べる。層流の場合には発達区間長さは

Re、Dh（及び Pr）からなる関係式により、明示的に与えられた。しかしながら乱流の

場合には発達区間長さを一般的に表す関係式は存在しない。層流の場合とは異なり、水

力学的発達区間長さはReに関してほぼ独立、また熱的発達区間長さはRe及びPrに関

してほぼ独立である [10][23]。しかしながら文献によって乱流の場合の発達区間長さの決

め方が異なっている。Millsによれば、水力学的発達区間長さは large-scale eddiesが無い

場合の直径の 10～ 15倍から、large-scale eddiesを伴う場合の直径の 30～ 40倍の間と

し、また熱的発達区間長さは直径の 15～ 40倍としている [10]。一方 Incroperaらによれ

ば、水力学的発達区間長さは直径の 10～ 60倍、熱的発達区間は直径の 10倍程度である

としている [23]。いずれにせよ直径を 800 µm、発達区間長さをその 15倍としても発達

区間長さは 12 mmとなり全流路長さの半分以上を占めるので、「発達した流れ」の仮定

はそれほど妥当でないと言える。先の節に示した作動流体が水の場合には最も弱い仮定

は「流路周方向に熱流束一定」であったが、本節で作動流体を空気とした場合には「発

達した流れ」の仮定及び「流路方向へのヒートシンク内における熱伝導無し」の仮定が

弱いものとなっていることが判った。本節では境界条件を一定熱流束としたが、これが

どの程度まで一定温度境界条件に近づいているのかを検討する必要があると言えよう。

199



Figure 5 - 19: Ψmin vs. Q for turbulent regime

Figure 5 - 20: Γopt vs. Q for turbulent regime
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Figure 5 - 21: Ma opt vs. Q for turbulent regime

Figure 5 - 22: Reopt vs. Q for turbulent regime
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Figure 5 - 23: Dh opt vs. Q for turbulent regime

Figure 5 - 24: nopt vs. Q for turbulent regime
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Figure 5 - 25: nopt ×Dhopt/W vs. Q for turbulent regime

Figure 5 - 26: ∆P opt vs. Q for turbulent regime
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Figure 5 - 27: Gopt vs. Q for turbulent regime

Figure 5 - 28: Biopt vs. Q for turbulent regime

204



5.5 第5章まとめ

本章では、電子デバイス冷却を対象とした平行流路群を有するヒートシンクの最適化

設計方法を構築した。この方法では最適化の過程において無次元数のみを用い、ポンプ

仕事或いはポンプ圧力を最小とする、流路本数、流路直径、及び流量の各パラメーター

の解析解が示された。

本章第 3節では、作動流体に水を用いることを想定して粘性発熱を考慮に入れない場

合のヒートシンク最適化設計についての包括的な議論を行ない、以下に示す点が明らか

となった：

• 与えられた熱負荷、外形寸法、ヒートシンク断面積に占める全流路面積の割合 (A)

に対し、ポンプ仕事或いはポンプ圧力を最小とする最適流路本数、最適流路直径、

及び最適流量の組み合わせが存在する。

• 本論文で導入された無次元数 Λは除熱の大変さを統一的に表す指標であり、この

値によって層流を用いた方が良いのか乱流を用いた方が良いのかを判断すること

ができる。

• 流れが層流の場合は、各パラメーターの最適値（及び最小値）はTable 5 - 2に示

した無次元数のみで表される解析解によって与えられる。このことから「（流れが

層流の場合）ポンプ仕事を最小化するように設計した場合の最適流路直径は、ポ

ンプ圧力を最小化する場合の
√

2/3倍となること」などの、従来の最適化法からは

知り得なかった各パラメーター間の根底にある関係が明らかになった。

• 現在のVLSIチップなどの電子デバイスに平行流路群を作成して水冷により冷却す

る場合、必要なポンプ仕事及びポンプ圧力を最小とする最適流路直径は数百µm程

度にある。

• 本章で採用したヒートシンク形状、すなわち長手方向に作成された円形断面流路
を有するヒートシンクは現在の技術を用いれば十分に作成可能である。例えば、こ

のような形状のマイクロチャンネルプレートを供給している 3M社よりこれを購入

し、実験を行なった報告 [15] [24]が存在する。
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本章第4節では、作動流体に空気を用いることを想定して粘性発熱を考慮に入れたヒー

