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学位論文題名

情報処理室における空調気流方式の計画手法に関する研究

現在、高度情報化社会の発展にf'l=い、文字・音声・ l映像・データなどメディア情報を伝達す
るシステムの構築が進んでいるのこれらのシステムには電子計算機や高速・広;市j或の通信機な

どの高性能な情報処理機器が必要となるの近年、これらの情報処別機器は技術革新が著しく、

高密度実装化・高発熱化が進んでお 1)、空調システムによる機器の冷却が不可欠となっている O

実装密度の高い情報処理機器は、tI~成する電子部!守1 の if?j~1lとして、ファンを!日いた強制j空冷方

式やìl~冷方式を採用する場合が多し」このような機器が主に導入されている情報処珂室では、

一般に機器を適正に冷却するため、機器の冷却lに必要な機器換気f査を空間給気量:と一致させる

設計方法が採用されているつこの方法では空間機冷却j能)J当たりの送風機容最およびその動力

が著しく大きくなる傾向があり、実!緊この積の設計を行った情報処理主では、空調機の送風満

度差が大きく取れないことが問題点として指摘されている小このように機器換気量を優先する

設計法では、空調機の送風機動力1Jt大きなことから25調rnエネルギー消費が大きくなっている
こと、また空調機の送B'l~機容量が大きく建設費が大きくなっている点で改善の余地があるつ ー

方、情報処理機の吹出しj晶!支は機器1TJにばらつきが大きく、京1;1、j温度の最大怖を設定温度以下

にした場合、冷え過ぎた室内杭度環境になることが多く見られるハこのため、保守作業者に対

する滋度環境の改善が求められている O

このような背景に基づき、木研究で、は、強制空冷機器が収容された機椛室の空調に関し、 1) 

省エネルギー化、 2)経済化、 3)保守作業者の環境改替の 3点に主!lRを置き、空間気流方式
の計調手法の確立を自的としているつまず、情報処理室市空調のエネルギー消費量および機器

周辺の混度分布などの実測調査から現状の問題点を把揮し、高効率な空間気流方式のあり方を

検討した。次に、空調給気量を削減した空間気流方式について機器周辺誌度のマク口な杭度解

析モデルを作成し、実大規f真実験により検証を行い、空調給気量を左右する要 [~I を明らかにし

た。また、高効率な空間気流方式を実現するため、二重!未吹出しによる空調給気の適正な分配

法について検討した。さらに、空調エネルギー消費景を左右する喪主lを示し、各要因が空調エ

ネルギー消費景に与える影響を把揮したっ最後に、高効率な空調気iitE方式の実現にri:iJけた計画
手法についてまとめたっ

本論文は 7章より構成されている η 第1事:では、本研究の背景と目的、情報処理fl室用空調に
関連する既往の ìiJf究を fj!lt~~~ し、本TiJf究の liti電付けを!円前rt にしたっ
第2章では、実iflU調査および実大規模実験の結果からjjii11117Rit機器をJi:iZ.'i干した情報処理主ITJ
空間の問題点の把握と、これを解決するための方策について検討したのその結果、 1)情報処

理室用空調は、空調機の送風;許L度差が小さく多くの空間給気量が必要となり、オフィス空調と

比較し、同一の熱負荷を冷却するのに必要な空調別送風機容量および、その電力消費量が大きな

こと、 2)室内j昆度が機器Jl大出しj晶度の影響を受けぱらつきがぱらつきが大きくなり、機器の

適正な冷却渦度条件を満たすには、室内作業者にとって低過ぎる満度環境になる場所ができる

ことが問題点として明らかになった。これを改善するには、機器換気量と!可等以上の空前給気

を確保する従来の設計方法を改め、換気流量比(空間給気量/機器換気量)をできる限り小

さくすること、空調給気の分配を各機器の発熱量に対応させ、 jJI}?!日効率(送風温度差/機器冷
l~Jl nflt度差)を向仁させることが有効であることを示した。
第 3 章では、情報処理室!日空調に関し、機器旬;に空調給気量を調設するための J!TI~長調整器を



用い換気流量比を小さくする室内空気再循環気流方式とそのilJlJjifll方式を提案した。また、空調

給気量が機器発熱量に対応せず機器11大出し渦度にばらつきが生じた場合、冷却に必要な空調給

気量の評価方法を示した。さらに、本空調気流方式において各機器の機器19¥1L¥し渦度、再循環

混度、機器冷却空気温度の決定要因を{現時にするため、マクロなj民度WI'1'Ji'モデルを作成し、

大規模実験によりその妥当性を検証した。その結果、各部のj民度およびM，次元化した杭度差比
の値は、換気流量比 K 川村1:支払効率グ:、機器下部の流量jヒK rl、水平方1[1Jの熱移動係数 iYの関
数で表現できることを示した。また、県気流量比 K m=O.12~2.1 の範囲において、マクロな満

度解析モデルの計算結果は実験結果と概ね 'rY:したの次に、 7R?品j給気量を決定する要[1;]とその
影響について検討したりその結果、楠間最はり1:熱効率 y、機器冷却J?JiïH~i引にコ~)、
機器I次 11\ し温度差(百一 θ。)、常調給気不整台量〆1m で決定されることがわかった c 機器冷:l~1l;品
度差(可コ~)は機器開有の条(l.であり与新!と考えると換気流最iヒ λ1 をノj、さくするには、

1 )再循環量を増大し機器11)¥11'，Lìl員!支引に~ (10)をJ広大すること、 2)1;jJ( n司や不安な間i二iから
のリークを防止し排熱効率グ。を向上させること、 3)機器の発熱量に付応した空調給気量の

調整精度を向上させることが有効なことを示した。

第 4 章では、二重床および天41: をチャンパに手IJm した空調気流方式に関し、一様な I~\出し-

I吸込み風量分布を実現する手法およびチャンパの熱特性について検討した。 一様な11)¥出し・ i吸

込み分布が可能ならば、機器の発熱量に対応した空調給気量:の分配は関口面積の調整で容易に

できることになるつこれを実現するためには、チャンパの高さを高く、昨!日率を小さくすれば

よいが、チャンバの高さが必要で、あ i)建物の|;ifi高、送航機動)J1JfLfiーする。そこで、最適なチ

ャンノく形状・開 LJ率を決定するため、一障な I~\U\ し・ i段 i~~み nr]LJを有するチャンパにおいて、

その風畳分布の最大値と最小I¥l'iの莞を平均)武最で除したirむを風畳分布の不均一平 ε と定義し、

チャンパの形状から定まる特性係数k、間IJ率、圧力指失、不均汗 Eの関係を簡易なjE似式
で表し、その妥当性を模型実験で、検証したの次に、二重r;長から室内に供給される空間給気の熱

量分布、スラブを介しての熱移動などの特性を明確にするため、二重床i吋のj昆!支分布を求める

解析モデルを作成し、その妥当性を実大規槙実験で検証した。この解析モデルを用い、二重床

i次i:Bし空間気流方式の定常熱特性の検討を行った結果、二重J~ミ内の j晶度分布および有効熱量の

不均一率E:11は、空調給気の熱移動係数に対する二重j未およびスラブの熱移動係数の比(熱移

動係数比 C)で表現できることを示したっ

第5章では、情報処理室!日空調のエネルギー消費量を左右する要因の分析と評価を行った。

まず、トータル空間エネルギー消費係数を空気抑送エネルギー消費係数と熱源エネルギー消費

係数に分系し、空調用送風機の発熱量:が熱源の負荷として評価で、きる方法を示したっまた、エ

ネルギー消費係数のを求めるに当たり、チャンパのJT力指失、空間設filiiの各機器効率の算出方
法を示した。次に、この許111li1去をmい、空気搬送エネルギー消費に影響を与える風量分布の不
均一率 E、二重床高さ、二重床内障害物高さ、送風j民度差についてその影響を評価し、空調気

流方式の計画設計に必要な項目を示した。さらに、空調給気渦度および空調還気品度・相対湿

度が熱;1京エネルギー消費係数へ与える影響を許fmiし、情報処理機器室のj郎副支条fl-が空調用エ
ネルギー消費係数を左右する要[Z5[であることを示し、その適正な範囲を明らかにした。

第6章では、実際に稼働している情報処理室を対象に木空前気流方式を実施し、室内空気再

指環気流方式の効果を検証した。その結果、機器発熱量に対応して空調給気量を調整すること

により、排熱効率グ、の向上、機器冷却j昆度差の一!こ昇ーにより、換気流量比が約 28%、エネルギ

ー消費量が 16%減少したことを確認した。また、このことから、 ~glililJ空冷機器を収容した情報

処理室用空調に関し、室内空気再循環気iiiE}j式は1)空間給気量の削減による省エネルギー化、

2 )送風機容量の低減による経済化、 3)室内渦度分布の均一化による室内満度環境の改善に

対し有効なことを実証した。

第7章は総指であり、本研究で得られた結果を要約して述べた。



Abstract 

Research on Methods for the Planning of Air-conditioning and Circulation 

Systems for Data Processing Rooms 

Author : Hirofumi HA Y AMA 

Now， as we move toward the advanced information society， systems for 

transmitting mu1timedia information， inc1uding text， sound， videoラandcomputer data， 

are being constructed.百losesystems require high-performance data processing 

equipment such as computers and high“bandwidth comrnunications equipment. The 

techno10gica1 revo1ution in such systems is achieving increasing1y higher-density in 

component mounting.百latis accompanied by increased heat generation， rnaking the 

cooling of the equipment by air-conditioning systems indispensable. Most data 

processing equipment that has a high mounting density emp10ys either forced-air 

cooling by means of fans or a 1iquid coo1ant system to coo1 the mounted components. 

百leair-conditioning system design methodology emp10yed for data processing 

rooms that house rnain1y this type of equipment is generally one in which the 

amount of ventilation required to coo1 the equipment is rnatched by the amount of 

air supplied by the air-conditioning system百四reis a tendency in this method 

towards markedly stronger fans of higher capacity for a given cooling capability of 

the air conditioner.百lereare indications， however， that the inab出tyto attain a large 

往 temperaturedifferential in the air conditioners is a problem in data processing 

rooms than have actually been designed担 thisway. Designs that put priority on air 

exchange in this way have highωpowered fans， so the energy consumption for air-

conditioning is high， and what is moreヲthe1arge-capacity fans increase construction 

cost points on which there is room for improvement. On the other hand， there is 

much variation in the amounts of heat put out by different units of equipment， so 

when the rnaxirnum room temperature is kept below the set va1ue， it is often too co1d. 

Thus， improvement in the te時 eratureenvironment for the maintenance personnel is 

requested. 

That background has motivated us to establish a design methodology for the 
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air-conditioning systems of rooms that house forced也ir-cooledequipment a 

methodology that emphasizes three points: 1) reduces energy consumption， 2) is 

more economical， and 3) improves the working environment of rnaintenance 

personnel. Firstラ weidentified the problems of current design rnethodologies by 

measuring energy consumption and the temperature distribution around the 

equiprnent as a basis for investigating highly efficient air-conditioning and 

circulation systems. Next， we created macroscopic rnodels for temperature analysis in 

the vicinity of equipment for air-conditioning systems with reduced air supply 

volurne， validated thern with actuallarge四scaleexperiments， and clarified the factors 

that govem the arnount of air supply in aiトconditioning.In addition， to realize a 

highly efficient air-conditioning and circulation system， we investigated proper 

distribution of supplied conditioned a:ir by rneans of a false-floor air outlet structure. 

We also found expressions for the factors that govem the arnount of energy 

consumption in air-conditioning and deterrnined the influence of each of those 

factors on energy consumption. Finally， we arrived at concIusions conceming a 

design rnethodology for high-efficiency airωconditioning and circulation systerns. 

This paper complises seven sections.百lefrrst presents the background for our 

work and our objectives， briefly describes other main research related to the air-

conditioning of data processing rooms， and cIarifies how our work fits into that 

research. 

Section 2 discusses the problems of aI1二conditioningfor data processing rooms 

that house forced-air-cooled equiprr即日 thatwere identified frorn the results of the 

actual rneasurements and large-scale expelirnents as well as counterrneasures for 

those problerns. Two results are obtained. First， in aiトconditioningfor data 

processing roorns， the air temperature d:ifferential in the air conditioner is small and a 

large volume of conditioned air must be supplied. Thus， the capacity of the fans and 

the arnount of power consurned are larger than for office aiトconditioningfor the 

same heat load.百lesecond result is that because there is great variation in the 

temperature ofthe room due to the heat output ofthe equipment， it is problematic to 

provide a working environment that is not too cool for the people in the roorn while 

satisfシingthe temperatur・econditions for the equiprnent. We sh 
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maintaining a supply of conditioned air that greater than or equal to the amount of 

ventilation for the equipment to a policy of increasing the ventilation efficiency (the 

air ternperature differential divided by the equipment cooling ter時erature

di狂erential)by making the ventilation flow ratio (the amount of conditioned air 

supplied divided by the amount of ventilation) as smal1 as possible and matching the 

distribution of conditioned air to the amount of heat generated by the equipment. 

In section 3， we propose a room air re-circulation method for the air-

conditioning of data processing rooms that makes the ventilation flow ratio as smal1 

as possible by using an air flow 叫ustingmechanism to adjust the sup内 of

conditioned air to each unit of equipment. We also propose a control scheme for that 

method. We further present in this section a method of evaluating the amount of 

supplied air required for cooling for the case in which there is variation in the 

exhaust ternperatures of the equipment when the supplied air does not correspond 

to the amount of heat generated by the equipment. To clari命 thefactors that 

determine the exhaust ternperature for each unit of equipment， the reωcirculation 

ternperature， and the equipment cooling air ternperatu児 inthis air-conditioning and 

circulation system， we created a macroscopic ternperature analysis model and tested 

its validity by experiment.百leresults showed that the ternperature and the 

dimensionless ternperature di百erentialratio for each part can be expressed as a 

function of the ventilation flow ratio (κm)' the ventilation efficiency (ηJ， the 

amount of flow in the lower part of the equipment (κd)' and the heat transfer 

function爪T)for the hOl1zontal direction. In the ventilation flow ratio range of from 

0.42 to 2.4， the calculated results of the macroscopic ternperatu陀 analysismodel 

were consistent with the measured values. Next， we investigated the factors that 

determine the volume of the conditioned air supply， and the influence of those 

factors. We found that the volume ofthe conditioned air supply is determined by the 

ventilation efficiency (η よtheequipment cooling ternperature differential， the 

equipment exhaust teα1perature differential， and the amount of conditioned air 

supply mismatch (σ1m). The equipment cooling ternperature differential is a 

characteristic of the eq時間nt，and can be considered a given condition.百lUS，the 

ventilation flow amount (κm) can effec 
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2) eliminating 1eakage from crevices and unnecessary openings so as to increase the 

ventilation efficiency (ηJ， and 3) in1proving the accuracy ofthe adjustment of the 

amount of conditioned air supp1y to match the amount of heat generated by the 

eqmpment. 

Section 4 discusses an aiトconditioningand circu1ation method that uses the 

space enclosed by a fa1se floor or a fa1se ceiling as a chamber， including the method 

of achieving an even distribution in the amounts of air exhausted and drawn in and 

the therma1 characteristics of the chamber. If an even distribution in the amounts of 

air exhausted and drawn in can be realized， then the distribution of the amount of 

conditioned a仕suppliedaccording to the heat generated by the equipment is easily 

achieved by adjusting the areas of the ventilation openings. While in order to 

achieve that it is desirab1e to have a high chamber and small openings， such a design 

requires strong fans and that buildings be constructed with higher ceilings. 

百lerefore，to determine the optirnum chamber shape and opening size， we defrne the 

non-uniformity of the air vo1ume distribution (ε) to be the va1ue of the di宜erence

between the maxirnum and minirnum va1ues of the air vo1ume distribution divided by 

the average air vo1ume， and use a sIIl1p1e approxirnation formu1a to express the 

re1ation of εto a characteristic coe出cientk that is determined from the shape of 

the chamber， the ventilation opening size， and the pressure 10ss in the chamber. We 

validated the equation by 1arge-sca1e experiments. Then， we devised an ana1ytical 

mode1 to determine the tell1perature distribution within a fa1se floor for the purpose 

of clari布ingsuch charactelistics as the heat distribution of the conditioned air 

supplied to the room企omthe fa1se floor and the heat transfer through a slab. That 

mode1 was a1so validated by 1arge-sca1e experiments.百leresu1ts of using the mode1 

to investigate the steady-state therma1 characteristics of an air-conditioning system 

that supplies cooling air through a fa1se floor show that the non-uniformity of the 

tell1perature distribution within the fa1se floor and the availab1e heat (ε 日)can be 

expressed as the ratios of the heat transfer coe狂icientsof the fa1se floor and slab to 

the heat transfer coefficient of the supp1ied air (the heat transfer coefficient ratio， C) . 

Section 5 presents an ana1ysis and eva1uation of the factors than govem energy 

consull1ption in the air可 onditioI
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efficiency ratio and a heat source energy efficiency ratio. Then a method is presented 

that can evaluate the amount of heat generated by the fans for air conditioning as 

the load of a heat source. In addition， a method is shown for ca1culating the pressure 

loss of the chamber and the efficiency of each unit of the equipment of the air-

conditioning facilities for use in obtaining the energy efficiency ratio. Next， that 

evaluation method is applied to evaluate the influence of the non鰍unifomrityof the 

air volume distribution ( E ) the height of the false floor， the height of obstructions 

inside the false floor， and the air temperature di百erentialonthe air movement energy 

efficiency ratio， showing that these are required items in the design of aiト

conditioning and circulation systems. We also evaluate the influence ofthe supplied 

conditioned air temperature and circulated conditioned air temperature and relative 

hunridity on the heat source energy efficiency ratio， showing that the temperature 

and hunridity conditions in the data processing room are factors that govem the air-

conditioning energy efficiency ratio. We also clarify the appropriate range. 

Section 6 presents the results of a test of the e百ectivenessof the air re-

circulation method for when our aiトconditioningand circulation method was 

implemented in an actual functioning data processing room百leresults confmn that 

adjusting the supply of conditioned air according to the amount of heat generated 

by the equipment and raising the equipment cooling temperatu陀 differentialby 

increasing the ventilation e伍ciency(η ¥，) reduced the ventilation flow ratio by 28 % 

and reduced the energy consumption by 16%. Those facts prove that， for the air-

conditioning of data processing rooms that house equipment that is cooled by 

forced也irsystems， the air re-circulation ventilation method 1) saves energy by 

reducing the amount of supplied conditioned air， 2) lowers cost by reducing the 

capacity of the circulation fans， and 3) improves the temperature environment for 

workers in the room by making the temperature distribution in the room even . 

百lepaper in concluded in section 7 with a summary of the results of our 

research. 

(γ) 
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1.1 研究の背景と目的

1876年、グラハム・ベルが電話機を発明した後、 「必要なとき、必要な人とすぐ

に通話したいJという要望を満たすため、考え出されたのが電話交換機に代表され

る通信機であるD 国内では、明治23年に手動式交換機が初めて導入されて以来、

現在では日本全国で約 6，000万回線もの電話が普及しているO 一方、 1946年、ペン

シルパニア大学で真空管 1万 8千本を使用して作成された ENIAC(Electronic

Numerical Integrator and Caluclator)が最初の電子計算機としてこの世に登場した。これ

以後、電子計算機は約50年間に高性能化、小形化、経済化が著しく進み、金融、

製造、運輸、サーピスの各分野で幅広く利用されている o 双方とも生い立ちは異な

るものの、社会や国民生活を支援し、大きな利便性をもたらしているとともに、重

要な役割を担っているo

現在、電話の持つ即時伝達能力と電子計算機の持つ多量の情報蓄積能力・高速の

情報処理能力を活用し、文字・音声・映像・データなどメディア情報を伝達するシ

ステムの構築が進んでいる D これらは、ディジタル化したメディア情報を有効に活

用し、より便利で豊かな社会を目指したものであり、 「マルチメディア革命」とも

いわれている。これらのシステムには電子計算機や高速・広帯域の通信機などの高

性能な情報処理機器が必要となる D 近年、これらの情報処理機器は技術革新が著し

く、高密度実装化により経済化の図れる機器については高発熱化が進んでおり、空

調システムによる機器の冷却が不可欠となっているD 大規模な情報処理システムを

収容する建物において、建築空調設備上の特徴は、 1)空調達転時間が長く、極端

な場合は年間24時関連続運転が必要である、 2)機器発熱が多く、室内の発熱密

度がきわめて大きく、エネルギー多消費型の建物となる、 3)情報処理システムの

ダウンは社会的な影響が大きく空調設備にも高い信頼性が要求される、 4)情報処

理シ、ステムのシステム変更が多く将来増設・ 1)プレースへの対応が必要、などが上

げられている [lJ。以上の特徴を考えると、情報処理機器収容建物の計画には、信頼性

の確保と省エネルギーを考慮したフレキシブルな空調システムが求められている O

実装密度の高い情報処理機器は、構成する電子部品の冷却として、ファンを用い

た強制空冷方式や液冷方式を採用する場合が多くなっているロ10このような機器が主

に導入されている情報処理室では、一般に機器冷却用温度条件を満足するため、機

器の冷却に必要な機器換気量を空調給気量と一致させる設計方法が採用されている o

この方法では空調機冷却能力当たりの送風機容量およびその動力が著しく大きくな
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る傾向があり、実際この種の設計を行った情報処理室では、空調機の送風温度差が

大きく取れないことが問題点として指摘されている[110このように機器換気量を優先

する設計法では、空調機の送風機動力が大きなことから空調用エネルギー消費が大

きくなっていること、また空調機の送風機容量が大きく建設費が大きくなっている

点で改善の余地があると考えられる O 一方、情報処理機器が停止した場合、その社

会的影響が大きなことから、機器の冷却が優先し、冷え過ぎた室内混度環境になる

ことが多く克られる D このため、保守作業者に対する温度環境の改善が求められて

いる O

このような背景に基づき、本研究では、強制空冷機器が収容された機械室の空調

に関し、 1)省エネルギー化、 2)経済化、 3)保守作業者の環境改善 に主眼を

電き、空調気流方式の計画手法の確立を自的としている o まず、情報処理室用空調

のエネルギー消費量および機器周辺の温度分布などの実測調査から現状の問題点を

把握し、高効率な空調気流方式のあり方を検討する o 次に、空調給気量を削減した

空調気流方式について機器周辺温度の解析モデルを作成し、実大規模実験により検

証を行い、空調給気量を左右する要因を明らかにする O また、高効率な空調気流方

式を実現するため、二重床吹出しによる空調給気の適正な分配法について検討する G

さらに、空調エネルギー消費量を左右する要因を示し、各要因が空調エネルギー消

費量に与える影響を把握する o最後に、高効率な空調気流方式の実現に向けた計画

手法についてまとめる D この研究を進めていくことで、情報処理室用空調の高効率

化に寄与できるものと期待される O

以下に本論文の全体構成を示す。本論文は 7章で構成されている D

第l章では、本研究の背景と自的を説明し、情報処理室用空調に関する既往の研

究に‘ついて概説するとともに、本研究の位置付けを述べる D

第2章では、実際に稼働している情報処理室の実測調査と実大規模実験を行い、

機器吹出し温度分布・室内温度分布、空調給気量、エネルギー消費特性を明らかに

し、情報処理室用空調の抱える問題点とその原因を明確にするとともに、高効率な

空調気流方式のあり方を検討する o

第3章では、高効率な空調気流方式を提案し、本空調気流方式における機器を取

り巻く各部の温度および空調給気量を決定する要因を明確にするため、空調気流方

式の解析モデルを作成し、実大規模実験により、その妥当性を検証する D また、解
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析モデルを構成する各パラメータの特性を明らかにする O

第4章では、二重床吹出しの気流方式について、空調給気の分配・集合および熱

量分布に関する簡易な設計方法を得ることを目的に、チャンパの風量分布・圧力損

失などの気流特性を明らかにする D また、チャンパを用いた空調給気の分配・集合

の計算に必要となるチャンパの通気抵抗について考察する O さらに、二重床から供

給される熱量分布・熱損失などの熱特性を明らかにする D

第5章では、情報処理室用空調の省エネルギ一対策とその効果の明確化を呂的に、

エネルギー消費の評価法を用い、空調給気量およびその分配精度、チャンパの形状、

情報処理室の温湿度条件が空調システムのエネルギー消費に与える影響を定量的に

評価する D

第6章では、室内空気再循環気流方式による空調給気量の削減効果を検証するた

め、稼働している情報処理室を対象に本気流方式を適用した結果を示し、本空調気

流方式の効果を評価する o

第 7章では総括として、本論文で得られた、情報処理室における空調気流に関す

る検討結果、新たな知見を整理する D また、論文で示した検討内容およびその結論

は基礎的なものであるため、今後の研究によって解決されなければならない課題に

ついて、まとめて総括する O
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1.2 既往の研究と本研究の位置付け

この論文の中心になるのは、情報機器室の空調気流方式に関して、機器冷却用温

度条件を考慮した空調気流方式の評価方法、エネルギー消費量を左右する要因の分

析である。本論文に関連する研究内容を示しつつ、本研究の位霊付けと意義を整理

する D

1ユ1 機器冷却用温度条件
発熱している機器を空気を媒体として冷却する場合、二重床内の空調給気温度あ

るいは機器周辺の室温を機器冷却用温度条件として規定されることが多い。機器の

適正な運用には、この機器冷却用温度条件を要求される範囲に維持することが求め

られる D 各種の冷却方式の機器が同一室内に混在して設置された場合、どの位置の

温度を機器冷却用温度条件にするか、また空調システムの制御対象温度をどの点で

行うかは、情報処理機器の設計ばかりではなく空調システムの設計および運用を行

う上で重要な問題といえる O

これまで、情報処理室の空調システムの場合、二重床内の温度を制御することが

多く見られる[九この場合、機器発熱が設計条件より減少すると、空調給気最を減少

させることで室内の過冷却は防止できるが、機器が必要とする換気量を下回らない

よう空調給気を供給すると、二重床内温度はほぼ一様に制御できても、室内温度は

空調給気温度および機器吹出し温度の影響を受けて、ぱらつきが見られる [310一方、

二重床吹出し空調と合わせて、室温を制御対象とした別系統の天井吹出し空調を併

設することで、室内温度を一様に制御することが可詑となるが、建設費の増加とミ

キシングロスによるエネルギー消費量の増加を招くことが指摘されている [110また、

山本[-l)は電子計算機室を対象に室内温震の調査を行い 23~24CC]で運用されている

比率が多いことを指摘し、室内温度を 28[CC]に上昇させることによる空調システム

の省エネルギ一方法を提案している O しかし、室内温度の定義が明確ではなく、機

器冷却温度条件や冷却方式の異なる機器が混在して設置された場合には全ての機器

の条件を満たすことは困難と考えられる D

室内の空気を吸込み冷却する機器を対象に、中尾ら [5)，[伺 [7)は機器の冷却用温度条件

として機器正面側の二重床面から機器高さ迄の室温を用いている G この領域は保守

者などの岩住域とも一致することから、機器の冷却用温度条件ばかりではなく保守
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者の作業環境を評価する上で有効である口しかし、実際の情報処理室では直接二重

床下から空調給気を吸込むタイプの機器が多く設寵されているため、全ての機器を

機器正面側室温で評価するのは困難と考えられる D したがって、本研究では、強制

空冷機器を対象に、機器吹出し温度の均一化が室内温度の均一化に繋がることに着

目し、機器吹出し温度を機器の熱設計と空調設計の共通設計条件として扱う方法を

検討する c さらに、機器吹出し温度を用い、空調給気量およびエネルギー消費量の

評価方法について検討を進める G

1.2.2 空調気流方式

情報処理機器は高性能化、小形化が著しく、機器単体の発熱量は増大する傾向に

あり、また、情報処理室の発熱密度も増加傾向にある [5] (図1.1) 0 情報処理室の空

調気流方式では、電子計算機室の場合、関1.2、写真1.1に示すような各種の方式が

採用されている[Sl，1910 また、通信機室の場合、関1.3、写真1.2に示す方式が用いられ

ている[問-[1九機器の形態、配線方法、室内の発熱密度により空調気流方式は異なる

が、大規模で室内発熱密度が高い情報処理室では、機器の将来増設・リプレースへ

の対応、配線処理および空調給気の適正な分配のため、二重床の下部を配線スペー

スゃをプレナムチャンパとして空調給気の輸送スペースに利用する空調気流方式が

多く見られる[191.polo

これまでに、村上・加藤・田中ら [21][2勾は OA機器が設置された空間での排熱効率に

関し実験および気流解析により検討を行い、局所給排気バランス換気を行うことで

機器から排気された熱が室全体に拡散される前に効果的に排気されることを示して

いる G 一方、自然空冷方式の機器を設置した通信機室の空調気流方式に関して、中

尾ら [5J，[6J，[7Jは無次元化した温度差比[23J，[2-¥Jを用いた評価方法を提案し、実大規模の実験

結果から空調気流方式として二重床吹出し・天井吸込み方式が優れていることを示

しているョしかし、いづれも空調給気量が機器換気量よりも多い空調気流方式を前

提としたものであり、さらに空調給気量を少なくした空調気流方式の研究は見当た

らない。本研究では、情報処理機器がより高発熱化し強制空冷方式が多く採用され

てきていることに鑑み、二重床吹出し・天井吸込みの空調気流方式に強制空冷方式

の機器が設置された場合を前提に、空調給気量を機器換気量よりも少なくした空調

気流方式に主眼を置いて検討を進める色
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1.2.3 空調気流方式のモデル化

情報処理室用空調には、少ないエネルギー消費量で機器冷却用温度条件を満たす

ことが求められる o そこで、空調システムのエネルギー消費量に関与するパラメー

タを明確にし、各パラメータがエネルギー消費量に与える影響を分析することが重

要となる D これらの検討には、各パラメータを変化させた場合、室温分布など各部

の温度を予測する必要がある D 室内の温度分布を予測する方法として模型実験によ

る方法が代表的である D 一方、 Navier明Stokes方程式を CFD(Computationa1 Fluid 

Dynamics)で解く方法も用いられている O これらの方法は共に、多くの研究が行われ

ており、その有効性が実証されてきたが、費用や計算負荷を要するため、適用範函

が限定されている O

これまでに、村上・加藤・田中ら [11日22JはOA機器が設置された空間の空調気流方式

について排熱効率を用い評価している。この研究は先に示す模型実験およびCFDに

よる研究成果の一例である o また、西岡[23J[24Jは高温工場の換気効率や機器設置域温

度を決定する要因を実験で明らかにし、温度成層型の換気設計方法を示している D

一方、中尾ら [5J，[6].[7Jは自然空冷方式の機器を設置した通信機室の空調気流方式に関し、

無次元化した温度差比を用いて機器設置領域室温の解析モデルを作成し、機器の換

気量と空調給気量の比および機器の排気が機器設置領域へ戻る風量の比をパラメー

タとして、室温が形成されることを示している G 室内に設置される機器が自然空冷

方式の場合、機器冷却温度差(機器の給気と排気の温度差)は、一設的に空調機の

送風温度差より高く、室内に温度成層が形成され、それが空調還気温度を高くして

送風温度差の拡大に繋がった。さらに、水平方向の室内温度分布はほぼ均一で、垂

直方向の温度分布が支配的であったため、中尾による方法が有効であった。しかし、

強制空冷方式の機器が設置された場合、機器の冷却温度差は自然空冷方式の機器と

比較し小さく、かつ、ぱらつきが大きい場合が多い。したがって、空調給気量を機

器換気量より少なくした場合、機器吹出し温度のばらつきが機器設置領域の室内温

度分布に与える影響を評価する必要がある O

本研究では、空調給気量を機器の換気量より少なくした場合について機器吹出し

温度のばらつきも考恵するため、水平方向の熱移動を含めた機器周辺温度の解析モ

デルを作成し、実大規模実験によりその妥当性を検証する o さらに、このモデルを

用い、空調給気量へ与える要因を明確にし、その影響を把握する点がこれまでの研

究と異なるところである D
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1.2.4 空調給気の適正な分配方法

二重床および天井をプレナムチャンパに利用した空調気流方式の高効率化を図る

には、空気搬送動力の削減を目指した空調気流分配設計が重要である G ダクトある

いはチャンパを用いた吹出しおよび吸込み気流に関するこれまでの研究についてみ

ると、佐藤[羽、久保ら[明、早川ら [19]、新津ら[川 [28]、戸河里ら [29].[301は換気用ダクトあ

るいは二重床・プレナム天井内の静圧分布、吹出しおよび吸込み風量分布について

研究している。また、クリーンルームの吹出しおよび吸込み気流分布に関して、鈴

木ら [31]、田中ら [32]は、気流解析による検討を行っている D 一方、情報処理室用空調シ

ステムにおいて、空調給気分配の適正化のため原[33]、八乙女[3'+]、柳原[35]は、情報処理

室の床にケーブル用・空調給気用に分離した二重講造の床を設け、ケーブルの敷設

状況が空調給気に影響を与えない方式を提案している O

これらの研究成果を用いれば、チャンパの寸法、通気抵抗、関口面積や風量など

の条件を与えることで、チャンパの吹出しおよび吸込み風量分布、チャンパの圧力

損失を求めることができる o しかし、逆に目標とする風量分布を得るために必要な

関口面積やチャンバの圧力損失を求めるのは簡便とはいえない。また、吹出しおよ

び吸込み風量分布やチャンパの性能を決定する各パラメータが空調システムのエネ

ルギー消費に及ぼす影響を直接的に評価することが困難である o

本研究では、二重床吹出し-天井吸込み気流方式を対象に、吹出しおよび吸込み

風量分布を決定するパラメータの把握とその影響について検討し、目標とする風量

分布の設計が簡便にできる手法の開発を主眼としている D

1.2.5 エネルギー消費量の評価方法

情報処理室用空調に関し、これまで多くの実測調査が行われ、一般オフィスと比

較しエネルギー消費量が多いことが指摘されている [1J. [-l]. [36ト14210 山本[刊は 90カ所の情

報処理室用空調に関し調査を行い、機器の冷却温度差が小さなこと、また、エネル

ギー消費係数(空調用エネルギー消費量/電子計算機の消費電力量)の値が 1以上

となる場合が約半数程度となることを示している G これに対し、空調システムの

効率化の取経として、冷凍サイクルの制御に関する研究[叫[叫が行われ、大きな成果

を得ている o しかし、冷却温度差が小さな機器の冷却には空調給気量を大きくする

必要があり、空調用エネルギー消費に占める空気搬送エネルギー消費の増加が問題

とされている D したがって、エネルギー消費の評価に際し、空調機の空気搬送エネ
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ルギー消費を考慮することが重要である D

一方、情報処理室は静電気による機器誤動作の防止、紙や磁気テープ、ディスク

などの記録媒体の適正な動作を保証するため、加湿設備で調湿されることが多い O

空調給気温度が低くなると空調機で除湿が行われ、加湿負荷の増加と空調楼の顕熱

;冷令去却p能力{低民下に{伴半う空調効率の低下が問題点として指摘されている[川4幻川7ηl.[問4持叫8剖l

本研究ではエネルギ一消費係数[問4将叫9列lを指標とした評価方j法去を用い、情報処理室用空

調システムのエネルギー消費量の評価を行い、エネルギー消費量に与える要因を分

析し、エネルギー消費量削減のための方法について考察する D

ISDN 
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電

機
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交換機室

クロス1¥"
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写真1.1 電子計算機室の様子 (NTI)

天井

写真1.2 通信機震の様子 (NTT)
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第2輩 実測調査および実験による問題

点、の把握
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2.1 はじめに

電子計算機などを収容する情報処理室用空調に関し、これまでエネルギー消費量

が多く、しかも総合効率(空調の冷却能力/空調の消費電力)が小さいといった問

題点が指摘されている[九本章では、情報処理室用空調の抱える問題点とその原因の

把握を目的に、実際に稼働している情報処理室の実測調査と実大規模実験の結果を

示す。また、実測調査および実大規模実験結果の分析を行い、室内温度分布、エネ

ルギー消費特性を明らかにする D

本章の構成は、以下のとおりである o

2.2では、情報処理室の実測調査を行い、機器吹出し温度、空調機の送風温度差、

室内温度分布、エネルギー消費量の各特性について述べる o 2.3では、情報処理室を

模擬した実大規模実験を行い、空調給気量をパラメータに、室内温度分布、機器吹

出し温度の特性について述べる o2.4では、実測調査および実大規模実験の結果から

情報処理室用空調の問題点の原因分析とこれを解決するための方策について述べる O
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2.2 実測調査による問題点の把握

2.2.1 実演j対象建物および空調システムの概要

大型の電子計算機を収容している 2つの情報処理室を対象に実測調査を行った[日l

m，I5310 表2.1に実測対象建物および空調システムの概要、図2.1、図 2.2に実測した

情報処理室の平面図を示す。実測対象建物は電子計算機センタ用建物として建設され

たものであり、実測対象室の上下階にも対象室とほぼ同様の情報処理室が設けられて

いる D 情報処理室には二重床とプレナム天井が設置され、下吹出し形のエアハンドリ

ングユニット (AHU) を用いた二重床吹出し・天井吸込みの空調気流方式が採用さ

れている D 空調機の冷却能力は吹出し温度で制御し、送風機は定風量運転である D

表 2.1 実測対象建物および空調システムの概要

対象建物

所在地

対象室設置階数

対象室面積[m2]

二重床高さ[m]

空調領域幅×奥行き[m]

空調方式申

AHU定格能力[kWI台]

AHU定格風量[m3Jh台]

機器発熱量[kW]

室内発熱密度開1m2]

情報処理機器数[台]

設計用温湿度条件

設計用空調給気温度[OC]

設計外気取入れ風量[m3Jh]

実i11日

Aピノレ Bピノレ

神奈川県横浜市 北海道札幌市

3階 4 P皆

782 411 

0.3 5 0.3 5 

15.9 X4 9.2 15.4X26.7 

中央ゑLj原十AHU>く10台中央熱源+AHUX8台

8 0 7 2 

25，670 23，100 

3 7 1. 5 2 72.3 

475 662 

141 135 

2 5 rC]、5 0 [%RH] 2 5 rC]、5 0 [%RH] 

1 8 1 8 

日6年 11月7-8日 日7年9月4-7日

申中央熱源は)'-;);ゃ冷凍機、空調機はエアハンドI}ンゲユニットAHU
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.測定位置を示す

。。N
ト

ー箆ーー

Aビルの平面図および温度測定点図2.1

{
)
(
)
刊
ト

Bビルの平面図および温度測定点
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2.2.2 測定項目と測定方法

表 2.2 に測定項目と測定方法を示す。実i~Uでは顕熱だけを考慮して評価することと

し、情報処理機器と照明の消費電力量が空調負荷になると考えた。外壁・内壁および

床スラブを通しての熱移動、外気負荷も考慮すべきであるが、情報処理機器の消費電

力と比較し小さなことが予想できたため測定項自から除外した。機器の発熱量および

空調機 (AHU)の消費電力は各機器の電流催、電圧および力率の積で求めた。室内

温度の測定は、床面から 500、1000、1500、2000[mm]の位置および二重床内の床スラ

ブ面から 175[mm]の位置にT型熱電対を固定した棒を立て、移動させながら実施した

(函 2.3) 0 Aピルでは 176箇所、 Bピルでは 108箆所(国2.1、図2.2参照)の測定

に 1~1. 5 時間の時間を要したD この問、機器の発熱変動は少なく同時刻の測定結果

と大きく変わらないことを確認したD情報処理機器は二重床から直接冷却空気を吸い

込むタイプが主のため、機器の冷却用空気温度は機器の設置されている近傍の二重床

内温度とした。

表2.2

涜V定要E

情報処理機器の消費電力[kW]

空調機の消費電力[kW]

熱源等の消費電力[kW]

照明の消費電力[kW]

室内温度分布rC]

空調機の送風温度[OC]

、空調機の吸込み温度[OC]

機器吹出し温度rC

機器吸込み温度[OC]

測定項自と測定方法

測定方法

クランプメータで計測し算出

送風機の電流計の値から算出

ターボ冷凍機、冷却搭および冷水ポンプなどを

総合効率で推定*

灯数から算出

機器問通路を T型熱電対で計測

T型熱電対で計測

T型熱電対で計ilij

T型熱電対で計測

T型熱電対で計測

主主主主笠豆血血一一一」情報処理機器の発塾塾竺室床面積で除算

*熱源等消費電力=(室内熱負荷+空調機消費電力)/熱源等の総合効率(3，5)

17 



〈
空調換気過度θ1 萄""盟 命

u機器吹出し温度81m

空調機 機器

..  E認111

?
 
?
 