トシンク最適化設計についての包括的な議論を行ない、以下に示す知見が得られた：

• 除熱の作動流体としての空気の熱物性は水に遥かに劣る一方、取り扱い易さ、設
計のし易さの点では水に大きく勝る利点がある。これまで数々の空冷マイクロチャ

ンネルヒートシンクに関する報告がなされており、これらは伝熱面積を水冷の場

合よりも大きく設定することによって、電子デバイス冷却に空冷が適用可能であ

ることを示している。

• 粘性発熱を考慮に入れた最適化においても、流れが発達した層流の場合には各パ
ラメーターの最適値（及び最小値）は無次元数のみで表される解析解によって与

えられる。

• 実際の電子デバイス冷却を想定した問題に対し本最適化法を適用すると、空冷を
用いた場合には粘性発熱が極めて大きな障害として顕在化することが確認される。

またマッハ数がしばしば 0.3を超え、粘性発熱の他にマッハ数も設計の大きな制約

となることが判明した。

• ヒートシンク外形寸法を 20 mm × 20 mm × 2 mmとしたときの除熱を想定した

場合、層流よりも乱流を用いた方が良い性能を示し、また現実的に除熱可能な範

囲は 25ワット以下であった。しかしながら、本章で採用した円管流路群を有する

ヒートシンクでは表面積を大きく設定できない為、高アスペクト比のフィン群を

有するヒートシンクに性能が劣っている。

• 熱負荷が大きくなってくると、粘性発熱を考慮に入れる場合と入れない場合の各
パラメーターの最適値には大きな食い違いが生じる。すなわち、粘性発熱を考慮

に入れずに最適化を行ない、その最適条件におけるポンプ仕事から粘性発熱を考

慮に入れなかったことの妥当性を確かめるという従来からのやり方は、大きな設

計ミスにつながる危険性を含んだ方法である。

• 空気の熱伝導率が低いため、空冷の場合にはしばしばヒートシンク内の伝導熱抵
抗が伝達熱抵抗を大きく下回る。このことは、水冷の場合には妥当であった一定

206



熱流束境界条件が必ずしも成立せず、境界条件はある程度一定温度境界条件の方

に近くなってゆくことを意味している。また、境界条件がどの程度一定温度境界

に近づいてゆくのかについての検討を行なう必要があると考えられる。

本章では流路断面形状を円形に限ってきたが、より製作のし易い矩形流路について同

様に解析的かつ簡潔な最適化方法を構築することが今後の課題であろう。
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第６章

総括
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本研究はマイクロオーダーの径を持つ流路、いわゆるマイクロチャンネルを冷却に適