機器吹出し温度θ1m

床上+2000

言十j制

棒
床上+1500

器機

床上+1000

マーキングの場所に随時

移動して計測

重床

データ収集装置

隠 2.3 温度の測定方法
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2.2.3 実測結果と考察

(a)機器吹出し温度差

情報処理機器の吹出し温度と空調給気温度の差を機器吹出し温度差((J 1m“ (J 0)と

定義し、図 2.4にその頻度分布を示す。 Aピル 141台、 Bピル 135台の測定結果を算

術平均した値はそれぞれ 6.2rC]、6.0[OC]、標準偏差はそれぞれ 2.5CC]、3.0[OC]とな

った。この結果、機器吹出し温度差のばらつきは大きく、また機器吹出し温度差の

小さな機器が多数あることがわかった。

0.3-

0.2-

r蜘働「

'-'0.1_ 
->;-i-

ムコ
ー「

0.0 

0.3-

n=141 

最大1O.5[OC]

最小1.7rC] 

平均6.2[OC]

標準備差2.5[oC] 

n =135 

最大18.0[OC]

最小O.7[oC] 

Aピル

Bピル

0.2一平均6.0rC]

標準偏差3.0[OC]

一二J0.1 -
ーベ

コ 7 

機器吹出し温度差(()1m -() 0) 

9 

図2.4. 情報処理機器の吹出し温度差
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( b)室内温度分布

園2.5に二重床から高さ 1500[mm]の室内温度の頻度分布を示す。この結果、最大

温度は、 Aピルの場合、 25.1(C]、Bピルが28.2(C]となっており、情報処理室の温

度条件として適切な範囲と考えられる G しかし、平均温度がAピルの場合、 21.1[OC]、

Bピルが24.7[OC]とオフィス等と比較し低くなっている O また、最低温度はAピルが

18.3(C]、Bピルが 21.0(C]と熱負荷の小さな場所では、室温が二重床内温度と同程

度まで低下しており、室内作業者にとって温度の低すぎる環境といえる D これは、

空調給気の分配が発熱量に対応、して行われていないことが原因と考えられる D

「由回目白1

0.4 

n =176 
最大25.1rC]

0.3 最小18.3CC]

平均21.1CC]
標準偏差1.5[oC] 

0.2 

主0.1
-'-¥ 

0 

0.4 

Aピル

n =108 Bピjレ
最大28.2[CC]

0.3_ 最小21.0[OC]

0.2 

マiァ0.1
ムJ
-ぺ

。

平均24.7[OC]

標準偏差1.5[OC]

18 26 

温度の階級 [OCJ

回 2.5 室内温度(高さ 1500[mm])

20 

29 



( c )空調機の送風温度差

各空調機における送風温度差の算術平均を求め、図 2.6に示す。この結果、 Aピル

では 3.1rC]、Bピルでは 4.2rC]であったD 情報処理機器の機器吹出し温度差と比較

して空調機の送風温度差が小さいのは、分電盤や端末機器など発熱量の少ない機器

に対し、二重床のケーブル用関口が必要以上に開いていること、また、二重床の関

口から吹出される空調給気量が機器の発熱量に対応していないことが原因と考えら

れる G オフィス空調の場合、空調機の送風温度差は 8~ lOrC]程度になるのに対し、

今回実測を行った情報処理室用空調の送風温度差は著しく小さくなっていることが

わかる G

「「
J
V

4.2 
r--ーーーー・

4-

q叫
内

/

」

[υ
。
}
州
刑
制
柏
崎
…
麗
矧

3.1 
一

O 
Aピjレ Bビル

建物名

図2.6 送風温度差(平均値)の実測結果
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(d)排熱効率

発熱する機器が設置された室内の冷却に関し、村上・加藤・田中ら[2¥J.[22Jが用いて

いる、排熱効率あるいは換気効率(VentilationEfficiency)は、冷却に要する空調給気量

の評価に有効である D ここでは、排熱効率グ vを機器冷却温度差((J1m四 β。)に対する

送風温度差((J1-(J 0)のよヒで、定義し、空調気流方式の評価を行う D 排熱効率グ vは0;;五

グv 話lの範囲を取り、空調給気が機器の冷却を無駄なく行うほど、大きな{賓となる D

e， -e~ 
ηγ= ーι-~ (2.1) 
も。1m θ。
実測した機器吹出し温度差の平均値と送風溢度差から求めた排熱効率ク vを毘 2.7

に示す。この結果、 Aピルの方がBピルと比較しク vの値が小さくなっている D これ

は、機器冷却温度差は双方とも同程度であるのに対し、送風温度差は A ピルの方が

小さくなっており、機器の冷却により多くの空調給気量を要していることを示して

いる G

0.8 -

七0.6-
r 
お静
寂
語10.4一
平~

0.2 -

O 

0.7 

0.5 

Aビル 8ビル

建物名

隠 2.7 排熱効率の実測結果
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( e )エネルギー消費量

表2.3に各機器の消費電力を示すG この結果、情報処理機器の消費電力はかなり

く、平均発熱密度は 450-700[W/m2]となっている D

国 2.8に各ピルの空調負荷、空調設備の消費電力および空調システムの総合効率

(機器等の消費電力/空調機の消費電力)を示す。なお、空調設備(空調機十熱源

等)の消費電力は、ターボ冷凍機、冷却塔および冷水ポンプなどの補機類を含めた

熱源システムの総合効率(空調機の冷却能力/熱源機器等の消費電力)を 3.5と仮定

して算出したものである D この結果、空調設備の総合効率はAピルで1.3、Bピルで

1.6と小さく効率が良いとはいえない。また、空調設備用電力のうち約40%が空調機

の送風機で消費されている o 送風機での消費電力は熱源負荷にもなることから、空

調機の送風温度差が小さなことが、空調設備の総合効率を低下させる要因といえよ

つ。

表 2.3 エネルギー消費量の実測結果

項 E Aどノル Bどノレ

①機器の消費電力 [kW] 371.5 272.3 

②照明の消費電力 [kW] 19.0 13.1 

③熱源の消費電力 [kW] 154.4 102.1 

④空調機の消費電力 [kW] 150.0 73.1 

①+②機器等の消費電力 [kW] 390.5 285.4 

③十④空調機の消費電力 [kW] 304.4 175.2 

総合効率(①+②)/(③十③)[噂i 1.3 1.6 
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図2.8 エネルギー消費量の内訳
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2.3 実験による問題点の把握[叫 [561~[571 ， [611~[621 

2.3.1 実験設備の概要

図2.9に実験設備の概要を示す。温度が制御できる人工気候室内部に情報処理室を

模擬した床面覆9200[mm]X 3600[mm]、天井高さ 2400[mm]の試験室を設置した。試験

室は二重床およびプレナム天井を有しており、二重床吹出し・天井吸込みの空調気流

方式が実施できる D 二重床内には、送風機を用い温度制御された人工気候室の空気を

送風した。風量はダクト内に設置した差圧式の風景計を用い計測し、その値を空調給

気量とした。試験室内に 20台の強制空冷装置を模擬した機器を設置したc模擬機器

には容量が調整できる電気ヒータ O~5 ，OOO[W] とファンユニット O.389[rrf!s] を設けた。

模擬機器下部の二重床には関口面積が調整できる機構を設け、二重床内からの空調給

気量を調整した。

表2.4に測定項目および測定方法を示すD 実験は人工気候室の室内温度、機器下部

の関口面積および模擬機器の換気量を一定に保ち、模擬機器の発熱量、空調給気量を

実験パラメータとし、試験室内の温度がほぼ一定となった時点で各部の温度を計測し

た。なお、機器下部の関口面積は二重床内の圧力分布のばらつきから、機器毎に空調

給気量の差が出ないよう配意したD 試験室は厚さ 50[mm]の断熱パネルで構成し、

体を通しての熱移動が小さくなるよう配慮した。試験室の熱損失係数は、各実験の定

常状態における熱平衡式から求めた結果26.5[W;"C]であった。

表 2.4 測定項目および測定方法

室内温度 |冨さ100.500.12∞1帆 21∞ | 
23 OO[ mm]，計108点

二重床内温度 |二重床内中央の高さ225[mm]， ~.十 18点
天井内温度 i夫井内の品さ500[mm]，計18点
機器の空調給気 [各機器の下部，計20点
機器再謂環温度|各2点，計40点

機器冷却空気活関各2点g計40点

機器吹出し温度 j各2，S;:，計40点

空調給気量 !差圧式風速計

空調給気i高度 |給気ダクト内，1点

型間違気温度 I i霊気ダクト内，1点
常温度はT型熱電対
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図2.9 実験室の概要

写真 2.1 実験室内部の様子
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2.3.2 実験パターン

実験は表2.5，図 2.10に示すように各機器を均一発熱にした場合と不均一発熱にし

た場合の双方について実施した。機器換気量九に対する空調給気量 Vの比を換気流

量比 Kmとし、これをパラメータとしたD なお、各機器への空調給気は、各機器下部

に設けた嵐量調整機構の関口面積を一定に保った状態で、行った。また、不均一発熱の

場合、相対面する機器の発熱量は等しくなるよう設定した。

O室温測定点
。。
<.D-

。。

'" 
γーンNo.10 9 8 7 6 5 4 3 2 。叱 O O O O O 
Ag s C D E F 
'" 
。。tZL 

。。
J 

1600 16∞ 16∞ 1600 1600 

[mm] 

機器発熱量[kW] 均一発熱

4 

2 

O 
ゾーンNO.l0 9 8 ア 6 5 4 3 2 

位置

機器発熱量[kW]
不均一発熱

4 

2 

O 
ソーンNO.l0 9 8 ア 6 5 4 3 2 

位置

図2.10 試験室内の状況
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表 2.5 実験パ女ーン

実 寄食 機器発熱量機器換気量空調給気量 換気流量比 空調給気 空調還気 送風温度

パターン [W] [ni/s] [ni/s] κm[ -] 温度[Oc]混度[Oc]差[Oc]

①司1 36，000 0.256 2.32 0.45 30.9 43.2 12.3 
①聞2 均一 x20[台] 3.98 0.78 33.8 42.4 8.6 

①-3 発熱 5.19 1.01 37.6 44.2 6.6 

①-4 6.46 1.26 37.6 42.9 5.3 
①幽5 8.46 1.65 34.4 38.4 4.1 

①時6 12.31 2.40 31.7 34.5 2.8 

②-1 39，000 0.256 2.58 0.50 30.0 42.6 12.7 

②-2 不均一 x20[台] 3.86 0.75 35.3 43.8 8.5 

②ー3 発熱 5.00 0.98 35.4 42.0 6.6 

②四4 7.11 1.39 32.8 37.4 4.6 

②-5 8.92 1.74 30.9 34.6 3.7 

②制6 11.80 2.30 32.1 34.9 2.8 

2.3.3 実験結果と考察

(a)機器吹出額制分布

測定した各機器の吹出し温度を次式で無次元化し温度差比に変換した機器吹出し

温度差比 m1mを図 2.11、図 2.12に示す。
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この結果、均一発熱の場合、換気流量比 /c mの増加に伴い m
1m
のばらつきはしだい

に増加傾向を示すが、全ての m1mは概ね一様といえる O 一方、不均一発熱の場合、

/c mの増加に伴い m
1m
のばらつきは顕著となる o m

1m
の値は均一発熱、不均一発熱双

方とも /c mの増加に伴い増加傾向を示す。これは、 /C mの増加に伴い送風温度差が小

さくなったためと考えられる D

次に、換気流量比 /c mと平均機器吹出し温度差比可7およびその標準偏差の関係を

図2.13に示す。この図から、平均機器吹出し温度差比高;は均一発熱、不均一発熱の

双方とも、ほぼ同一の値となり、 /cm<1の領域では概ね不:=1.2~1.3となり、空調

還気温度に近い。一方、 /c m> 1の領域では、 /c mの増加に伴い増大の傾向を示す。こ

れは、 /c mの増加に伴い平均機器吹出し温度は空調還気温度より高くなることを意味

している D 標準備差グ 1mは、均一発熱の方が不均一発熱の場合よりも極端に小さい

が、双方とも /c mの増加に伴い増大の傾向を示している D
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この図から、機器の均一発熱と不均一発熱の場合を比較すると、均一発熱では水平

方向よりも垂直方向の温度差比のばらつきが大きくなっている o一方、不均一発熱で

は発熱量の大きな機器が設置されている領域は温度差比が高く、垂直方向より水平方

向の温度差比のばらつきが大きく生じている D これは、不均一発熱の場合、機器吹出

し温度のばらつきが、室内温度に影響し水平方向の分布を生じさせていると考えられ

るむまた、水平方向の温度差比のばらつきは下部より上部で大きく、この傾向は換気

流量よヒ K mの増加に伴い顕著になっている D これは、室内の水平方向の熱移動により、

機器吹出し温度のばらつきが室内の下部では減少するためと考えられる G
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次に、通路中央における、室内温度差比 m
roorη
の垂直分布を図 2.16、図 2.17に示す。

この図から、均一発熱の場合、垂直方向の室内温度差比 mrocmのばらつきは不均一発

熱と比較し小さくなっている G また、換気流量比 IC mの増加に伴い、 mrocmの値なら

びに、垂直方向の mr叩 ηのばらつきは増大の傾向を示す。不均一発熱の場合、 F点で

mrocmのばらつきが見られるが、他の測定位置ではばらつきは少ない。一方、不均一

発熱の場合、 ICmの増加に伴い、垂直方向の mrocmのばらつきは顕著となっている D

これは、機器吹出し温度のばらつきが室温分布に影響しているものと考えられる。

図2.18、に換気流量比 ICmと室内温度差比 mrocmの平均・標準偏差の関係を示す。

この図から、平均室内温度差上ヒにニ:は均一発熱、不均一発熱の双方とも、ほぼ開ー

の値となり、 ICm<1の領域では概ね石二;=1~1.1となる o一方、 ICm>1の領域では r

mの増加に伴い増大の傾向を示す。これは、 IC mの増加に伴い平均室内温度は空調還

気温度より高くなることを意味している D 標準偏差 σroomは均一発熱の方が不均一発

熱の場合よりも小さいが、双方とも ICmの増加に伴い増大の傾向を示している D

( c )排熱効率

測定した各機器吹出し温度の平均値および送風温度差から(2.1)式で定義した排熱

効率ク vを求め図 2.19に示す。この結果、排熱効率グ vは均一発熱および不均一発熱

の双方においでほぼ向ーの値となり、換気流量比 ICmの増加に伴い減少傾向となる口

ヂ vが減少するのは、 IC mの増加に伴い二重床から供給された空調給気が機器の冷却

に寄与しないまま空説還気になる風景が増大したためと考えられる D
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2.4 まとめ

実測調査および実大規模実験の結果から情報処理室用空調の問題点の原因分析と、

これを解決するための方策について述べる D

(a)実JI.lJ調査

1 )情報処理機器の機器冷却温度差はばらつきが大きしその平均値は約 6CC]程度

であった。機器換気量と向程度の空調給気量を供給するこれまでの空調気流方式

では、機器毎に空調給気量が正確に分配できたとしても、空調機の送風温度差は

機器冷却温度差より大きくすることはできないと考えられるD

2 )室内温度の最大値は情報処理室の温度条件として適切な範囲といえる D しかし、

平均値、最小値は、室内作業者にとって低すぎる混度となっている D これは、空

調給気の分配が発熱量に対応していないこと、また、不要な関口や二重床からの

空調給気のリークが原国と考えられる D このように、室内で過冷却される部分が

生じることが排熱効率の低下および空調効率低下の要因の 1つといえる。

3 )空調機の送風温度差は 3~4[OC]程度であり、オフィス空調と比較し小さいとい

える D このため、情報処理室用空調は排熱効率が小さく送風機容量およびその動

力が大きくなっていると考えられる o

4 )エネルギー消費量の実測結果から、オフィス空調と比較し空調効率が低い空調

システムといえる D これは空調用エネルギー消費量に占める空気搬送エネルギー

消費量の割合が大きなことが原因と考えられる口空調用送風機での消費電力は空

調負荷にもなることから、空調給気量の大きなことが、より一層、空調効率を低

下させているものといえる D

( b)実大規模実験

1 )機器が不均一発熱した場合、室内温度および機器吹出し温度は水平方向にばら

つきが生ずる O この傾向は、換気流量比 Kmの増加に伴い顕著となる D これは、

機器吹出し温度のばらつきが室内温度分布に影響を与えているものと考えられ

るD

2 )室内温度および機器吹出し温度の平均値は換気流量比 K mの増加に伴い空調還気

温度より高くなる D これは、換気流量比 K mの増加に伴い二重床から供給された
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空調給気が機器の冷却に寄与せず空調還気になる割合が増大するためと考えら

れる D

3 )機器換気量より空調給気量を低下させ、機器の冷却空気として機器周辺の空気

を機器下部から吸込ませた場合、換気流量比 K mを小さくすることにより室内温

度および機器吹出し温度はばらつきが小さくなり、また、その平均値は空調還気

温度に近づく o これは、 K mの減少に伴い室内空気の再循環量が増大するため、

垂直および水平方向の熱移動が促進されるためと考えられる D

4 )排熱効率は均一発熱および不均一発熱の双方においでほぼ向ーの催で、換気流

量比 K mの増加に伴い減少傾向となる D グ γが減少するのは、 K mの増加に伴い

二重床から供給された空調給気が機器の冷却に寄与しないまま空調還気になる

ためと考えられる O

(c)問題解決の方策

以上の実i邸調査および実大規模実験の結果から、情報処理室用空調の効率が低いの

は排熱効率が悪く送風温度差が小さくなるため、空調給気量が大きくなることが直接

の原因と考えられる。空調給気量を削減することにより送風機容量およびその動力は

減少するが、単に空調給気量を減少しただけでは、空調機から離れた場所での空調給

気量が不足し、機器換気量および機器吸込み温度を維持することができなくなる(図

2.20) 0 

このような開題の解決に当たり、各機器の冷却用温度条件を満たしながら空調給気

量を削減するためには、各機器の発熱量に対応して空調給気量を供給し、機器換気量

より不足する場合には機器周辺の空気を吸込む気流方式が有効と考えられる Oこの気

流方式とした場合、換気流量よと K mの減少に伴い平均機器吹出し温度および平均室内

温度は空調還気温度と同程度となり、平均機器吹出し温度および平均室内温度の条件

を満たしながら空調機の送風温度差を拡大することが可能になると考えられる o

本空調気流方式を適切に設計し運用するには各部の温度、 空調給気量を決定する

要因を明確にし、その影響を把握することが重要である D 次章以降、 これらの課題

について検討を進める D

39 



現状:空調給気量>機器換気量 空調給気量く機器換気量

現状:空調給気量>機器換気量
空調給気量<機器換気量:

空調給気量が不足闘機器冷却用空気温度条

件の確保が霞難、室温分布のばらつき増大

図2.20 現状の問題点、の概要
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第3章 空調給気量の少ない空調気流方

式
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3.1 はじめに

第2章には、実測調査および実大規模実験から、強制空冷機器を収容した情報処

理室用空調の問題点を把握し改善方法を示した。本章では、高効率な空調機流方式

の適切な設計および運用を円滑に行うことを目的として、機器を取り巻く各部の温

度および空調給気量を決定する要因を明確にするため、空調気流方式の解析モデル

を作成し、実大規模実験により、その妥当性を検証する D また、解析モデルを構成

する各パラメータの特性をも明らかにする o

本章の構成は以下のとおりである D

3.2では、高効率な空調気流方式と考えられる室内空気再循環気流方式の原理につ

いて概要を示すD また、本空調気流方式を運用する場合の制御方式について述べる D

3.3では、空調気流方式のマクロな温度解析モデルを作成する口また、各機器からの

吹出し温度にばらつきがある場合も扱えるよう、室内での水平方向の熱移動を考蔵

したモデルについて述べる o3.4では、小規模な実大規模実験を行い、空調気流方式

の解析モデルの妥当性を検証する白また、モデルを構成する各パラメータの特性に

ついても考察する o 3.5では、大規模な実大規模実験を行い、水平方向の熱移動を考

したモデルの妥当性を検証する O また、モデルを構成する各パラメータの特性に

ついても考察する o3.6では、空調給気量を決定する要因を明らかにし、その影響を

評価する o3.7では、解析モデルを用いた検討結果からス室内空気再循環気流方式の

特性についてまとめる D
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3.2 気流方式の評価項呂

3.2.1 空調気流方式の概要

(a)室内空気再循環気流方式の原理

現状把握から得た問題点とその解決方法を図 3.1に示す例を用いて説明する[叩lmlD

現状の空調気流方式の場合、機器換気量に対応して空調給気を供給しているため、

機器発熱量が小さく、機器冷却温度差が小さな機器の吹出し温度は低くなり、逆に

機器発熱量が大きく、機器冷却温度差が大きな機器の吹出し温度は高くなる o した

がって、このような機器の周辺室温は機器吹出し温度の影響を受け、ぱらつきが大

きくなる O 空調システムの運用は、温度の高い部分を所定の温度条件以下になるよ

う空諦機の能力を制御するため、室内温度の平均値は低くなる D

これに対し、次のような方法を提案する D まず、機器の下部の二重床パネルに風

量調整機構付の給気口を設け、機器の発熱量に対応した空調給気量を供給する O も

し、空調給気量が機器換気量より不足すれば、その分は機器周辺の室内空気を機器

の側面下部から吸込ませる口こうすることにより、空調機の送風温度差は拡大し、

空調給気量は現状の方法より少なくなる D しかも、機器吹出し温度はどの機器も一

様になり、機器周辺の温度分布もばらつきが小さくなる D このため、機器の冷却用

温度条件を満たしながら室内温度の平均値も適正な範囲に維持することが可能とな

る司以上の空調気流方式を室内空気再循環気流方式と呼ぶ。

( b)制御方法

この空調気流方式では、機器吹出し温度を制御対象として風量調整機構を操作す

る吹出し温度制御方式と、機器冷却空気温度を制御対象にする機器冷却空気温度制

御方式の二通りが考えられる O 前者の場合、まず¥機器発熱 によらず機器吹出し

温度を一定に決める o 機器吹出し温度を設定室温とすれば、再循環空気もこれに近

いことが予想される D 機器冷却空気温度は各機器の発熱量に依存せず機器冷却温度

差が大きな機器に対しては低く、小さな機器に対しては高くなる G 再循環空気温度

はわかっているので、空調給気量を機器の発熱量に比例して操作することにより機

器吹出し温度が均一化できて調整作業が容易である o

一方、後者の方式は機器冷却空気温度を機器の要求条件の上限に設定することで、

前者の方式より空調給気量の削減が可能と考えられる O しかし、再循環空気温度は
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室内の熱拡散の影響を受けるため、機器冷却空気温度は単純に決まらない。そのた

め、前者の方式より空調給気量の操作が複雑になる D 適正な制御を行うには機器毎

に機器冷却空気温度を計測し空調給気量を操作する方式が考えられるが、告Ij御機器

のコストおよび保守を考えると、現段階では前者の方式が有利と言える D

以上のことから、本研究では機器吹出し温度制御による室内空気再循環気流方式

のf食言すを中心に行う O

(現状) (室内空気再循環気流方式)

4乏ζ ぷ乏乙 4乏こ
22

0

C 

100% 
コ¢ツ

電算機の配綾風量調整器
用関口 (配線用と空調用関口を共有1

図3.1-1 室内空気再循環気流方式の概要(電子計算機の場合)
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風量

調整器

図3.1.-2 室内空気再循環気流方式の概要(通信機器の場合)

( c )嵐量調整機構付き二重床パネル

情報処理室に設置される機器の発熱量は機器毎に異なることが多い。このため、

情報処理機器の下部に設置した二重床の関口面積を情報処理機器の発熱量や配線

に合わせて容易に調整できる風量調整機構付き二重床パネル(以後、風量調整器と

呼ぶ)を開発した。この風量調整器は写真 3.1および写真 3.2に示す電子計算機用と

通信機器用の2種類とした。

電子計算機用は種々の機器サイズに対応するため、二重床パネルに関口を設けで

はめ‘込むタイプとした。この風量調整器は、新設の電子計算機ばかりでなく、電子

計算機の更改時や発熱量・配線量の変化に合わせて、二重床の関口面積を再調整で

きるので、二重床の再利用と工事の簡略化が期待できる G

一方、通信機器用は、配線を貫通する部分と風量調整の部分を分割し、機器の下

部に設置できる構造とした。これは、機器のフレームが規格化されているため、配

線領域、風景調整領域が機器毎に変わらないためである o
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写真 3.1 電子計算機用風量調整器
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スライド式

パネル式

写真 3.2 通信機器用嵐量調整器
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写真3.3 風景調整器の配置状況(零子計算機室)

3.2.2 機器冷却期温度条件

機器の冷却方式には図 3.2に示すタイプがあり、二重床内の空調給気溢度あるいは

機器周辺の室内温度を機器冷却用溢度条件として規定されることが多い。機器の適正

な運用には、この機器冷却用温度条件を要求される範囲に維持することが求められる D

大規模な情報処理室の場合、冷却方式の異なる機器が同一室内に設置されることがあ

り、また、機器冷却温度差(()lm-(} Om)は、ぱらつきが大きくなることが多い。これま

で、情報処理室用の空調設計では、隣接する機器の吹出し温度の影響を避けるため、

各機器に対し機器換気量と同等以上の空調給気量を供給する方式が多く見られた。こ

の結果、空調機の送風量およびその動力が大きくなっていたD

室内空気再循環気流方式の場合、機器吹出し温度が均ーになるよう空調給気量の調

整ができれば、室内各部の温度を機器吹出し温度以下とすることができる O このため、

向一窒内に冷却方式や機器冷却温度差の異なる機器が設置された場合、発熱量が大き

な機器ほど機器冷却用空気温度が低くなり機器の適正な冷却が可能となる。

以上のことから、室内空気再循環気流方式では、機器吹出し温度を機器の熱設計

と空調設計の共通設計条件として扱うことにより、機器冷却用温度条件を考慮しな

がら空調給気量の評価ができるものと考えられる。
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強制空冷ファン

強制空冷機器

、¥
空調機
サ

情報処理機器の冷却方式図3.2

空調給気不整会量3.2.3 

連続して設置された機器に対して、機器吹出し温度が均一になるよう、空調給気量

が調整できれば、各機器の吹出しj思度差(81mj-8 0)は、室内の熱移動の有無に関わら

ず一様な値となり、機器の発熱量H町、空調給気量 vjおよび排熱効率グ νから次式が

-Eノ
1
i
 

• 丹
、
】

r''a
冒、‘、、

導かれる O

D，_. ，-DAコヱHm.j
.J C

p 
P 2.. v:ην 

しかし、機器吹出し温度が均ーになるよう、空調給気量を調整できず空調給気不整

合が生じた場合、機器吹出し温度差は機器毎に異なり、もし、室内で

勤がないものと考えるとその{値重は次式で表される D

(3.2) 一
門
川
e

川一

V
j

H

一P
一f
u

nu 
Q
U
 

そこで、室内に水平方向の熱移動がないものとした場合の機器吹出し温度差

空調給気不整合の程度をげ叫幽80)の標準偏差σ1mを空調給気不整合量と定義し、

表す指標とする D
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3.2.4 機器吹出し温度分布

室内で水平方向の熱移動を生ずる場合、機器の吹出し温度は隣接する機器吹出し温

度の影響を受けるため、水平方向の熱移動を考慮しない場合と比較し、その標準備差

は小さくなる G これは、室内での水平方向の熱移動が空調給気不整合により生じた機

器吹出し温度のばらつきを緩和するためである O したがつて、空調給気不整合量グ加
m 

と、室内で水平方向の熱移動がある場合の機器吹出し温度差(似0夙九iυ1m川".j

1mとの比を機器吹出しj温昆度不均一率 ε3と日呼乎びび、、各空調気流方式における水平方向の

熱移動の程度を表す指標とする D 機器吹出し温度不均一率は(0三九三1)の範囲になり、

e 8=0の場合、空調給気不整合が生じても、機器吹出し温度のばらつきが全く生じな

いことを表し、 ε3の値が小さなほど機器吹出し温度のばらつきが小さくなる O

εQご立与!.. ，(0仏豆1)
マ σ…、， (3.3) 

3.2.5 空調給気量

空調用エネルギー消費量の削減には機器冷却用温度条件を満たしながら空調給気

を小さくすることが必要である。機器換気量九に対する空調給気量 Vのよとを換気

流量比 /cmと定義すると次式となり、 K rjf小さなほど空言!献金気量が少なくなる D 機

器発熱量が異なる機器に対し、機器吹出し温度が一様になるよう、各機器への空調給

気量の調整ができれば、どの機器も機器吹出し温度 tJ 1mは同じであるため、 (3.5)式

を用い空調給気量の評価が可能である o

Vコ /(mV;" (3.4) 

/(=~1m -80 
η，，(可-80)

(3.5) 

九
一
ハ
円
。

ご
幽
一
ー
す
山

町一一丸

l
一
刀

ド
一
九た (3.6) 

F 広2jエ(8)川-80m.j) 

しかし、空調給気不整合が生じた場合、機器吹出し温度差(θ1m-θ0)の最大値を百標

以下にするためには、機器吹出し温度不均一率 ε♂が増加するほど、平均機器吹出し
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温度差(に:一θ。)を小さくしなければならない。その結果、換気流量比 IC mの増加を招

く。いま、 (81m一θ0)が正規分布と考えると、 (θ1m一θ0)は(に，-80:t2σ1m)の範函に約 95%含

まれることになる。したがって、 ε♂を用い IC m を求めると、 (3.3)、(3.5)式から次式

となる。

J(... = 81m θ。
ην(81川

(3.7) 

(3.7)式を用いることにより、空調給気不整合によって生じた機器吹出し温度分布

を考慮した空調給気量の評価が可能となると考えられる O
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3.3 空調気流方式の解析モデル

二重床吹出し・天井吸込みの空調気流方式に室内空気再循環気流方式を適用した

場合について、水平方向の熱移動を考慮した集中定数モデルを作成する [61ト[6九換気

流量比 /c mの値に花、じて 2つの気流パターンが想定でき、そのモデルの概要を図 3.3

に示すO 二重床から温度 β 。、風量三 vjの空調給気を行い、室内の機器発熱ヱ Hm.j

と壁体負荷眠、(冷房負荷の場合、正の値)によって最終的に空調還気温度 81に昇

温して天井から空調機へ戻る O ゾーンjの区間において、温度 θ。の空調給気は機器

下部からの風量九J、機器周辺からの風量 14J、機器の冷却に寄与しない無効給気量

九、に分離されると考える D 機器冷却空気温度を β Omjとすると、機器発熱量 Hm.j

により θ1m，jまで昇温し機器から吹出される G 機器からの吹出し風量 Vmjのうち、 K

jは機器設置領域に環流し、機器周辺からの空調給気量 Vf.jと混合する G さらに、隣

接する機器排気温度 81m片 lの影響を受け、機器再循環温度 8a.j、再循環風量 ~.j と

なり機器の側面下部から吸込まれる O 機器下部では ~， j と二重床からの空調給気量

巧Jが混合し、機器冷却空気温度 80mj、機器換気量 Vm，jとなり機器の冷却に用いら

れる O なお、v;.，jは14.j、昨jおよび KJの比率に応じ Oとなる点があり、換気流量比

が/cm=1/クvで気流パターンが変わる O以下に、換気流量比が /cm:;;; 1/グもの場合と、

換気流量比が /c m主1/グvの場合の双方について示す。

Vu 機器
Hm，j 

θOm，j 

Vm，j 

床霊

j+l 4
2
2
 

欄
--a
，.4 

図3.3 熱移動の概要

52 



3.3.1 換気流量比がκmZ51/刀vの場合

換気流量比が /c m芸;1/ク vの場合、情報処理機器周辺の各点において、機器冷却空

気温度 (JOm、機器吹出し温度 (J1m、機器再循環温度 (Ja、空調還気温度 βlを未知数

とした以下の熱平衡式が成り立つ(図 3.4) 0 

H W 

-V 

Vm 

図3.4 K mぶ1/グ vの場合のモデル

Cp P Vm.j (80m・j-81m・j)+Hm.j= 0 

Cp P Va.j(8a.j一θOm.j)+CpPVd.j(80 -80m.)=0 

(3.8) 

(3.9) 

Cp P Vr.j(81m.j -8a.j)+cp P ¥うj(80-8a)+W/8a.j_I-8a)+Wj(8a.j'H-8a.)=0 (3.10) 

Cp P V (80 -81)+エHm.j+H"コO (3.11) 

機器換気量九に対する空調給気量 Vの比を換気流量比例 /C m=V;ハ23、有効な空調給

気量に対する機器下部からの空調給気量 Vdの比を機器下部の風量比 /C d=Vd/(Vd+~.) 

と定義するD また、空調気流方式の排熱効率ヂ vを次式とするc

コ3



一方、各部の流量を機器換気量九を基準に表すと次式となる D

V=Vd+'う+冗
ICIjzIC1.j+lう，l+¥j

九j= (1-1(d.j 1(m.jηv) v'".j 
14.j==kd・j1(m・j町川η、

九三(1-1( d.j ) 1(m.j九jην

Vr •j = (1-1(m.jην)九l

九=(1ーηv)1(m.j九j

(3.12) 

(3.13) 

(3.8)-(3.11)式からなる連立方程式と(3.13)式を用い、各点の温度と機器下部の風量比

/C dJとの関係を求めると以下となる o

1 )機器冷却空気温度差

Hm.j(l-1(m川+叫(8a.j-l 十 8a •j十 l -280) 
8
0m
.
j 
-8
0 
=¥ノ

2~久
CpP v，，，・lKnt・1η￥+7ア一一 J ¥ 

2 )機器吹出し温震差

H 
O 白ーθ= 8A 十一~ー'"'0 - '"'Om.; 
J J Cpp lit・j

3 )機器再循環温度差

'い-1(d.j1( m.jηv) 

Hmj(l-kmj札)十町(8a.j-l + 8a.j+l -280) 
8.， -8ハ=
川 CpP v，，，.j 1(川jηv(l-1(d・j1(m.j T]r) + 2 'wj 

4 )送風温度差

すHーー +H，8
1 
_ 8A Ill.j 

・ CpPV 
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(3.14 ) 

(3.15) 

(3.16) 

(3.17) 



5 )機器下部の風景比

KJ=(18Om，j一θ。1_1
d1 
10dl-Oojkm，j 

KÅ=(1_~-801 1 ， = 11-一一 |一一-
u 

~ 8a，j -80 ) Km，/17， 

(3.18) 

もし、各機器の発熱量Hm，j、機器換気量九J、空調給気量九J，ICJ、などが全て向

ーで、水平方向の熱移動がないものと考えると Wjd となり、 (3.14)~(3.18)式は次式

となる D

1)機器冷却空気温度差

Hm(l-Kmην) 8A_ -θ= 
V/IIυ

CpP vmKm ην 

2 )機器吹出し温度差

H 
8，一ー -8A=一一一」ニヰ山 Jυ

CpPv'川 K".Tlv

3 )機器再循環温度差

H3(l-kmηγ) 
8. -8A = uυ

CpP VmKmην(1-KdKmην) 

4 )送風温度差

エHmi+HOτ4θハ =Il・j
轟

CpPV 

5 )、機器下部の風量比

K J = ( 1-
80m -80 )_1 
一一一一-u 

~ 8 a -80 ) K "J7， 

(3.19) 

(3.20) 

(3.21) 

(3.22) 

(3.23) 

さらに、各部の温度を機器冷却空気温度差♂伽幽♂。、機器吹出し温度差♂
1m“θ。、

機器再循環温度差()a-() 0を空調機の送風温度差()1-()。で除して温度差比で無次元

化すると次式で表される O

)) 



1 )機器冷却空気温度差比

θOm - 80 1一Kl1lηγ
mn_.. 一一一一一=一一一一一一一
U川 8

1
-8。 ην (3.24) 

2 )機器吹出し漁度差比

機器吹出し温度差比は排熱効率グ vの逆数となる D

8.._. -8" 1 
112.._ =ー一一一一一幡工一一一川。1-8。 ην (3.25) 

3 )機器再循環温度差比

m zoa-002Hm(l-KnJ1v) 
一。1-80 Hm +ην(l-KJKm爪) (3.26) 

3.3.2 換気流量比がκm主1/ガ vの場合

換気流量比が IC m主1/ク vの場合も同様に、情報処理機器周辺の各点において、機

器冷却空気温度 8Om、機器吹出し温度 81m、機器再循環温度 βz、空調還気温度 8 1

を未知数とした以下の熱平衡式が成り立つ(図 3.5)D

H W 

V U 
h
G
E
 

図3.5K 
m主1/グ vの場合のモデル
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Cp P ¥うしj(80m，j -81m)+H"，・j=O (3.27) 

。Om.j-80 = 0 (3.28) 

8a・j-80 = 0 (3.29) 

cppV(80-81)+エH"，・j+HuコO (3.30) 

機器換気量九に対する空調給気量 Vのよヒを換気流量比 ICm=V;パ43は同じとなるが、

機器換気量 Vmと同量の空調給気量九が機器下部から供給されることとなる Gこの時、

各部の流量を機器換気量 V
m
を基準に表すと次式となる。

V=Vd+¥う十九

lGLj z lGj 

Va，j = 0 

14.j==kd，j kmjl〈川η、

lうj=O

Vr，j = 0 

v.，・jコ(1-ην)7( m，j凡j

(3，31 ) 

(3.27)-(3.30)の連立方程式と(3.31)式の条件を用い、各点の温度と機器下部の風量比

K ωとの関係を求めると以下となる D

1 )機器冷却空気温度差

。O肌 j-80 = 0 
2 )機器吹出し温度差

H 
8，_. ， -8" = 8" 十比一
山 J uu~cpPR11j 

3 )機器再循環温度差

8Q，j -θ。=0

4)送風温度差

エHm;+Hw θ， -8"ご n!.J

・ cppV 

(3.32) 

(3，33) 

(3.34) 

(3.35) 
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5 )機器下部の風量比

[唱。0"，，;-8o 1 1 
1(J コ 11----'---一一一-
U，j ¥ 8 a.j -80 ) 1("'，j 

(3.36) 
(唱。0"，.;-8o 1 1 

1(J=11一一一二 1=コロー-
u ¥ 8a.j -80 )九/1v

もし、各機器の発熱量Hm.j、機器換気量 Vm.j、空調給気量 14j，14J、などが全て同

一で、水平方向の熱移動がないものと考えると wlzO となり、 (3.32)~(3.36)式は次式

となる O

1 )機器冷却空気温度差

。
Om-80 = 0 

2 )機器吹出し温度差

8，... -8"コ
Hm

山

cppiぐ71

3 )機器再循環温度差

8a -80コO

4 )送風温度差

エH，〓;+H"8， -8ハコ FIl・"

cpp V 

5 )機器下部の風量比

K、d= 1 

(3.37) 

(3.38) 

(3.39) 

(3.40) 

(3.41) 

この持、排熱効率グ
V
は(3.12)式に(3.38)、(3.40)式を代入することにより、次式と

なる D

ηuーエ
H"，.j+H" 
一勘九

IエH"'.j

ηUコ土， ただし、 H尺"<<エH札n川:1("， 71 t 

(3.42) 

(3.43) 
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さらに、各部の温度を機器冷却空気混度差θOm θ。、機器吹出しj昆度差 θ1m θ。、

機器再循環温度差 drd。を空調機の送風温度差θ1-(J。で除して温度差比で無次元

化すると次式で表される D

1)機器冷却空気温度差比

θハ -8n
17Z0m ==万:τ37U (3.44) 

2 )機器吹出し温度差比

J
町一

ρ町
イ

m

Q
町一

ο円

1
一
竹
山

m
 (3.45) 

3 )機器再循環温度差北

。-θハ a

nL =ー」一一一ニーコU
81 -80 

(3.46) 

( c )各パラメータの特性

以上のモデルを想定すると、外壁負荷が無視できる場合、排熱効率ク ρ 機器冷却

空気温度差比mOm、機器吹出し温度差比 m附機器再循環温度差比maは、図 3.6に示

す傾向となる D 縦軸の Oは空調給気温度θ。を示し、また、縦斡の lは空調還気温度

θlを示している D まず、この図から、機器吹出し温度差 m
lmと排熱効率ヂもは逆数

の関係にあり、機器吹出し温度差 m1mは、換気流量比が K mくずもの領域で m1m=1/クも

となり、換気流量よヒが K m>グvの領域で m1mご K mとなることがわかる O

一方、機器冷却空気温度 mOmは、換気流量比 f( mの増加に伴い直線的に低下し、

K m註グ vで mOm=Oとなるむ

機器再循環温度差比 maは、機器下部の風量比 K dの値により傾向が変わる g 図3.7

に機器下部の風量比 f( dを変化させた場合の機器再循環温度差比 maを示すcこの図か

ら、機器下部の風量比が f( d=Oの場合、 ma= mOmとなるが、 K dの増加に伴い、 mj 

は換気流量上ヒ K mの増加に伴い、低下の傾向が緩慢となる o K d=lの場合、換気流量

比が K m<グレの領域で、機器再循環温度差比は ma=1/グvとなり、 Km与さ夕、の領域で

maご Oになる D しかし、実際の現象ではこの様に明確な変化はないものと考えられる D
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2 機器吹き出し温度差比
温度差上ヒト]

信一乱調
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万V

m 
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牢
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図3.6 換気流量比と各パラメータの関係
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図3.7 換気流量比と再循環温度差比の関係
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小規模実験による検証3.4 

室内空気再循環気流方式における各部の温度の解析モデルを検証するため、実大

規模の 2台の模擬機器を用い小規模な実験を行った結果について述べる[知115710

実験設備の概要

図3.8に実験設備の概要を示す。温度が制御できる人工気候室内部に情報処理室を

模擬した床面積 2400[rnm]X 2400[rnm]、高さ 2400[rnm]の試験室を設置した。試験室

は二重床およびプレナム天井を有しており、二重床吹出し・天井吸込みの空調気流

3.4.1 

方式が実施できる o 二重床内には、送風機を用い温度制御された人工気候室の空気

を送風したG 風量はベルマウス式流量計を用いて計測し、その値を空調給気量とし

た。試験室内に2台の情報処理機器を模擬した機器を設置しt.:.o 模擬機器には

調整できる電気ヒータ O~2[kW] とファンユニット 800~2000[m3/h]を設けた。模擬機

器下部の二重床には関口面積が調整できる機構を設け、二重床内からの空調給気量

を調整したD

表3.1に測定項目および測定方法を示す。実験は人工気候室の室温および模擬機器

の換気量を一定に保ち、模擬機器の発熱量、空調給気量、二重床の関口面積を実験

その

パラメータとし、試験室内の温度がほぼ一定となった時点で各部の温度を計測した古

なお、試験室の熱損失係数は、空調給気量がOの状態で模擬機器を発熱させ、

発熱量と試験室内外温度差の関係から求めたD また、模擬機器の換気量はその上部

ダクト端面での風速を熱線風速計で測定し、 ふ」に高さ 600[rnm]のダクトを設置し、

の算術平均値とダクト断面積から求めた。

3.4.2 実験パターン

室内空気再循環気流方式での換気流量比と各部の温度の関係について検証するた

3.2に実験パターンを示め、 2台の模擬機器を同ーの条件に設定し実験を行った。
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測定項目および測定方法表 3.1