用した際の有効性に注目したところから始まり、マイクロチャンネル熱交換器或いはヒー

トシンクを実際の場面に適用する際に必要となる特性及び性能を解明することを目的と

して研究を進めてきた。本論文を通じて実験、モデルによる解析、或いは数値計算によっ

て得られた結果に基づいて適切な議論を行ない、マイクロチャンネル冷却システムの流

動・伝熱特性を一部ではあるが明らかにすることができた。

第 1章ではまず、電子デバイスの高密度化・高性能化が急速に進んでおり、これらに

対する冷却が従来からの冷却方法では対応できなくなりつつあることを述べた。従来か

らの方法に代わる方法として、マイクロチャンネルを冷却に用いることをそのメリット

を示しながら提案し、これまでに報告された数々の文献を引用しながらその一般的形状、

特徴、及び製作方法を示した。またマイクロチャンネルヒートシンクの除熱可能範囲を

示し、その作動流体に水が選ばれた場合、従来からの冷却方法ではほぼ不可能であった

0.5～ 0.07 oC cm2 / Wという極めて低い熱抵抗を達成可能であることを示した。

第 2章では、マイクロチャンネルを有する熱交換器を実際に製作し、これの形状的特

徴及び設計の詳細を示した。この熱交換器は厚さ 200 µm、5 cm × 5 cmのステンレス薄

板を積層することによって構成され、また基本熱交換単位を繰り返し重ねることによっ

てその伝熱面積が拡張可能であった。また、熱交換器表面の温度分布を測定する為の平

面熱電対の構造が示された。

第 3章では、第 2章で製作したマイクロチャンネル熱交換器を用いて液単相の水同士

の間で熱交換が行なわれる場合の流動・伝熱特性を調べた。流動特性に関しては、以下

の知見が得られた：

• 熱交換器の出入口間の圧力損失は、流量が比較的少ない範囲では流路各部（すな
わち導入管部、マニフォールド部、及びマイクロチャンネル部）について発達し

た層流の関係式を適用して得られる圧力損失を直列に足し合わせた値でよく予測

される。流量が比較的多い範囲では、このようにして予測される理想化された圧

力損失から外れて上回るようになる。

• 流量が多い範囲で圧力損失の実験測定値が予測値を上回る理由として、流量が増
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えることよってマニフォールドからチャンネルに直角に曲がって入る部分での剥

離渦が顕在化することがその原因であることが数値計算によって予測された。

• 圧力損失の主原因は 0.2 mm × 2 mmの断面を持つマニフォールド部であり、ここ

での圧力損失は全体の圧力損失の 3分の 2程度の大きさを占める。

• 本熱交換器の流路直径程度では、水を作動流体とした場合、その流動特性はマク
ロスケールな関係式によって説明され、マイクロスケール特有な現象は観察され

なかった。

また、伝熱特性について得られた知見は以下の通りである：

• 水の質量流量が 0.88 g/secの条件では全熱抵抗はおよそ 0.8 K/Wであり、そのう

ちのおよそ 62 %が (R conv + R cond)であり、残りのおよそ 38 %がR capである。

• 解析モデルを用いてR conv及びR condの値を予測すると、R condはR convと比較し

て十分小さく、これは熱交換器の材質に熱伝導率の悪いステンレスを用いたこと

が問題となっていないことを意味している。

• 本熱交換器においても、R capは (ṁCp)
−1 にほぼ一致する。

• 本熱交換器の性能を向上させるためには最も大きな熱抵抗であるR conv を減らす

ことが効果的であり、R convを減らすためには積層回数を増やし、全伝熱面積を増

やしてやることが最も効果的である。また不必要に大きな流路間隔を減らし、流

路をより密に配置した形状に変更することによってもR convは減らされる。

第 4章では、低温側流体に沸点が 56 oCのフロリナートを用い、これがマイクロチャン

ネル内で沸騰相変化することによって高温側流体である温水と熱交換を行なう実験を行

なった。まず始めにフロリナート側のマイクロチャンネルをハイスピードカメラによっ

て撮影し、その沸騰流動特性に関して以下の知見が得られた：

• 両流体の入口温度差を固定した場合、フロリナート流量を減らすにつれて、その
気液混相流れの様子は大きく変化してゆく。流量が比較的少ない範囲では気泡の
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メニスカスが観察されなくなり、流量が少なくなるにつれてマイクロチャンネル

壁面を濡らす波面として観察されるようになる。

• マイクロチャンネル内の位置によっても混相流れの様子は大きく異なる。これは
直交型熱交換器であることに気因する。

熱電対及び差圧計によって得られた測定結果を整理することによって、伝熱特性に関し

次のような知見が得られた：

• 沸騰が活発になるにつれて、圧力損失は急速に増大してゆく。

• 与えられた入口温度差∆Tmaxのもとでなるべく多くの熱を交換する為には、フロ

リナートを少量流して沸騰させるよりは、液単相となっても大量に流した方がよ

い。ただし沸騰が起きていなくても、冷媒を大量に流したことによって少量流し

て沸騰させた場合よりも圧力損失は大きくなる。

• 沸騰が活発化することによって、全熱抵抗の内のR conv成分が低下する。しかしな

がら、ある程度以上沸騰が活発になるとそれ以上R conv成分は低下しなくなり、ほ

ぼ一定値を取るようになる。

• ∆P/Q或いは (Rtot ∆P )−1を効率としたとき、（本沸騰熱交換実験の範囲では）フ

ロリナートを大量に流して沸騰させないよりは少量流して沸騰させた方が効率が

良く、またもしもフロリナートが沸騰しなければもっと効率が良くなっていたと

考えられる。

• 本実験では入口温度をほぼ 40 oC一定し、冷媒には（一気圧における）沸点が 56

oCのフロリナートを用いた。もしも沸点がより低い（すなわち沸点がより入口温

度に近い）冷媒を用いていたならば、沸騰相変化によって冷媒温度がクリップさ

れる効果を有効に活用できて、沸騰を用いることによって効率が良くなるという

結果が得られたのかもしれない。

続いて homogeneous modelによって沸騰による圧力損失急増のメカニズムの検証を行な

い、以下の知見が得られた：
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• 本マイクロチャンネル熱交換器において観測された沸騰によって圧力損失が急増
する現象は、homogeneous modelによってよく説明される。