，点数

68 T型熱電対

高さ 300，600，1200，1800，2100[mm]

T型熱電対

T型熱電対

T型熱電対、各機器3点の算術平均

T型熱電対、各機器3点の算術平均

T型熱電対、各機器3点の算術平均

T型熱電対

ベルマウス風量計

却定方法淵定項目

試験室内温度

1

i

t

i

r

o

r

o

r

o

-

-

1

1

 

空調遼気温度

空調給気温度

機器吹出し温度

機器冷却空気温度

機器再循環溢度

人工気候室内温度

空調給気量

失
ぽ

損

W

熱

引
の

ω

{
Z
I
-
-

験

数

試
係

空調還気

ファンユニット

機器換気量:

800 ---2.000nf!h 

tータユニット

機器発熱量:

0---2，000W 

空調給気

2.400mm 

門
戸
同
門
戸
向
。
。
寸
ゎ

N

二重床
底面関口部

関口率:0---100% 模擬機器寸法(W>くDXH)

: 800 X 600 X 1200mm 側面関口部

実験設備の概要

62 

図3.8



表 3.2 実験パターン

実鞍模擬機器 模提機器 空調給気量 換気流量比 空調給気 空調還気 送嵐温度 l

発熱量 [WJ 換気量 [m3/s] [m'/sJκm ト] 混度 [OCJ 温度 [OCJ 差 [OCJ

ハ・トン ト1m1I Hm2 Vm1 I Vm k m 1 I krn 。O 81 θ1 -θO 

レ金上 0.28 1.00 20.6 23.2 2.6 

回二三 674 0.28 0.21 0.75 20.5 23.6 3.1 

回全 0.14 0.50 20.4 24.6 4.2 
①輔4 0.07 0.25 20.5 27.9 7.4 

四土 0.28 1.00 20.8 25.4 4.6 

四二三 1349 0.28 0.21 0.75 20.7 26.4 5.7 

②-3 0.14 0.50 20.8 28.8 8.0 

②-4 0.07 0.25 21.4 33.5 12.1 

回二上 0.28 1.00 20.7 27.2 6.5 

回こえ 2023 0.28 0.21 0.75 20.6 29.1 8.5 

回二三 0.14 0.50 21.0 32.0 11.0 
③帽4 0.07 0.25 21.6 38.4 16.8 

陸士
0.28 1.00 20.4 29.3 8.9 

2678 0.28 0.21 0.75 20.5 31.6 11.1 

③④-帽43 
0.14 0.50 20.9 36.0 15.1 
0.07 0.25 21.7 44.2 22.5 

室二上 0.28 1.00 20.1 31.4 11.3 
⑤哨2 3327 0.28 0.21 0.75 20.2 34.7 14.5 

盛二三 0.14 0.50 20.3 40.1 J...9~ 
⑤輔4 0.07 0.25 19.6 50.4 30.8 

注:インデックス l、2は機器の番号を示す
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3.4.3 実験結果と考察

(a)排熱効率

各実験における測定結果から(3.12)式を用い試験室の排熱効率ヂ vを求め図 3.9に

示す。この結果、排熱効率ク Jま換気流量比 ICmの変化によらず一様の傾向を示し、

その算術平均は0.95と1に近い。試験室が小さなこと、また発熱量に対応して空調

給気を供給しているため、 1に近いものと考えられる D 排熱効率グ vは、機器吹出し

温度差比 m1mの逆数となることから、機器吹出し温度差比m1mも換気流量比 ICmの変

化によらず一様となる o実験結果にばらつきが見られるのは、換気流量比 ICmが変わ

ることにより二重床から吹出される風量分布が変化し、室内の気流パターンに影響

を与えること、機器吹出し温度の測定誤差などが原菌と考えられる D 排熱効率夕、

は、室形状、機器発熱量と空調給気量のバランスなど各条件により定まるパラメー

タと考えられる G

E 1.2 -

。fザ円 ε 。
11 i 6 。 も矢

CD 
も 0.8- R2=0.984 算術平均

円 ε 
CD 戸 0.95 。
0.6 -

11 
〉

食 0.4-

81ト
設 0.2-
話j
品み』

-噌"守?句、

O 

C 0.2 0.4 0.6 0.8 1.2 

換気流量比κm

図3.9 換気流量比と排熱効率の関係
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(b)機器冷却空気温度差比

図3.10に機器冷却空気温度差比m
Om
の測定値と、 (3.24)式を用い求めた計算値を示

す。この結果、機器冷却空気温度差比mOm(ま換気流量比 /c mの増加に伴い減少傾向を

示し、 /Cm=l/ヂ vでmOm=Oとなる D 多少ばらつきが見られるのは、解析モデルにおい

て、試験室の壁体負荷を室内の各部の温度に反映させなかったためと、各部の温度

の測定誤差が原因と考えられる D しかし、計算結果は実験結果を良く表現している

といえる D

01 r-.. 1.2-
i。
CDICD 

副 1
む 1

308-

まえ 0.6-$J 
制
回目
l民
長H
0.4-

話
dき 0.2-
鵡
饗

O 

一計算値

O 実験値

R2口0.992

o 0.2 0.4 0.6 0.8 1 1.2 

換気流量比 κm 

民3.10 換気流量比と機器冷却空気温度差比の関係
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( c )機器下部の嵐量比

実験結果から得られた各部の温度および排熱効率グ vを(3.18)式に代入し、機器下

部の風量比 /c dを求め、換気流量比 /c mとの関係を図 3.11に示す。その結果、機器下

部の風量よと /c dは、換気流量よと /c mの増加に伴い増大するo これは、機器下部からの

空調給気量Vdは関口前後の圧力差の約 1ρ 乗に比例して吹き出されるのに対し、機

器下部以外からの空調給気量 Vfは二重床の隙間を通過してくるため、圧力差の 1β

乗ではなく、むしろ圧力差に比例して吹出されるものと考えられる。したがって、

各空調給気量の吹出し経路の違いが機器下部からの空調給気量%の値を決定してい

るものと考えられる D

算術平均 。

0.8 -
A v"、¥ 

、

¥実験値
てコ t;; 
ピ 0.6- 近似式

封劇廼
匂 =:e-0.045κ… m -1.53 

8 0.4- R2出0.953

4e1tU L 

|ム

義0.2

O 

o 0.2 0.4 0.6 0.8 
空認給気量の換気流量比 κm 

O 

図3.11 換気流量比と機器下部の風量比の関係
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(d)機器再循環温度差比

図3.12に機器再循環温度差よと maの実験債と(3.26)式から求めた計算値を示す。計

算結果は機器下部の風量比 ICdの変化を考慮した場合と、実験から得られた ICdの平

均値を用いた場合の双方を示した。この結果、機器再循環温度差比maは換気流量比

IC
m
の増加に伴いやや減少傾向となり、 ICmが 1に近づくにつれて急激に減少する O

IC dの変化を考意することにより実験と計算結果の寄与率 R2は高くなる o しかし、

今回の実験範囲において IC dに実験結果の平均値を用いても計算結果は実験結果を

良く表現しているといえる D 一方、 ICm=lに近くなると、機器再循環温度差比maの

実験結果はばらつきが大きくなっている O これは ICm=lに近くなること、すなわち

機器換気量と空調給気量が同程度になると、機器から吹出された空気の再循環量が

少なくなるため、機器再循環温度差比maは各風量のバランスによって変化し易くな

るものと考えられる D

以上の結果から、今回の実験範囲において換気流量比を用いた室内空気再循環気

流方式の解析モデルは各部の温度の実験結果を概ね良く表現しているといえる。

1.2 -
，実験値

計算値
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図3.12 換気流量比と再循環温度差比の関係
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3.5 大規模実験による検証

各機器の発熱量と空調給気量が対応せず、空調給気不整合が生じた場合について、

各部の温度の解析モデルを検証するため、実大規模の 20台の模擬機器を用い実験を

行った結果を述べるlm1611mlo

3.5.1 実験設備と実験パターン

実験設備および実験パターンは 2.3.1および 2.3.2に示したものと同一である G 実

験パターンを表 3.3に再掲する D

表 3.3 実験パターン

実 験 機器発熱費機器換気量

パターン rWl [ni/s] 

⑦・1 39，000 0.389 
①帽2 均一 X20[台]

①-3 発熱

①岨4

①幽5

①幽6

②-1 39，000 0.389 
②幽2 不均一 x20[台]

②-3 発熱

@-4 

②-5 

L②-6 

3.5.2 実験結果と考察

( a)排熱効率

空調給気量 換気流量比 空調給気 空調還気

r ni/ s 1 κm[“] 温度[Oc温度rCC 

2.45 0.32 30.9 43.2 

3.50 0.45 33.8 42.4 

4.57 0.59 37.6 44.2 

5.69 0.73 37.6 42.9 

7.45 0.96 34.4 38.4 

10.84 1.39 31.7 34.5 

2.37 0.30 30.0 42.6 

3.55 0.46 35.3 43.8 

4.59 0.59 35.4 42.0 

6.53 0.84 32.8 37.4 

8.19 1.05 30.9 34.6 

10.84 1.39132.1134.9 

送風温度

差rccl 

12.3 

8.6 

6.6 

5.31 

4.1 

2.8 

12.7 

8.5 

6.6 

4.6 

3.7 

2.8 

各実験における温度の測定結果から(3.12)式を用い実験室の排熱効率夕、を求め図

3.13に示す。この図から、グ vは均一発熱および不均一発熱の結果ともほぼ向ーの傾

向を示し、換気流量比 IC mの増加に伴い減少傾向となることがわかる o これは、 IC m 

の増加に伴い二重床から供給された空調給気量が機器の冷却に寄与しないまま空調

還気になるためと考えられる司解析モデルでは、排熱効率夕、は換気流量比が IC mぐ1/

デνの場合、換気流量比 IC mの値lこ関わらず、一定の値になるものとしたが、今由の

実験では換気流量比が ICmぐ1/グ γの場合でも ICmの増加に伴い減少する傾向が見られ
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る。これは、大規模実験で使用した模擬発熱機器下部の風量調整器にダンパを用い

たため、図 3.14に示すように、風量調整器から吹出された空調給気の一部が機器下

部のフレーム当たり、機器に直接吸い込まれず機器問の際問を通り機器上部から吹

出されたのが原因と考えられる。

0.8 -

元0.6-
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挺ト
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語~ 0.4 -
哀巳

0.2 -

O 

O 

匂

口

。

。不均一発熱
田 均一発熱

一一一計算値

。ロ

2 
換気流量比κm[ー]

図3.13 換気流量比と排熱効率の関係

c::xご)C二だ〉

強制空冷機器

再循環風量
機器吸込み口

• ，t J______機器のフレーム

斗i 営会ど

空調給気j 合 11¥躍鰹器

回3.14 風量調整器回りの概要
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( b)機器下部の風霊比

実験結果から得られた各部の温度の結果および機器発熱量の条件を(3.18)式に代

入し機器下部の風量比 /c dを求め図 3.15に示す。その結果 /c dは換気流量比が /cmぐl

の領域で /c mの増加に伴い増大する傾向となるが、換気流量比が /cm>lの領域で再び

減少傾向を示す。解析モデルでは、換気流量比が /cm>11グvの領域で /cd=lになるこ

とを想定しているのに対し、実験結果は /c d-約 0.6となった。機器下部の風量比は

/C d=V/(九十VfJの定義からもわかるように、 /C dは機器の冷却に有効な空調給気量

(九十VfJに対する機器下部からの空調給気量%の比を表していることを考慮すると、

機器下部からの空調給気量 V
d
が機器に直接吸込まれず、一度機器下部から架間通路

へ吹出され、再度、機器に吸込まれていることを意味していると考えられる。多少

ぱらつきは見られるものの均一発熱の場合と不均一発熱の場合の結果は概ね一致し

ているものといえる Dなお、 /C dは機器吸込み口の形;1犬、機器フレームの形状など種々

の条件により決定されるものと考えられる D
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Q 
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図3.15 換気流量比と機器下部の風量比の関係
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3.5.3 機器吹出し温度不均一率

不均一発熱の場合の機器吹出し温度の測定結果から、 (3.1)'"'"'(3.2)式を用い、空調

給気不整合量 σ1mおよび機器吹出し温度差の標準偏差グ 1mから機器吹出し温度不均

一率 ε♂を求め図 3.16に示す。この図から、換気流量比 /c mの増加に伴い εβは増大

するが、増大傾向はしだいに緩慢となることがわかる D これは、換気流量比 /c mが小

さくなると再循環量が増大し、室内の水平方向の熱移動が促進するためと考えられ

るD

実験結果から近似式を求めた結果、次の近似式が得られた。寄与率は (R2=0.993)

と1に近く、近似式としては妥当と考えられる O

1(d = 0.85e-D・161(;;;197 R2 = 0.992 (3.47) 

O 実験

近似式
r-恒輔、

ι.J 0.8-
<l:l 

/ 
ω1.97 

w ε。コ0.85e -O .l 6 1(/~ 
挺ト
0.6 - K = 0.992 

石幽HT、

i十
世話
野望 0.4 -J 
坦
告訴
部
0.2一議

O 

O 2 3 

換気流量比κm

図 3.16 換気流量比と機器吹出し温度不均一率の関係
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3.5.4 水平方向の熱移動係数

水平方向の熱移動は隣接するゾーンの再循環温度に比例し、さらに各実験パター

ン毎、熱移動係数町は 800[rnm]間隔の全ゾーンで一定と考えた。不均一発熱の場合

について、隣接する機器の発熱量の差が機器吹出し温度に反映されていることと考

え次式を用い同を求めた。

町一 0SIHm.j一九j-ll
町一 |θlm.j θlm，j-ll

(3.48) 

各機器毎に求めた~から平均値を求め結果を図 3.17 に示す。この図から換気流量

比が ICm>lの領域では、ほぼ一定の値を示すのに対し、換気流量比が ICmぐlの領域

では、 IC m の減少に伴い~は増加傾向を示すことがわかる O これは、 IC mの増加に

伴い室内空気の再循環量が減少し水平方向の熱移動量が低下するためと考えられる o

今回算出したWjは、各機器への空調給気量、換気流量よとを同一にした条件で得られ

たものであり、これらの条件が機器個々で異なる場合については、実験で求める必

要がある G
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関 3.17 換気流量比と熱移動係数の関係
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3.5.5 機器吹出し温度

実験で得られた機器吹出し温度の測定結果から機器吹出し温度差比m
1m
を求めたD

r 方、これまでに示した排熱効率ク v、機器下部の風量比 IC d、水平方向の熱移動係

数同の実験結果から近似式を求め、各実験条件における機器吹出し温度差比 m
1m
を

求めたD 均一発熱の結果を図 3.18に、不均一発熱の結果を函 3.19に示す。この図か

ら、実験結果と計算結果は概ね一致し、空調給気不整合に伴う機器吹出し温度差のば

らつきを良く再現しているといえる D また、図 3.20にm
1m
の実験値と計算値の相関

を示すD 双方ともばらつきが見られるものの寄与率 (R2)は 1に近く概ね一致してい

るものといえる O
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図 3.18 機器吹出し温度差比(均一発熱の場合)

73 

3 



6一実験②ー 1

4-

2 :::: 

O 

6一実験②-2 

4一

2 1'"'¥ 

O 

E 
6一実験②-3 

v綱同

4 -ε 
ム4J4 2 
者側
制 O 
羽き
J 6一実験②輪 4
近
さぎ 4 
2摺
2 謹

O 

6一実験②・ 5

4 -

2 

O 

6一実験②叩 6

験

算

志

向

ふ

l

o

一

角
一
句

司一
3m
 
m
 

0
10 9 8 ア 6 5 4 3 2 

ゾーンNo.

機器発熱量[kW]

4 

2 

O 
1 0 9 8 7 6 5 4 3 2 

位置

図3.19 各機器の機器吹出し温度差比(不均一発熱の場合)

74 



均一発熱

31機器吹出し温院比m1mZ52[] / 
R2=O.979 …。中。。

/ 
/ | /  

¢笈沼コ自

// 

/CI:ID 

iιDO  
1 CliP 
~ 
l/// 
。[乙イ

{
l
〕

εFε
製
紙
お

3 2 

実験値mlm[ー]

ej 0 

000 

αβ  。
口令。

/~O 

(o 
ノd許

[う

不均一発熱

θ1mθo 

81-80 m
 
m
 

レa
M
L
L
 

t一担度温し出吹器機

フ』

Rzロ0.993

0.5 -;-

i/ o -" 
O 

ε1.5 

E 
場
拡
;!;E 

2.5 

2.5 2 1.5 0.5 

実験値mlm

機器吹出し温度差比の実験値と計算値の比較

75 

図3.20



3.5.6 機器冷却空気温度

実験で得られた機器吹出し溢度の測定結果から機器冷却空気温度差比 mOmを求め

た。一方、これまでに示した排熱効率グ v、機器下部の風量比 K d~ 水平方向の熱移

動係数v¥jの実験結果から近似式を求め、各実験条件における機器吹出し温度差比illOm

を求めた。均一発熱の結果を図 3.21に、不均一発熱の結果を図 3.22に示すD この図

から、計算結果は実験結果より低い値となったが、換気流量比 K mの変化に伴う機器

冷却空気温度差比mOmの変動の傾向を概ね良く再現しているといえる G また、図 3.23

にmOmの実験値と計算値の相関を示すD双方ともばらつきが大きく相関が高いとはい

えない結果となった。
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3.5.7 再循環温度

実験で得られた機器吹出し温度の測定結果から機器再循環温度差比 maを求めたD

一方、これまでに示した排熱効率ク ρ 機器下部の風量比 K d、水平方向の熱移動係

数YYjの実験結果から近似式を求め、各実験条件における機器再循環温度差比町を求

めたD 均一発熱の結果を図 3.24に、不均一発熱の結果を図 3.25に示す。この図から、

計算結果は実験結果より低い値となったが、換気流量比 Kmの変化に伴う機器再循環

温度差比maの変動の傾向を概ね良く再現しているといえる D また、図 3.26にmaの実

験俸と計算値の棺関を示す。換気流量比 K mが小さな領域では計算結果と実験結果は

良く一致しているのに対し、 K mが大きな領域では一致しなくなってくる O これは、

換気流量比 Kmが小さな領域では、再循環が多く機器吹出し温度の空気がそのまま再

循環しているのに対し、換気流量比 K mが大きな領域では、再循環量が少なくなり、

各風量バランスにより機器再循環温度が決定されてしまうためと考えられる Gしたが

って、換気流量比が大きな場合、機器再循環温度を精度良く予測することは函難と考

えられる O
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3.5.8 機器吹出し温度分布と室内温度分布の関係

機器吹出し温度が機器設置領域の温度に与える影響について検討する。表 3.3に示

す実験パターンのうち、不均一発熱の実験②明1---②G における換気流量比 K m と機

器吹出し温度の標準偏差 σ1mの関係を図 3.27に示す。この結果、 Kmの変化に関わ

らずグ 1mは一定の値を示すことがわかる O 一方、機器吹出し温度の標準偏差グ 1mと

機器設置領域の温度の標準偏差グ 100mの関係を国 3.28に示す。この結果、グ roomとσ

1m'ま一意に定まることがわかった。今回の実験のように機器吹出し温度が交互に上下

する条件では、機器吹出し温度のばらつきは機器設置領域の温度へ与える影響が少

ないものといえる O しかし、これらの関係は、機器の配置パターン、空調給気不

合量の大きさなどにより変化するものと考えられる D
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図3.27 換気流量比と機器吹出し温度の標準偏差の関係
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以上の実大規模での検証結果から、本論文で示した室内空気再循環気流方式の解

析モデルは、水平方向の熱移動を考慮して機器吹出し温度差比m附機器冷却空気温

度差比 mOm、機器冷却空気温度差比 maを概ね良く表現できるものと考えられる O ま

た、機器吹出し温度分布から、機器設置領域の温度を予測することが可能となる o

室の形状、機器換気量の条件を限定すれば、本モデルは室内空気再循環気流方式を

用いた空調気流方式の評価ができるものといえよう G

83 



3.6 空調給気量を決定する要因とその影響

これまで検討してきた解析モデルを用い、空調給気量を決定する要因とその影響

について評価する D

3.6.1 排熱効率の影響

排熱効率グ vは機器冷却温度差に対する送風温度差の比を表しており、空調給気量

を評価するパラメータと考えられる D 換気流量比 /C mと排熱効率 7Jvの関係は(3.5)式

で表され、函 3.29となる D

K コ O1m-80 
n 
ηv(百二-80)

(3.5) 

ηv(百二一θ。)の減少に伴い、換気流量比 /c m は著しく増大し、また、この傾向は

。1m一θOmが大きなほど顕著になることがわかる D
/c mぐ1/ク vの場合、排熱効率グ vは一定の値となり、 /c m を低下させるには

石弓ζを与条件と考えると、引所:-80)の拡大が有効で、ある O れを大きくするに

は、空調給気の分配を機器の発熱量に対応して謂整すること、また、空調給気の無

駄なリークを防止することが有効と考えられる O

一方、 /c m>  1/ 7J vの場合、 β 伽 =80の関係になることから /cm=11グvの関係になる O
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3.6.2 平均機器吹出し温度差の影響

各機器に供給する空調給気量を機器換気量と同等程度とする従来の空調気流方式

の場合、機器冷却空気温度8Omは空調給気温度♂。と等しくなり、平均機器吹出し温

度差(にトθ0) は平均機器冷却温度差(に戸石~)と等しくなる。(に戸石~)は機器の冷却

設計に関わり、与条件と考えると、(に θ0)の拡大は困難である D

一方、室内空気再循環気流方式の場合、(に戸瓦~)の小さな機器に対しては、換気

流量比 /C mを小さくし再循環量を増大させることで機器冷却空気温度8Omが上昇し、

(広-eo)が拡大する o平均機器吹出し温度百二が機器冷却用温度条件として規定された

場合、 d。を低下させることで(にトθ0)の拡大が可能となる D しかし、♂。を低下させ

た場合、空調機の顕熱比(SHF)の低下、熱源の効率低下をきたすため、配慮が必要と

なる D

3.6.3 空調給気不整合量の影響

高発熱機器室において、空調給気不整合量グ 1mが換気流量比 /c mへ与える影響を

明確にするため、最大機器吹出し温度差(θlm，MA.Yーθ。)をパラメータに σι1mと/c mの関

係を求め図 3.30に示すD なお、平均機器冷却温度差(石弓ζ)コ6['C]として算出し

た。

この図から、 σ‘1mの増加に伴い /c mは増大する傾向となることがわかる O

(θ1川 fAX-θ。)が小さな場合、イ1mの僅かな増加に対して /c mは急激に増大するD しか

し、 (θlm.i~似ー θ。)が大きくなるに連れ、イ1mの増加に対して増大傾向は緩慢となる D

これは、 (θ1m山 xーθ。)が小さな機器の場合、室内空気の再循環量を小さくする必要が

あり、水平方向の熱移動が少なく、機器吹出し温度のばらつきが顕著となる口一方、

(伊e1n川y

量を大きくできるため、水平方向の熱移動が促進され機器吹出し温度のばらつきが

減少するものと考えられる O

すなわち、最大機器吹出し温度 8lm.l>L4Xの上昇、あるいは空調給気渇度 θ。の低下

により、 (e1m，凶 xーθ。)が拡大できれば、 /c mを低減できると共に、機器発熱量に対応

した空調給気量の調整精度が低くても、機器冷却温度条件を満たしながら空調給気

量の削減が可能といえよう D
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3.7 まとめ

強制空冷機器を収容した情報処理室用空調の高効率化を白的とした、室内空気再

循環気流方式について、機器を取り巻く各部の温度および空調給気量を決定する要

因を明確にするため、解析モデルを作成し、実大規模実験により、その妥当性を検

証した。また、解析モデルを構成するパラメータの特性を明らかにした。

(a)空調気流方式の評価項目

1 )強制空冷機器を収容した情報処理室用空調に関する現状の問題点は、空調給気

量が多いこと G また、室温が機器吹出し温度の影響を受け、ばらつきが大きく

なっている点である o これを解決する対策として、機器発熱量に対応して各機

器毎に空調給気量を調整する機構を設け、機器換気量より不足する分は機器周

囲の空気を再循環させる室内空気再循環気流方式の原理を述べた。

2 )室内空気再循環気流方式の制御方法として、機器吹出し温度を制御対象にする

吹出し温度制御方式と、機器冷却空気温度を制御対象にする機器冷却空気温度

制御方式の二通りを比較した。前者の方法では、機器吹出し温度を一定の億に

なるよう空調給気量を調整することで、再循環温度は機器吹出し温度に近くで

きる D したがって、機器冷却空気温度は機器発熱量の高い機器は低く、機器発

熱量の低い機器に対し高くなるが、目標とした機器吹出し温度を上由ることは

ない。一方、後者の方法では機器冷却温度条件を満たしながら必要最小限の空

調給気量で冷却でき、理想的な方法といえる o しかし、適正な制御を行うため

には、機器毎に機器冷却空気温度を把握し空調給気量を制御する必要があり、

現段階ではコストおよび保守性を考えると前者の方法が有利と判断したD

3 )機器の適正な冷却条件を満たしながら、空調給気量の適正化を実現するため、

.機器冷却温度条件について検討した。その結果、機器冷却空気温度を機器冷却

用温度条件とする従来の方法では、冷却方式の異なる機器が混在して設置され

た場合、機器毎に機器冷却用温度条件を定義することとなる o したがって、室

内空気再循環方式では、機器吹出し温度を機器の熱設計と空調設計の共通条件

として扱うことを提案した。

4)機器発熱量に対応して空調給気量が供給できなくなった場合について、空調給

気量に対応性を評価する空調給気不整合量 σ‘1mと、機器吹出し温度の標準偏差

グ 1mとの比から機器吹出し温度不均一率 εdを定義した。この評価指標を用い、
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機器吹出し温度分布にばらつきが生じた場合の空調給気量の評価方法を示したD

( b)空調気流方式の解析モデルとその検証

1)二重床吹出し・天井吸込み気流方式の空調気流方式に室内空気再循環気流方式

を適応した場合について、各部の温度を予測するため水平方向の熱移動も考慮

したマクロな温度解析モデルを作成した。その結果、各部の温度は、換気流量

比 ICm (機器換気量に対する空調給気量のよヒ)、排熱効率グ v (機器冷却温度差

に対する送風温度差のより、機器下部の風量比 IC d (有効な空調給気量に対する

機器下部からの空調給気量の比)で表現できることがわかった。

2 )解析モデルを検証するため、小規模な実大規模実験を行った。その結果、機器

冷却空気温度差比I110m、機器吹出し温度差比 ffi1m、再循環温度差比 ffiaについて、

実験結果と解析結果が概ね一致し、モデルの妥当性が確かめられた。

3 )水平方向の熱移動を考慮した解析モデルを検誌するため、大規模な実大規模実

験を行った。その結果、機器冷却空気温度差比I110m、再循環温度差比 ffiaについ

ては、実験結果と解析結果の整合は十分とはいえないが、機器吹出し温度差比

ffi1mについては実験結果と解析結果は概ね一致し、機器吹出し温度を予測する上

で、有効な温度解析モデルが得られた。

( c )空調給気量を決定する要因とその影響

1 )空調給気量を決定する要因は排熱効率グ v、機器冷却温度差(に戸可:)、機器吹

出し温度差(に~-80 )であることを示したD 機器冷却温度差(ζ戸瓦~)は機器国有の

条件であり与条件と考えると、換気流量比 IC m (})詰Ij i~には (e1mコ0"，)の小さな機

器に対して再循環量を増大させ機器吹出し温度(に θ0)の拡大が有効である o平

均機器吹出し温度百二が機器冷却用温度条件として規定された場合、 d。を低下

させることで(に:-80)の拡大が可能となる。一方、排熱効率ヂ vを上昇させるに

は、機器の発熱に対応して空調給気量を調整すること、隙間や不要な関口から

のリークを防ぐことが有効である O

2 )高発熱機器室において、空調給気不整合量 σ1mが換気流量比 IC mへ与える影響

について検討し、空調給気不整合量グ 1mと換気流量比 IC mの関係を明らかにし

た。この結果を用いることで機器の温度条件、空調給気量の調整精度を考思し、

空調給気量の決定が可能になると考えられる D
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4.1 はじめに

機器発熱量に対応して空調給気量を調整することは、機器冷却温度条件を満たし

ながら空調給気量を削減する上で重要である O チャンパの位置により詳細な関口調

整を実施するのであれば、従来の空調用ダクトの設計方法を用い自標とする風量分

布が実現できる o しかし、二重床内の圧力を所定の範囲に維持し、関口面積の大小

で空調給気量の調整ができれば、関口調整の稼働量や吹出しおよび吸込み口のコス

トが削減できるようになる O 一方、二重床内を流れる空調給気は、スラブおよび二

重床を通して熱移動を生じ、空調給気温度が変化する。したがって、空調給気量が

確保できても熱量として不足することも考えられる D そこで、本章では、二重床吹

出しの気流方式について、空調給気の分配・集合および熱量分布に関する簡易な設

計方法を得ることを自的に、チャンパの風量分布・圧力損失などの気流特性を明ら

かにする [65}~[7210 また、チャンパを用いた空調給気の分配・集合の計算に必要となる、

チャンパの通気抵抗について考察する D さらに、二重床から供給される熱量分布・

熱損失などの熱特性を明らかにする o

本章の構成は以下のとおりである D

4.2では、まず、チャンパの吹出しおよび吸込み風量分布の一様性を評価する指標

を提案する D 次に、この指標を用い、チャンパの形状を決定するパラメータと関口

率・圧力損失の関係を示す近似式を求め、吹出しおよび吸込み気流の特性を明らか

にする o 4.3では、二重床および天井内に設置されるケーブル、支柱、梁などの障害

物を考慮した通気抵抗に関し考察する o4.4では、二重床内の空調給気温度の解析モ

デルを作成し、これを用い、二重床内の空調給気温度分布、室内に供給される熱量

分布、さらにスラブを介して生ずる熱損失について検討する o4.5ではチャンパを用

いた吹出しおよび吸込み気流の特性および熱特性についてまとめる o
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4.2 チャンバの吹出し@吸込み気流の特性

4.2.1 吹出し・吸込み風量分布の評価

チャンパの形状、チャンパ内の通気抵抗の条件により、チャンパ内の圧力分布お

よび吹出し・吸込み風量分布が変化し、この結果チャンパの吹出しおよび吸込み風

量分布も変化する D チャンパ内の圧力分布および吹出し・吸込み風量分布は図 4.1

に示すようになる D このような吹出しおよび吸込み風量分布の一様性を評価するた

め、チャンパの吹出しおよび吸込み風量の最大、最小、平均を用い(4.1)式に示す風

量分布の不均一率 εを定義する D

最大風量一最小嵐量
風量分布の不均一率 E需

平均風量
(4.1 ) 

官官?し子流企合

明¥一一|怪気
す

制
門
帆
出

チャンハ'自の

始端 末端 始端 末端吹出し気流 吸込み気流

図4.1 吹出し・吸込みチャンバの圧力および風量分布
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チャンバの吹出し・吸込み風量と圧力の基本式4.2.2 

チャンバを平行平板の一次元連続分配・集合管と見なすと、吹出し・吸込み風量

q j'土、図 4.2に示す j番自の関口をはさむ距離rの匿間でチャンパにかかる室内圧

力Prとチャンパ内の圧力Pjとの圧力差から次式で求められるものとする D

(4.2) qjzjtJj(円)
(pは吹出しおよび吸込み口の通気抵抗係数である O 吹出し気流の場合、連続の条

件から

(4.3) 
dV 
dx = -qj σり一

A
一一
b
一
命

or 

(4.4) 

また、運動量の法部から

空=一生ν丘一f臼+土1PV2
dx 2 ¥'u D) 2 

が得られる D 上記の連立方程式を解析的に解くことは困難なため、距離 dの区間で

(4.5) RZEqj 

差分近似すると次式となる [7310

11-R=A(VH-vj)=-qj' 

(4.6) 年14=f小 νLl)ー(日す)?νj

( 0は分岐損失係数であり、その値は佐藤[25Jの実験結果より、主流と支流の流量比

が50.:1以下の場合 (0=0とすることができる G

同様に、吸込み気流の場合も連続の条件および運動量の法則から次式が得られる c

(4.7) 
dV 
dx =qj or 

dv _ qj 

dx A' 

(4.8) dpz 生ν丘一((+~ i P v2 
dx 2 ¥ 0'1 D) 2 

(4.9) 

距離 tの区間で差分近似すると次式となる {7310
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(4.10) ~+l -IJ ==ぞ(VJ-VJ+l)ー(5dL)ム2
J ふ J'+l/ ¥.;)t D / 2 . } 

rzは支管からの流入で主管の流速が増加した場合の合流損失係数を表している色
合流流量比が小さな場合、合流損失係数は次式で表される17310

(4: 11) 一千一一y」d
チャンパ内の庄以上の関係式を連立させ、チャンパの吹出しおよび吸込み風量、

力分布を求めることができる G

件

3仁r i-幽I_:~.!...r己.i........r仁qj口j
h仲 jμ+1恰付ふφ

ふ
J
V

令
」
マ

A 

s W d 

吹出し・吸込み気流の計算モデル図4.2

計算結果

( a)計算精度

前項の基本式は非線形なため解析的に解を得ることが困難である D そこで、

4.2.3 

チャ

ンパを複数の区間に分割し逐次二分法を用い、吹出し・吸込み風量および圧力を求

めたG 計算条件を表4.1に、 また、計算結果を図 4.3に示す。計算結果は、分割数

300でのチャンパ始端の圧力を 1とし、各分割数での圧力の比を示したものである=

この函から、チャンパ始端の圧力は分割数が200以上になると概ね一様となる c分

これとの誤差が 1%以内に収めるためには少なく
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とも 30分割が必要となることがわかる D

割数 300の解を精解と見なすと、



表 4.1 分割数と計算誤差検討の計算条件

項 自

有効高さ[m]

チャンパーの長さ[m]

チャンバ内の通気抵抗日

始端での風量[m3/s]

吹出し・吸込みの関口率[%]

計算分割数{個]

打ち切り誤差(風景)[%] 

1.05 -

1.04 -

試 1.03-
e 
棚
引〈

紘 1.02-
4叩

1.01 

10 
分割数

値

0.2 

12 

0.08 

1.39 

1.0 

1O ~300 

0.1 

100 

図4.3 分割数と計算誤差の関係

( b)チャンバの吹出し・吸込み風量分布

1000 

ナャンパ性能を決定するパラメータは、長さ L 、高さ h、通気抵抗Jである c こ

れらのパラメータと風量分布の関係を明確にするため風量分布を求め、菌4.4に示す=

なお、計算は 4.2の条件で、行ったD この結果、以下のことがいえる c

1 )吹出し気流では、チャンパの特性係数がkd<Oの場合には、チャンバ内の摩擦

による圧力降下と比べ静庄再取得による昇圧の方が大きくなるので、始端より

終端での吹出し風量が大きい。また、チャンパの特性係数がkd>Oの場合、逆

にチャンパ内の摩擦による圧力降下とよとべ静圧再取得による昇圧の方が小さく

なるので、終端より始端での吹出し嵐量が大きくなる D
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2 )吸込み気流の場合、合流による風速増加と摩擦抵抗がいずれも圧力降下として

働くため、吸込み風量は終端へ向かつて減少傾向となる D

3 )吹出し気流の場合kdはl以上、吸込み気流の場合kcは2以上になると、チャ

ンパの終端へ向かつて吹出し・吸込み風量は減少し、 k d、kcの値に関わらず

風量分布はほぼ向ーの傾向となる。

表 4.2 計算条件

項 自 イ直

有効高さ[m] 0.4 

チャンパーの長さ[m] 12 

吹出しのチャンパの特性係数~ 四1，0，2，10 

吸込みのチャンパの特性係数k内 0.5，2，6，10 

吹出し・吸込みの関口率[%] 1.0 

計算分割数['f屈] 120 

打ち切り誤差(J武量)[%] 0.1 
」

95 



0.8 -
吹出し気流の風量分布

む
〉

σ 
¥ 

~ 0 
cr 0 

鵬 0.2-: 
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w 
司 0.4-

0.6 -

0.4 -

0.2 -

出。ン/

¥k d =10 

フ』
一一

kd 

始端x/し末端

岨 0.6-

価 0.8-

吸込み気流の風量分布

内/』

一一kc 

0.8 -

0.6 -

0.2 -

時 0.2-

;kc =10 
k c =6 

0.4 -

O 

O 

む
〉
何

σ¥(ω
〉
何

σ
ー

σ
)凶

始端x/し末端ー0.4-

吹出し・吸込み嵐量分布図4.4

(c )チャンバの形状と庄力損失・関口率

チャンノて

の関口率Opを変化させ、各条件でのチャンパの吹出し・吸込み風量分布、チャンパ
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チャンパ内の通気抵抗J、チャンパの長さ L、チャンパの相当藍径D、



始端での圧力(チャンパの圧力損失)を求め図 4.5に示すD なお、計算は表4.3の条

件で、行った。この結果以下のことがいえる O

1 )吹出し・吸込みいずれの気流においても、風量分布の不均一率 εが増加すると、

チャンパの特性係数kに対するチャンパの圧力損失は減少し、一方、チャンパ

の関口率は増大する O

2 )吹出し気流の場合、チャンバの特性係数が寸<k<Oの区間で、 kの増加に伴いチ

ャンパの圧力損失は減少し、チャンバの関口率は増加する o k=Oの点でチャン

パの圧力損失は最小となり、チャンパの関口率は最大となる D これは、チャン

バ内の通気抵抗による圧力損失が静庄再取得で相殺されたためである G 。くkの
区間で、 kの増加に伴いチャンパの圧力損失は増大し、チャンパの関口率は減

少する D このことから、空気搬送動力削減の観点では k=Oとなるようなチャン

パが理想的で、あるが、二重床および天井をチャンバとして利用する場合、チャ

ンパの高さに制約があり kの値が大きくなることが多い。

3 )吸込み気流の場合は、チャンパの特性係数kの増加に対し、チャンパの圧力損

失および関口率は減少する D

4)チャンバの特性係数がk>2の場合、吹出し・吸込み気流の圧力損失、関口率は

概ね一致し、吹出し・吸込み気流の両者に対し、同一のチャンパの特性係数kを

用い表現することができるむ

表 4.3 計算条件

工霞 自 {直

有効高さ[m] 0.4 

チャンパーの長さ[m] 12 

吹出しのチャンパの特性係数kct -1 ~ 10 

吸込みのチャンパの特性係数k. 2~10 

吹出し・吸込みの関口率[%] 1.0 

計算分割数[個] 120 

打ち切り誤差(風量)[%] 0.1 
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図4.5 チャンパの特性係数と圧力損失・関口率

98 



4.2.4 チャンバの圧力損失・関口率の近似

図4.5に示したチャンパの特性係数kとチャンパの圧力損失・関口率の関係を一般

イとするため、圧力損失と関口率の計算結果を最小二乗j去を用い以下の近似式(適用範

囲k註2) を求めた。

(4.12) R2=0.997 P = 0.815ε-0.820 k P V2
‘ J つふ F

(4.13) R2=0.997 Om 22326E::::fL 
Y 、kL 

両者とも近似式の決定係数(寄与率)は1.0に近い。さらに、(4.12)、(4.13)式から

得られる近似解と、前項で示した精算解を比較し図 4.6に示す。この結果、近似解は

精算解と比較しチャンパの特!生係数の小さな領域でやや誤差が生ずるが、実用的には

十分な精度で近似されているものといえよう D

これらの近似式は風量分布の不均一率 εとチャンパの形状を表すパラメータで構

成されており、各パラメータがチャンパの圧力損失や関口率に与える影響を把握する

上で有効と考えられる o

関口率

一盛一吹出し

ー@ー吸込み

圧力損失

土

局

Z
E
t

a-

縄

1
1

1.05 -

盤
拡
鑓
¥
時
抵
当
千
羽

0.95 -

0.9 

O 10 5 

チャンパの特性係数[kJ

近似式の精度 (ε=0.3の計算例)
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4.2.5 模型実験による計算方法の検証

(a)実験の概要

前章で示した計算法を検証するため、図 4.7に示す模型を作成し実験を行っt::.o長

さ6000[mm]のチャンパに整流装置を介して送嵐機を接続し上面に多孔板を設置した。

チャンパには静圧測定孔を 600[mm]間隔で、合計 10ケ所設置し、チャンバから吹出し

および吸込み気流を生じさせた状態で、室内とチャンパ内の静圧差を徴差圧計で測

定した。送風機の風量はラミナーフロー流量計で測定した。チャンパ始端の風速V
s

は、送風機の風量をチャンパの断面積で除して求めたD チャンパの通気抵抗は、多

孔板を全開し、終端部を開放した状態、でチャンパの始端と終端の圧力差および風

から求め、 A=0.019 (2 x 10"話 Re三五105) と得られた。チャンバの上面に設置した

多孔板は孔径5[mm引、ピッチ20[mm]、厚さ1.6[mm]、関口率が5%である D 関口

率の調整にはテープを使用した。多孔板の通気抵抗係数rpは気密試験機を用いて測
定し、 r p =2.0 (103~五 Re 三五 10-+) と得られた。実験パターンを表 4.4に示す。

図4.7 実験装置の概要

表 4.4 実験パターン

気流パターン 吹出し 吸込み

風量[m3/s] 0.417， 0.281 0.417， 0.281 

始端風速[m/s] 6.9，2.3 6.9.2.3 

多孔板の関口率[%] 1， 5 1， 5 
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( b)チャンバ内圧力の実験と計算結果の比較

吹出しおよび吸込み気流の状態での実験と計算結果を図4.8に示し比較する Dこの

図から、始端から終端に向けてチャンパ内の圧力は増加傾向を示している D これは、

チャンパ表面の圧力損失よりも静庄再取得(デブユーザ効果)による圧力上昇が勝

ったためと考えられる o また、関口率が小さなチャンパの方がチャンパ内圧力が

くなっている D

函4.9に実験値と計算値の相関を示す。この結果から、実験と計算結果にやや差を

生じているが、多孔板からの吹出しおよび吸込み風量は静圧の約 1β乗に比例するこ

。とから、風量分布に換算した誤差は平均風量に対し最大5%程度であり、計算結果は

実用上十分な精度で実験結果を表現しているといえよう D
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チャンバ内の通気抵抗4.3 

障害物の通気抵抗4.3.1 

二重床内および天井内をチャンバとし空調給気および空調還気を行う場合、

床内の場合、ケーブル、支柱、床パネルが、また天井内では野縁材、支柱などが通

気抵抗になる(図 4.10) 0 チャンパを空調用ダクトと同様に考えると、その通気抵

抗A dは次式で表される仰lD

(4.14) Re > 2xlO-+ 

空調用ダクトは二重床内および天井内のような障害物を想定したものではしかし、

なく、そのまま利用することは困難といえる D そこで、上記の障害物がある場合の

通気抵抗を、図 4.11に示すように流れに対し直交する垂直フィンと同様と考えるこ

ととする G

で二llJ住=uニ手
支柱

ふ

4
4

4
庁
g

持
州
北
ハ

野
天

千?
 