• マイクロチャンネル内沸騰による圧力損失の主原因は、蒸発相変化による冷媒の
急激な加速にある。

第 5章ではマイクロチャンネルヒートシンクの設計指針を議論した。具体的には、断

面形状が円形の流路群を有するヒートシンクについて、与えられた熱負荷に対してポン

プ仕事或いはポンプ圧力を最小とする流路本数、流路直径、及び流量を得るための、新

しい最適化設計方法を示した。また、この最適化法を水冷・空冷の両方の場合に対して

適用し、それぞれの場合について包括的な議論を行なった。第 5章の内容から導かれた

結論は数多くあるが、そのうち重要なものを幾つか示すと：

• 与えられた熱負荷、外形寸法、ヒートシンク断面積に占める全流路面積の割合に
対し、ポンプ仕事或いはポンプ圧力を最小とする最適流路本数、最適流路直径、及

び最適流量の組み合わせが存在する。

• VLSIチップなどの電子デバイスを平行流路群を用いて水冷により強制対流冷却す

る場合、必要となるポンプ仕事及びポンプ圧力を最小とする最適流路直径は数百

µmのオーダーにある。

• 除熱の作動流体としての空気の熱物性は水に遥かに劣る一方、取り扱い易さ、設
計のし易さの点では水に大きく勝る利点がある。マイクロチャンネルヒートシン

クにおいて空冷を用いる場合に、ヒートシンクの伝熱面積を水冷の場合よりも大

きく設定すれば、これを電子デバイス冷却に適用すること可能である。

• 空冷マイクロチャンネルによって高い熱負荷のかかる除熱を行なう場合、粘性発
熱によってしばしば除熱が著しく阻害される。また流れが層流の場合には、限界

除熱可能量は第 5章 (56)式によって解析的な形で与えられる。

などがある。

第 1章から第 5章で述べられた内容については以上である。総じて、マイクロチャン

ネルは水冷で用いた場合にその可能性を最も活かせられると言えよう。空冷を用いる場
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合には、Table 5 - 6でも示した通りヒートシンク底面積（或いは高さ）を大きく取る必

要があり、また第 5章第 4節でも述べたようにしばしば粘性発熱によって除熱可能熱量

が制限される。

第 1章でも述べた通り、水冷マイクロチャンネルの熱伝達率は（流路直径にも依るが）

10000～ 40000 W/m2·Kと、pool boling或いは flow boilingに匹敵するほど非常に大き

なものとなっている [1]。（なお、第 3章第 3節第 3小節において ṁ = 0.8 g/secとした

場合に見積もられた熱伝達率は、およそ 11000 W/m2·K であった。）このように単相流
れの場合には流路直径を小さくしてゆくことで熱伝達率を大きく向上させることができ

るのであるが、沸騰を用いる場合にはこのようにはならないようである。Ravigururajan

[2]或いは Bowersら [3] のマイクロチャンネル内沸騰に関する報告によると、いずれも

（チャンネル伝熱面積に基づいた）熱伝達率は 8000～ 30000 W/m2·Kの範囲にある。こ
れらのマイクロチャンネル内沸騰の熱伝達率の値は、水冷の場合から殆ど向上していな