千

支柱

ケーブルブラロ.L.、
討、=口

b) ブレナム天井内a)二重床内

二重床および天井内の障害物の概要図4.10

D d D ~ f 
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一一券
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d 

フィン付きチャンバのモデル
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ダクトの圧力損失~pは次式で表すことができる o fはFanningの摩擦係数寺
4
F

(4.15) 

であるD

p lnV2 
!lP=4 fームー
MDj-2 

植田[7.¥]は実験から乱流域における摩擦係数fを求め、次式の実験式を得ている O

Re -D05 
f=4C(そ)

(4.16) 
νDル

Re=--}ふ
V 

ただし、 Cはフィンの形状p;ffによって定まる定数であり、図 4.12に示す値とな

レイノルズ数Reは Dfの相当直径 Dfeを代表長さとしている D

多項式近似すると次式になる D この近似された多項式は標準備差 1.44X10ぺ最小二

庁、。土問 J
'-(j)不ロオc乞また、るD

(4.17) 

乗和 3.51X 10-5である O

コ6.57ι6.88x叶でJ+3…，(で)
川lO-

l

(~; J十6一(引-2.31x10叫

(4.18) 

チャンパ内の通気抵抗 A dは次式で、表される G

ムp=λJ三ι丘i
U Dde2 

一方、

(4.19) 

(4.15)'， (4.18)式より、通気抵抗 A dを求めると次式になる D

乃 ν(D_+l， l
λd =4f-子斗コ4fl::1士一ム|

日 λ，νd¥ Uf ) 

関口率を OF=-2」と定義すると、
Df +Y..f 

(4.20) 

通気抵抗 A dは次式になる口

λ-丘一
d o; 

(4.20)式に(4.16)式を代入すると A dは次式になる o
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(4.21 ) 日 c(引08平
(4.17)、(4.21)式を用いチャンパ内の障害物がある場合を想定し、 0.4ぐ P/Cfぐ10の

範囲で、 D/Cfの値を変化させ A dを求めた。なお、 Re=2X1(jとした。結果を図4.13

に示す。この結果、函4.12の結果と向様に P/Cfの増加と伴に A dは減少し、 1-2

の範囲で最低値となる o また、 A dはD/Cfの値により変化し、

増大する D

D/C fの増加に伴い

障害物のある二重床および天井内の通気抵抗は今回検討した範囲内で予測できる

ものと考えられるが、実際の二重床および天井内での障害物の形状は複雑であり、

規則的に配列された垂直フインの通気抵抗と同等に扱うことには無理があると思わ

れる O 実験などでの検証が必要と考えられる O

一ーいぺ汁ハい一
¥
U当い一一

1
〕川ハパ一一一一一一一一川十一いいい〔ハい一一
1
1
1

0.04 

0.03 

C 
0.02 

0.01 

10 6 2 4 

P f/ Q f 

0.6 0.4 
O 

摩擦係数における Cの値川
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図4.13 フィン付きチャンバの通気抵抗

4.3.2 梁の通気抵抗

天井内をチャンパに用い空調還気を行う場合、建物構造物の梁は通気抵抗の大き

な要素といえる o これまでに早川 [19Jは、梁による通気抵抗を気流の急拡大・急縮小

の合成で扱い、梁で区画された区間毎に圧力を計算する方法を提案している G 一般

的に天井面の関口はスリット状の関口を照明器具などと組み合わせて設けることが

多く、一様な関口率となることが施工上便利である O したがって、早川の方法を用

いた場合、目標とする嵐量分布を得るのに必要な関口面積やチャンパの圧力損失を

求めることは簡便とはいえない。ここでは、天井の吸込み気流に関し、前述したチ

ャンパの圧力損失-関口率の近似式を用いることを目的に、梁のように局所的に生

ずる通気抵抗をチャンパ全体の通気抵抗に変換して表す方法を示す。

梁のある箇所での通気抵抗が急縮小と急拡大の局部抵抗係数の合成と考えると、

梁の通過前後の圧力差は次式となる D

日 =(çc+Çe)~V12 (4.22) 

急縮小と急拡大の局部抵抗係数は表4.5に示す値が用いられている Dこの局部抵抗係

数は風速 V1で定義されているため、これを風速 V?で、の定義に変換すると局部抵抗係
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数~ b は~ 4.14に示す値となる D

チャンパの通気抵抗係数Adへの変換はチャンパの長さ L、チャンパの相当直径D必

を用い次式で求める o

λdマ(Cb，j号)
以上の方法で梁の通気抵抗が考慮できるものと考えられる D

」コ
)..，jl 

表 4.5 急縮小と急拡大の局部抵抗係数[刊

A，IA2 0.1 0.2 0.4 0.6 

急拡大~ e 0.81 0.64 0.36 0.16 

急縮小~ c 0.34 0.32 0.25 0.16 

~ b=~ e+~ c (v，基準) 1 .1 5 0.96 0.61 0.32 

~ b=~ e+~ c (V2基準)1115.01 24.01 3.81 0.89 

1000で

100τ 

1 0 τ 

O 

O 0.2 

図4.14

Az 122}'A 届)

Aldか 1

縮小

三C

拡大

(， e 

(， b出 0.275(A，/A2r2.68o
R2詰 0.9918

0.4 

A1/A 
" "2 

梁の通気抵抗係数
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4.4 ニ重床空調気流方式の定常熱特性

二重床内を気流輸送スペースに利用した場合、二重床、 スラブを介した熱の移動

により、吹出し温度が変化し室内に供給する熱量の分布が生じたり、 スラブからの

熱損失が生ずる D このため、空調給気温度が室内の末端領域で上昇するなどの問題

が生じているD 一般的に、情報処理室は機器発熱負荷が壁体負荷と比べ著しく大き

なため、 スラブを通しての熱移動で空調設備容量が大幅に不足するなどの問題は顕

在化していないが、床面積が大きな場合、 スラブを通しての熱移動量を把接するこ

とは重要といえる o そこで、二重床空調気流方式の適切な設計に必要なデータの取

得を自的に、二重床吹出し方式を一次元の直交座標モデルで扱い二重床を構成する

各種パラメータと室内に供給される有効熱量・熱移動との関係を明らかにする [76卜[8010

4.4.1 二重床内温度の解析モデル

二重床内温度を評価するため、一次元の直交鹿標モデルを用い解析モデルを作成

する D

(a)モデルの前提条件

検討するモデルは同一条件で空調を行っている室が上下に連続していることとし、

以下の仮定を設定した。

1 ) 二重床は一次元の連続分配管とし、流れに車交方向の気流および熱の移動は考

慮しない。

2 ) 

3 ) 

二重床からは均一の面風速で吹出すこととする O また、室内温度は均ーとする o

二重床およびスラブについては水平方向の熱伝導は無視し、垂直方向のみ考

する D

なお、 二重床内および室内側熱伝達率が均ーになることを想定した簡易法と、

の熱伝達率が位置により異なることを想定した精算法の 2種類について検討する O

( b)簡易法

官

、制輔副

図4.15に簡易法の解析モデルの概念図を示す。二重床およびスラブの熱貫流率は、

位置および風速に関係なく一定とすると、微少区間に分割した各面での熱平衡式は

次式で表される G なお、 チャンパの幅は l[m]と考える c

109 



室温θ「脅

~~Û 

二重床内温度。f ネlくs
J 〆"" "彩タタ必スラブ1"1
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函4.15 二重床の熱移動モデル

Qnコkν(x守)(一日) (4.24) 

Qnコι(x与)(告) (4.25) 

一方、[z間.6xでのスラブおよび二重床からの熱移動量仏は次式となる D

Qβコムx(kf十九)(8r一。f)

(4.24)式一(4.25)式一(4.26)式=0とすると、次式の微分方程式が得られる o

dθ， L十k_， 、
__ J_=-Lー-'(8

f 
-8
r
) (4.27) 

dx kνX ¥-J rj 

(4.26) 

これを x=Lのとき 8r=8。の条件で、解くと、二重床内の温度 θfは次式となる G

/¥C  

OJ=θr一(円。)l~ j (4.28) 

ん一 +k
ただし、 Cコ」ー-5 

k¥ 
(4.29) 

Cは空調給気の熱移動係数 k，.に対する、二重床の熱移動係数k
f
+スラブの熱移動

係数久の比の形で表され、ここでは、熱移動係数比と呼ぶo (4.28)式を用い求めた二

重床内温度分布を図 4.16示す。この結果、二重床内温度は始端から終端に向かい徐々

に上昇し、終端では室温と等しくなる D また、熱移動係数比Cが小さなほど二重床

nU 

4

，aA
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内温度の変化は少ないことがわかる o これは、二重床やスラブの熱移動に比べ換気

の成分が多くなるため、二重床やスラブを介しての熱移動による空調給気温度への

影響が減少するためである c

戸崎、
O 
も

|¥¥C口 (kf+ ks) / kv 
ょ0.8
)|¥  ¥J.O 
¥¥ 

ち 0.6
qコ

'+-

CD 0.4 、、圃〆

制
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t長
酬
O I I 

O 0.2 0.4 0.6 0.8 

終端 二重床終端からの距離 x/し 始端

図4.16 ニ霊床内温度

( c )精算法

図4.17に精算法モデルの概念図を示す。二重床およびスラブの熱貫流率は、位置

により変化することを考患する O 二重床を分割した各面での熱平衡式は次式となるむ

Q = k¥，.n(8f.n -8f，n+l) (4.30) 

Qρ=(ちn+ι)(θr.n一九) (4.31) 

(4.30)式一(4.31)式=0とすると、次式となる o

KLP1(ofn-ofM)-(kfn+ksn)(Orn-ofn)=。 (4.32) 

これを変形すると、二重床内の温度 (Jf.nは次式となる G
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図4.17 精算法のモデルの概要

。コ(kJ.n十九)er+ kvん占l
J.n kv.n + kJ・n+k

(4.33) 

(4.33)式に、各測定ポイントでの ks、k
f
および終点からの距離xを代入することに

より、二重床内温度 {}f.nが求められる D

4.4.2 実大規模実験による二重床内温度モデルの検証

前述した二重床内温度モデルの妥当性を実大規模実験で検証する o

(a)実験の概要

図4.18に実験施設の概要を示す。実験室寸法は奥行き 9，200[mm]、幅 3，600[mm]、

天井高 2，400[mm]で、あり、その周囲および上面を厚さ 50[mm]の断熱材またスラブ上

部を摩さ 100(mm]の新熱材により断熱している D 二重床への給気量は最大40，000[m3

!h]である D また実験室内には模擬発熱体を設置し、最大 100[kW]まで発熱が可能で

ある O

(b)測定項自と実験条件

表4.6に測定項目、図 4.18に温度および熱流のセンサ取り付け状況を示す。実験

室の奥行き方向の 6列について、各温度および熱流を計25点を測定したD 実験パタ

ーンを表 4.7に示すD 実験室内の発熱量を 37[kW]とし、空調給気量が 5.000----

55，000[m3fh]までの 10ケースについて実車会を行った。
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0:温度センサ
ロ:熱流センサ

〈ア::::22温度
、表面温度

、二重床内温度

図4.18 実験装置の概要

表4.6 測定項目と方法

測定項目 |単位 |点数 測定センサ

室内温度 ℃ 6 T型熱電対
二重床内温度 ℃ 6 ウ

二重床表面温度 ℃ 6 ク

二重床給気温度 ℃ イン

二重床排気温度 ℃ 。
二重床表面熱流 W/m2 6 熱流計

表4.7 実験パターン

N o. 発熱量 7J1r1tロ〉メ止rL4E5ヨ主L 
11 N O_J~発kW熱I量 |i給d気血量L [kW] [m3血1

37 5200 7 37 I 21000 
つ 37 5800 8 37 28500 
3 37 11000 9 37 35500 
4 37 12500 10 37 38000 
5 37 19500 11 37 I 56000 
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( c )二重床の熱貫流率の実験結果

図4.19に二重床の熱貫流率と二重床通過風速の関係を示す。二重床通過風速の増

加に伴い二重床の熱貫流率も増加する傾向にある O 平均値は 7.2[WjばOC]である o言十

算モデルに用いるこ重床の熱貫流率は、鰭易法では平均値を、精算法では各実験の

測定値とする D また、実験室底部は完全断熱とし、スラブの熱貫流率は考慮しないD
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二重床内風速と熱費流率の関係図4.19

( d )二重床内温度計算モデルの評価

図4.20に二重床内温度の測定値とモデル計算値の一例を示す。

と簡易法および精算法による計算値は、二重床終端付近を除けば概ね一致している c

二重床終端付近では、実験億と精算法の結果が良く一致していることから、二重床

の熱貫流率を位置によらず一様に与えたことが誤差の要因と考えられる D

次に、二重床の各ポイントでの二重床内温度の測定値と、簡易および精算法によ

る計算値の相関を図4.21に示す。この結果、精算法の計算結果は実験値と良く一致

この結果、実験値

しているのに対し、略算法の計算結果は実験値よりやや高めになることがわかる O

これは、先にも示したように、終端付近での誤差が影響していると考えられる G

以上のことから、精算法は二重床終端付近で実験結果よりやや高くなるが、全般

的には概ね実験結果を表現し得るものと考えられる D
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二重床の熱特性の評価

二重床の定常的な熱移動特性を評価するため、二重床を構成する各種パラメータ

と室内に供給される有効熱量・熱移動との関係を明らかにする O

4.4.3 

(a)各部の熱量

チャンパ内の位置によりスラブおよび二重床各部の熱量を整理する D 各部の熱

は二重床・スラブ・空調給気の各熱移動係数および二重床内温度を用い求めること

ができる O

1 )二重床に供給される全熱量

(4.34) QT = kvL(8r -80) 

2 )空調給気による熱量

Q，.=ド(θr-Of)ゐ
(4.35) 

kvQT 

kf +ks十kv

3 )二重床を介しての伝達熱量

X
 

J
U
 

、、、
.. ‘目
白
目
目

-z'a，，
r''d 

nu r 
ハ
σ
，atEE--
官、、
r
J
 

'
k
 

f
b
，t
1
1
J
A
υ
 
一一FJ
 

Q
 (4.36) 
kfQT 

kf+ks+kγ 

スラブを介しての伝達熱量

Qszjh(い f)ゐ

4 ) 

(4.37) 
ksQT 

kf +ks十k

(b)局所有効熱量と平均有効熱量

室内の冷却および加熱に有効な熱量の分布について検討する。室内へ供給される、

熱量を局所有効熱量 Q山と平均有効熱量 Quとし、次の 2つの場合について求める。
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1 )スラブを介しての伝達熱量を利得とした場合

Q川ないf十日)(日)(~r

Q" = kv(8r-θ。)

2 )スラブを介しての伝達熱量を損失とした場合

Q山 =(kf ぺ )(円。)(~)

Kr 十k
Q zf  L k (θr一θ。)
k
f 
+ks +kγE  

(4.38) 

(4.39) 

(4.40) 

(4.41 ) 

(4.38)、(4.39)式および(4.40)、(4.41)式を用い、二重床終端からの距離xんにおける

Qux/Quを求めると、双方とも次式となる D

去二日{~r (4.42) 

終端からの距離x!Lおよび熱移動係数比 Cをパラメータに QjQuを求め、結果を図

4.22に示す。この結果、局所有効熱量は始端で大きく、終端に向かつて減少する D

また、熱移動係数比Cが小さくなるほど均一になることがわかる D

( c )局所有効熱量が平均有効熱量と等しくなる位置

局所有効熱量と平均有効熱量が等しくなる位置 Xmを、 Qux=Quとし求めた。その結

果、スラブを介しての伝達熱量を手IJ得・損失のどちらで、扱っても局所有効熱量 Qux

が平均有効熱量 Qと等しくなる位置 Xmは、次式となる O

XF22L(ItE)
片

(4.43) 

熱移動係数比 C をパラメータに局所有効熱量と平均有効熱量が等しくなる位置

xmlLを求め函 4.23に示す。この結果、 C=lの時 xmlL=O.5となり、 Cの減少に伴い

小さくなることがわかる O すなわち、局所有効熱量と平均有効熱量が等しくなる位

置は中央から終端側に移動することとなる O

117 



2 

C口(kf + Iくs)/ kv 臨~
i1 
校 1.5
-/Jp: 
で々

除ト

自 1
話:
;安

芸0.5
眠

引一一一山一耳

O 

o 0.2 0.4 0 ・，6 0.8 1 
終端二重床終端からの距離 x/し 始端

図4.22 局所有効熱量の分布

0.5 

0.4 

J 0.3 
¥¥ 

E 
× 
0.2 

0.1 

0-

O 0.2 0.4 0.6 0.8 

Cロ(kf+ Iくs)lkv

図4.23 局所有効熱量と平均有効熱量が等しくなる位置

118 



(d)有効熱量の不均一率

有効熱量の一様性について評価する o 局所有効熱量と平均有効熱量から、有効熱

量の不均一率を次式で定義する D

(4.44) γゐ，d
 

M
一色

r
L
P
t
t
t
J
A
U
 

l
一L一
一H
 

plv 

この式は直接積分できないため、 (4.38)、(4.40)式に示す局所有効熱量 Quxが(4.39)、

(4.41)式に示す平均有効熱量 Qと交わる位置 Xmを用い、 (4.45)式に示すように積分区

間を分割した。

(4.45) 1 ( xp Q'Lt -Q" L， 7 Q'Lt -Q" L) らコ:I -Jご比一二!!...dx+Jー......tLt ー…ムdxI 
L¥ o Q"ι)  

これらの結果から有効熱量の不均一率 εHは次式で、表される D

εHコ2C(1+ C)(子) ( 4.46) 

有効熱量の不均一率 εHの計算結果を図 4.24に示す。この結果、熱移動係数比C

の増加に伴い有効熱量の不均一率 εHが増加することがわかるむすなわち、二重床の

熱移動係数九およびスラブの熱移動係数hを小さくすること、あるいは空調給気の

熱移動係数kvを増加させることにより、有効熱量の不均一率 εHを小さくし、一様な

熱量分布にすることが可能となる D この結果を用いることで有効熱量の不均一率 εH

を設計百標値とし、二重床およびスラブの熱性能、空調給気量を求めることができ

るD

( e )スラブを介しての熱移動率

スラブを介し階下へ伝達する熱量について評価する q 一般的に情報処理室が上下

階方向に連続している場合、上層階で生ずるスラブを介しての熱移動は、下階にお

スラブを介し階下へ伝達する

スラブを介しての熱移動率は室内へ供給する全熱

QTに対するスラブを経由する伝達熱量Qのよとなり、次式で表される G

これに該当しない場合、

この場合、

しかし、いて熱取得になる D

熱量は損失となる o

(4.4 7) 
k
s
一KL
一一仁
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スラブを介しての熱移動率 εLの計算結果を図 4.25に示すD この結果、スラブを

介しての熱移動率 e L はCsの増加に伴い増大し、 Cfの増加に伴いわずかに減少する

ことがわかる D すなわち、スラブの熱移動係数久と空調給気の熱移動係数えの比を

小さくすることにより、スラフゃを介しての熱移動量を削減できることを示している o

この結果は当然の結果ともいえるが、スラブを介しての熱移動率を設計目標値とし、

二重床およびスラブの熱性能、空調給気量を求めることができるため、設計を行う

上では有効な評価指標といえよう O

4.4.4 二重床吹出し・天井吸込み方式の気流分配設計方法

これまでに示した気流分配設計方法を用い、実際の設計を行う際の検討フローを

図4.26に示す。この手順により、機器発熱量に対応した気流分配設計が容易にでき

るG

設計条件の設定

・対象室の形状(室の幅・奥行き、二重床・プレナム天井高さ)

・機器の条件(機器発熱量、機器換気聾)