いのと同時に、マクロスケールにおける沸騰の熱伝達率からも殆ど向上していない [4]の

である。このことは、Bowersらが [3]において直径がそれぞれ 2.54 mmのmini-channel

と 0.51 mmのmicrochannelで沸騰除熱実験を行なった際に、核沸騰領域においては両者

の熱伝達率が殆ど同じ値となっていることからも理解することができる。また、マイク

ロチャンネル内で沸騰を用いると（急激な圧力損失の増加に加え）マッハ数がしばしば

1に近づき、premature CHFなどの好ましくない影響が顕在化する [5]こともあり、水

冷マイクロチャンネルヒートシンクの性能をさらに向上する手段としてはマイクロチャ

ンネル内沸騰熱交換はそれほど有望ではないと言えよう。

さて、本論文第 4章では（熱抵抗Rと熱通過率Uによって特性が説明できたので）熱

伝達率を議論の中で使わなかったが、比較を可能とするために次のように平均熱伝達率

hを定義してみよう：

h ≡ 2 × Q

F ∆Tlm Awall

ここで右辺に 2が掛けられているのは、（ヒートシンクとは異なり）高温側、低温側の両

方にR convがあるためである。（この hにはR condも含まれているので、実際の熱伝達率

よりも多少低い値となる。）上式のAwallはチャンネルオーバーラップ部分におけるチャ
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ンネルの 3面の面積を表し、以下のように与えられる：

Awall ≡ (0.25 + 2 × 0.2) × 10−3 · 13 × 10−3 · 26 [ m2 ]

試しにTable 4 - 3の# 12のデータセットについてhを求めてみると、液単相の∆Tmax =

14.3 Kの場合には h = 7430 W/m2·Kであるのに対し、∆Tmax = 37.1 Kの沸騰が活発

に起きている場合には h = 10023 W/m2·Kとなっており、本研究においても沸騰によっ
て hがそれほど向上していないことが確認できる。

本章における以上の議論と第 4章から得られた知見を併せて考えると、強制対流マイ

クロチャンネル冷却システムにおいて最も商用実装に近いのは空冷であり、続いて水冷、

最後にフロリナート等の冷媒を用いた沸騰冷却である著者は考えている。

最も強調すべき点は、マイクロチャンネル内沸騰を用いても壁面熱伝達の促進が期待

できないだけであり、マイクロチャンネル内において沸騰を用いることがすべての場面

においてマイナスになるのでは決して無いことである。マイクロチャンネル内で起きて

いる現象を視点を変えて見れば、マイクロチャンネルを用いることによって、排熱から

効率よく kineticなエネルギーを取り出すことができるということである。このことは、

マイクロポンプとマイクロチャンネルを合体させた除熱システムを組んだ場合、電子デ

バイスの排熱を効率よく流体の駆動エネルギーに変換できることに他ならない。これは、

従来スケールのチャンネルからは発想され得なかった排熱の利用方法である。また、先

に「マイクロチャンネル内で沸騰を用いると、マッハ数がしばしば 1に近づく」ことを

述べたが、これは確かに外部ポンプによる強制対流を行なう場合にはデメリットとなっ

ているが、視点を変えればこのことが極めて大きなメリットとなりうることに気付く。

これはマッハ数の物理的意味、すなわち「運動エネルギーと内部エネルギーの比」とい

う意味を考えることによって気付くことができるのである。すなわちマッハ数という無

次元数が排熱を運動エネルギーに変換する際の効率を表しているだけではなく、電子デ

バイスからの発熱を従来からの顕熱或いは潜熱によってではなく運動エネルギーによっ

て吸収するという、新しい除熱方法の可能性を示唆しているのである。著者の知る限り

このような除熱機構を提案している報告はこれまで存在していないが、マイクロチャン
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ネル内沸騰が従来とは全く異なる原理で動作する次世代除熱システムにおいて極めて重

要な役割を果たすであろうことを、著者は予想している。
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付録

ハイスピードカメラによる沸騰観察写真

i



A - 1: Sample pictures of the central area of the microchannel plate, taken with a

high-speed camera. In these pictures, the Fluorinert flows from left to right, while

the hot water passes from down to top beneath the Fluorinert-passing layer. White-

highlighten areas represent the locations of bubbles. Conditions are Twater, in = 73.3 oC,

TFC, in = 40.9 oC, GFC = 0.30 cc/sec, ṁwater = 1.51 g/sec.

ii



A - 1: Sample pictures of the central area of the microchannel plate, taken with a high-

speed camera (cont.). In these pictures, the Fluorinert flows from left to right, while

the hot water passes from down to top beneath the Fluorinert-passing layer. White-

highlighten areas represent the locations of bubbles. Conditions are Twater, in = 73.3 oC,

TFC, in = 40.9 oC, GFC = 0.30 cc/sec, ṁwater = 1.51 g/sec.

iii
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