・風量分布の不均一率ε、チャンバの許容圧力損失

・地域、建物条件

空調負荷容量

・空調負荷の許算(機器発熱、建物の壁体、外気取入れ、頬明)

・空調機室外機吸込み温度上昇による空調機の冷却能力補正

・風畳分布の不均一率 E、有効熱量の不均一率 εHによる空調給

気量の補正吟空調給気量の計算

二重床およびブレナム天井内の通気抵抗係数の計算

チャンパの関口率・圧力損失の計算

No 

Yes 

関口面積

・二葉床:機器発熱量に比例した関口面積の計算

・天 井:室内に平均的に配讃

図4.26 二重床吹出し・天井吸込み方式の気流分配設計フ口一
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4.5 まとめ

二重床および天井をチャンバに利用した空調気流方式に関し、気流および熱特性

について検討した結果をまとめる O

( a)チャンバの吹出し・吸込み気流の特性

1 )チャンパ内圧力分布の解析モデルを作成した。解析モデルの計算精度について、

模型実験との比較を行い、実用的な精度であることを検証した。

2 )チャンパの吹出しおよび吸込み風量分布の一様性を評価する指標として、風量

分布の不均一率を定義したむこの風量分布の不均一率 εとチャンパの特性係数k

を用い、チャンパの形状と圧力損失、 関口率の関係を示す近似式を求めた。そ

の結果、各パラメータとチャンパの圧力損失・関口率の関係を容易に表現できる

ようになった。

3 )チャンパに一様な関口を設けて吹出し・吸込みを行う場合、チャンパの特性係

数kが定まると、目標とする風量分布の不均一率 εを実現するチャンパの圧力損

失と関口率が得られる oこの近似式を用いることでチャンパの設計が容易に実施

できると考えられる D

( b)チャンバ内の通気抵抗

1 )二重床や天井内に設置されるケーブル、支柱などの障害物を考慮した通気抵抗

を求めるため、フィン付きチャンパのモデルを活用し、通気抵抗の計算式を導い

た。

2 )天井内に設置される梁を考慮した通気抵抗を求めるため、急拡大・急縮小の通

気抵抗を合成し通気抵抗の計算式を導いた。

なお。これらの検討結果は実験などで確認しておらず、実用上の精度に関しては

今後の課題といえる D

( c )ニ霊床空調気流方式の定常熱特性

1 )二重床から供給される空調給気の熱量分布、スラブを介しての熱移動などの特

性を明確にするため、二重床内の温度分布を求める解析モデ、jレを作成した口解析

モデルの計算精度について、模型実験との比較を行い、実用的な精度であること
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を検証した。

2 )二重床内の温度分布は、空調給気の熱移動係数に対する、二重床およびスラブ

の熱移動係数の比(熱移動係数比 C)で傾向が決定されることがわかった。これ

は、有効熱量の不均一率についても同じ傾向となる D このため、情報処理室用空

調のように、空調給気量が大きな場合、有効熱量の不均一率は少ないが、二重床

吹出しのオフィス空調の場合、情報処理室用空調と比較し空調給気量が少ないた

め、これを配慮した設計が必要と考えられる口

3 )スラブを介しての熱移動は、空調給気の熱移動係数に対する、二重床の熱移動

係数の比(熱移動係数比 c)で傾向が決定されることがわかった。空調給気

が大きな場合、熱移動係数比 Cが小さくなり、スラブを介しての熱移率は小さ

くなるが、室内負荷が小さな場合、スラブの断熱化を配慮した設計が必要となる。

以上、二重床吹出し方式の気流および熱特性についての検討結果を示したG これ

らの検討結果は、情報処理室の建築および設備設計のみならず、オフィスにおける

こ重床吹出し空調の気流設計に活用できるものと考えられる O
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第5章 空調システムのエネルギー消費

の評価方法
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5.1 はじめに

大規模な情報処理室は、実測結果からも明らかなように、室内の発熱密度が高く、

空調に要するエネルギー量が大きくなっているため、省エネルギ一対策の意義は大

きい。第3章では空調給気量の削減を目的に、室内空気再循環気流方式の提案と、

その特性について述べ、さらに、第4章では、これを適切に実現するための空調給

気分配法について検討してきたD 本章では、情報処理室用空調の省エネルギー対策

とその効果の明確化を目的に、エネルギー消費の評価法を用い、空調給気量および

その分配精度、チャンパの形状、情報処理室の温湿度条件が空調システムのエネル

ギー消費に与える影響を定量的に評価する O

本章の構成は以下のとおりである O

5.2では、情報処理室用空調のエネルギー消費に関し、トータルエネルギー消

を空気搬送エネルギー消費量と熱源エネルギー消費量に分系し、空調用送風機の発

熱量および熱源機器の特性を考慮した評価法を示す。 5.3では、パッケージ型空調機

の特性を評価するため、室外機の吸込み温度と空調機の冷却能力-総合効率の関係

を検討する o 5.4では、風量分布の不均一率、送風温度差、チャンパ形状さらには室

内の湿度条件が空調システムのエネルギー消費に与える影響について述べるョ 5.5で

は、情報処理室用空調の省エネルギ一対策についてまとめる c
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5.2 エネルギー消費の評価法

5.2.1空調システムのエネルギー消費

熱源・搬送・空調・換気など種々の機器で構成される空調システムのエネルギー

消費の評価にはエネルギー消費係数を評価指標に用いる方法問が提案されている。

エネルギー消費係数は入力エネルギーを空調負荷で、割ったもので、成績係数の逆数

となり、小さな値ほど効率が良いことを意味している O 空気搬送系、熱源系など、

各エネルギー消費系数を加算することでトータルエネルギー消費係数が求められる

ことが特徴である D ここでは、空気搬送動力および熱j原動力に着目するため、室内

熱損失および利得を考慮した室内熱量係数、 また、 スラブからの熱損失や外壁負荷

などの空気系熱量係数、 さらに、水搬送系の損失を考慮した水系熱量係数を全て l

とし、空気搬送系、熱源系、 トータル空調系の3つに分類し情報処理室用空調シス

テムのエネルギー評価を行う [56i，[59l，[6010

( a) 空気搬送エネルギー消費係数 εA

強制空冷機器を収容した情報処理室空調の場合、送風温度差を大きく取れず、 フt二二工二

調給気量が多くなる傾向が見られる O また、空調給気の輸送スペースとして設けら

れた二重床内は多くの配線のため狭l盗化し、空調用送風機の全庄損失が大きくなる

場合が多い。 このため、空調システムの消費エネルギーの評価に際し、空調機の空

気搬送エネルギー消費を考慮することが重要である O

室内熱負荷 HLの冷却に、空調用送風機がEFの空気搬送用エネルギーを要した場合、

空気搬送エネルギー消費係数 εAは次式で表される 14910

ε.2EF=l 
HL ATF 

(5.1) 

空気搬送システムの顕熱成績係数(ATF)はASHRAE90-75Rで示された係数であり、

空気搬送エネルギー消費係数 εAはその逆数である D

( b) 熱源エネルギー消費係数 εCQlv[、ε 

外壁の熱負荷、および室内熱損失、空気搬送熱損失、水搬送熱損失のいずれも考

麿しなければ、熱源エネルギー消費係数はパッケージ型空調方式の場合、室内熱

荷HLに対するコンブレッサ動力と室外機用ファンの動力 Ecomの比となり、 また、中
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央熱源方式の場合、室内熱負荷 HLに対する冷凍機および冷却塔と水搬送系の動力

(5.2) 

HHS-f・Hpの比で、表し次式となる O

パッケージ型空調方式FT 
。
「
ν
clv 

(5.3) 中央熱源空調方式ε _ EHS十Ep-
REF H 

空調用室内機がパッケージ型空調機あるいはエアハンドリングユニット

の場合、室内ファンは室内機内部に設置されることが多く、

ここでは次式に示すように、空気搬送エネ

しかし、

ファンの発熱を熱源負

荷に含め検討する必要がある O そこで、

ルギー消費量が熱源の負荷になるよう、室内熱負荷HLと空調用送風機動力与を加え

熱源の負荷と考える D

(5.4) パッケージ型空調方式r4
一
J
η

E
一
w

十
一

P勺

H
一ω
一一月

u
fsw 
E
 

(5.5) 中央熱源空調方式
Hず +1乙

E"c + Enコームーーム
山 COP

REF

は室内負荷(HL+EF)を熱源機器の成績係数で除して

求める o(5.4)、 (5.5)式をそれぞれ(5.2)、(5.3)式に代入すると、各熱源機器のエネルギ

ー消費係数は次式となる D

熱源機器のエネルギー消費

(5.6) パッケージ型空調方式
Hr十Erε=  _-=:._--'-

レvm H
L 
COP
COM 

(5.7) 中央熱源空調方式
HF十Er

ε=---~ ‘ 

… HL COPREF 

(5.6)、(5.7)式を用い熱源機器のエネルギー消費係数を定義することにより、空調

用送風機の動力が熱源機器の負荷となることも考慮して、空調システムのエネルギー

消費が評価できるようになる c

トータjレ空調エネルギー消費係数 ET 

空調システムトータルのエネルギー消費係数 εTは、室内熱負荷 H
L
に対する

( C) 

各機器の消費エネルギー量の比で表すこととする o
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E~ + E~~" 
ε= ‘--市T 

H L 

E，.+E"，・+En
ε==--'一一-- ・

H L 

パッケージ型空調方式 (5.8) 

中央熱源空調方式 (5.9) 

以上の、エネルギー消費係数を用い情報処理室用空調システムのエネルギー消費

の評価を行う D

5.2.2 空調用送風機の空気搬送用エネルギー消費量

空調用送風機の空気搬送エネルギー消費量EFは、空調給気量 Vおよび圧力損失P了、

送風機効率ク Tを用い、次式から求めることができる[65]0

VP 
EF ==ー」 ただしヰコPc叫
ηT 

(5.10) 

Pcは室内接の機内圧力損失および室内機の吹出し・吸込み口の圧力損失を表して

いる D 室内接の機内圧力損失は、送風温度差と室内機の形状が定まれば、定数で与え

ることができる o 一方、 P
S
は第4章(4.12)式で求めた、二重床および天井の圧力損失

を考慮することにより、次式となる O

Pc == 0.815ε4820k E lf 
2 

(5.11) 

チャンパ始端の風速 Vsは室内熱負荷HL、チャンパの幅 l司令、チャンパの高さ h、空調

機の空調給気量 Vから次式になる D

V 
Vr ==一一一-
Wdh 

(5.11)、 (5.12)式から、 PSは次式に書き替えられる。

pl v 1 
、PC== 0.8150ε-0.820'+ kー|一一一|

2¥Wdh) 

(5.12) 

(5.13) 

以上の結果を整理すると、空調用送風機の空気搬送用エネルギー消費量EFは次式

となる D
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機内静j王損失分十二重床の正力損失分十天井の圧力損失分

p I 1 T ，3 ， A 0 H'  ~-D.820 1_ P r 1 E V+0.815ε-D.820 k， 1-' 1一一一 IV3+O.815ε k_ !::..I一二_1V3 
“2¥ W， I1) C2¥W，h) 

EF = ¥d ノ ¥U ノ (5.14) 
ηT 

この結果から、各パラメータと空気搬送エネルギー消費量EFの関係が明確となっ

た。特に、空調給気量 Vおよびチャンパの断面積院hは、空気搬送エネルギー消費

量EFに大きく影響を与えるため、設計上の重要なポイントといえる c

5.2.3 熱源エネルギー消費

熱源は、パッケージ型空調方式、中央熱源方式双方とも空調還気温度・湿度、風

量などの条件でエネルギー消費量が異なる D ここでは、空冷チリングユニットを用

いた中央熱源方式を例に熱源エネルギー消費の特性を検討する D

( a)空調システムの概要

図5.1に評価を行う空調システムの概要を示す。空調システムは、熱源に空冷チ 1)

チラー)、室内ユニットにエアハンドリングユニット(以下、

を採用する D チラーからの冷水はAHUで空調還気と熱交換しながら昇温

し、再びチラーに戻る D 冷却された空調還気は空調給気として情報処理室の二重床

(以下、ングユニット

AHU) 

内に供給され、情報処理室を冷却する o なお、評価に際してはポンプ、配管等から

の熱取得、熱損失は考慮しないものとする G

( b).エアハンドリングユニット(AHU) 

表 5.1にAHUの仕様を示すD 汎用の上吸込み・下吹出し形である D 空調給気温度

18[た]、空調還気温度22[OC]、冷水温度 12-7CC]において、冷却能力(全熱)50 [kW] 

を発揮できるAHUとした。評価において国定する条件と変化させる条件を併記し

たo AHUのコイルは図 5.2に示す特性のコイルを持つものとしたD 図 5.3に示す特

性のぬれ面補正係数を用い、熱通過率の補正を行った。 コイル表面に水滴が付着す

ると、コイルの空気抵抗が増加するため、図 5.4の特性を考慮しコイルの空気抵抗を

補正した。いづれの値もメーカのカタログ値を用いたD

室内が加湿されている場合、 SHFを考慮するため、情報処理室の相対湿度を 50[%]、
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AHUの給気湿度を 90[%]として、湿り空気IトX線図を用い SHFを求めた。

エアハンドリン

冷水出口混度。w4

;令:ikチラ一入口温度

。空調還気温度。1
風霊[m'/s];可変

冷水入口温度。w3
。空調給気温度。O

冷水量G[.e /min] 

EE冷チリングユニット

圧縮機

図5.1 空調システムの概要

表 5.1 A H Uの標準仕様

ユニットサイズ[一] 40 聞定

冷却詑力(全熱) [k¥VJ 50 固定

空調給気温度['CI 18 変化

空調還気温度['CI 22 変化

冷水温度['CI 12子 変化

対数平均温度差["C] 10.5 変化

冷水流量[e /minJ 143 固定

1I乳量 [m3/hJ 37326 変化

コイル圧力損失 [PaJ 29.4 変化

空間接全圧損失 [PaJ 362.6 変化

熱交換器サイズ[ー] W27・2900・2 毘定

管内水連 [m/sJ 0.369'2 固定

中:新晃工業(株)，標準型D型空気調和楼， AH-95-A(No.95063000) 

130 



1.0 

0.8 
rω・吋

~ 

ぞ0.6
三
品

員0.4
f理l
話:0.2 

0.0 
O 2 34  

コイ)~正面風速[m/s]

5 

ネ:新晃工業(株)，標準型D型空気調和機， AH-95幽A(N0.95063000) 

「剛幽1

2 
'-剛ぷ

2.0 

護1.5
出
籍
回
*' 1.0 
母
e 
is;ト
屯l
通0.5
語:

0.0 
0.0 

図5.2 コイル正面風速と熱通過率
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図5.3 熱通過率のぬれ面補正係数
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ホ:新晃工業(株)，標準型D型空気調和様， AH唱95噂A(N0.95063000) 

コイルの空気抵抗図5.4

( c )チリングユニット(チラー)

表5.2にチリングユニットの仕様を示す。外気温度目CC]、冷水温度 12叩7CC]で冷

却能力 274[kWJの機器を選定した。このチラーに複数の AHUが接続されている状

態を想定した。函5.5に冷水出口温度と総合効率の関係を示す。なお、チラーの総合

効率はチラ一、冷却塔および冷水搬送ポンプの電力消費量に対するチラーの冷却能

この結果から、冷水出口温度の上昇に伴い、僅かながカの比を求めたものである G

ら稔合効率が向上していることがわかる D

チラーの標準仕様

圧縮機 往復動(レシプロ) 固定

冷却能力 [kWJ 274 固定

外気温度[OC] 36 固定

冷水滴度[CC] 12-7 変化

効率 (C0 P) [一] 2.74 変化

表 5.2

'95・‘96，PP.112-176 空調機器編

132 

-三菱電機(株)，冷熱ハンドブック



4.0 

3.0 

，--， 

L・ー.J。楢

O 2.0 
挺仁J十

;宗

4穏日 1.0 

0.0 
O 5 10 1 5 20 

冷水出口温度[OC]

市三菱電機(株)，冷熱ハンドブック 空調機器編 '95・'96

国5.5 冷水出口温度と総合効率の関係
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5.3 室外機吸込み温度とパッケージ型空調機の冷却能力と総

合効率

近年、情報処理室用空調として、空冷パッケージ型空調機を採用する例が増えて

いる o その理由として、空冷パッケージ型空調機は空調ゾーン毎の様々な利用形態

に対応し安いこと、据付け工事が簡便であること、低価格であることなどが挙げら

れる o しかし一方では、空調機の台数が増加し、屋外の限られたスペースに空調機

室外機を 中して設置することが多くなる D このため、冷房時集中設置された室外

機では、 自らの高温排気を再度吸込むショートサーキット流れが生じ、室外機吸込

み温度が上昇する。 これは空調機の冷却能力や総合効率の低下、冷媒庄力の上昇に

伴う空調機の停止を引き起こす要因となる O ここでは、室外機吸込み温境上昇の実

.;"己
円ヒユ'じ，、、 およびその結果生ずる問題点を述べる D なお、集中して設置された場合の空調

機室外機の吸込みj晶度性状に関しては、付録に詳細な検討結果[幻iを示すD

5.3.1 現状の把握と問題点

室外機が連続的に設置されている場合の室外機の吸込み温度の実態を把握するた

め、実i~lj調査を行った。対象は空冷パッケージ型の空調機室外機である G 図 5.6 に実

iii調査場所の室外機配置を示す。屋上の限られたスペースに室外機が集中的に設置

されているのがわかる包図 5.7に室外機の吸込み温度上昇 (吸込み温度一外気温度)

の測定例を示す。その結果、設置場所により吸い込み温度上昇に違いがあり、列の

中央部で温度上昇が大きくなっている。 これは、室外機からの高温排気が大気に拡

散されず、再度室外機に吸い込まれるショートサーキット流れが生じているためと

また、最大値および最小値の差は大きく、吸込み温度が大きく変動し考えられる c

ている c この要因として、室外機周囲の気流の変化で、大気への熱拡散が変動する

ことが考えられる O 図 5.8 に吸込み温度上昇の頻度分布を示すc この結果、実iNU~周査

の時間内で吸込み温度上昇が5℃以上となるのは約4割であった。

134 



口 aEElO
q.qJg;J 

口 CC1xUxlCC
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図5.7 室外機吸込み温度上昇の測定例
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図 5.8 吸込み温度上昇の頻度分布

135 



5.3.2 空調機の冷却能力と総合効率

室外機は外気との熱交換により冷暖房を行うため、室外機の吸込み温度は空調機

の能力および総合効率に大きな影響を与える。函 5.9に冷房特における空冷パッケー

ジ型空調機の冷却能力・総合効率と室外機の吸込み温度の関係の例を示すG この函

より、吸込み温度が 5
0C上昇すると冷却能力は約 5%、総合効率は約 10%低下す

ることがわかる o また、 R22の冷媒を用いた空調機は動作可能な吸込み温度がの℃

となっているものが多く、これを越えた場合、空調機の保護動作が働き停止するこ

とがある D このことから、室外機を設置する場合、建設費の削減、省エネルギ一、

機器の適正な運転を函るため、吸込み温度上昇を規定値以下に抑制する配置計画が

重要である口

1.2 

1.1 

冷却能力
問』

問埼h

h 塩田町坦祖国』

三 0.9 『闘喝塩崎同町垣間臨調

0.8 

0.7 

30 35 40 45 

室外機吸込み温震(OC]

ネ :5HP空調機室内条件;270C，50% 
室外機吸込み温度35

0

Cを1とした場合のシミュレーション結果

図5.9 室外機吸込み温度と空調機冷却能力・総合効率の関係
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5.4 空調気流方式の評価

5.4.1 空気搬送エネルギー消費の評価

( a )嵐量分布の不均一率 ε 

一般的に、チャンパの関口面積を小さくすると、風量分布の不均一率 εは小さく

なり、空調給気の風量分布は一様となる o その反面、チャンパの圧力損失が大きく

なり空気搬送エネルギー消費は増大する O 一方、チャンパの関口面積を大きくする

と、空調給気の風景分布はばらつきが大きくなり、風量分布の不均一率 εは増大す

るD この場合、最小風量の位震で機器の冷却に必要な空調給気量を確保するため、

空調給気量の総量を増加させなければならない。そこで、表5.3の条件で、風量分布

の不均一率 εを変化させた場合の空気搬送エネルギー消費係数 εAを求め国 5.10に

示す。この結果、以下のことがいえる O

1 )室内発熱密度が小さな場合、 εAの最小値は不均一率の値が小さな領域で実現し、

発熱密度が上昇するのに伴い大きな領域へ移行する D これは、室内発熱密度が

小さな場合、チャンパの始端風速 V
sが小さく、二重床および天井の関口率を小

さくしても送風機動力に対する影響が少ない。このため、空調給気量を増加さ

せるよりも、風量分布の不均一率を小さくした方が空気搬送エネルギー消費係

数が少なくなる D しかし、室内発熱密度が大きな場合、チャンパの始端風速叫

が大きくなり、二重床および天井の関口率を小さくすることによる送風機動力

への影響が顕著となる D このため、空調給気量が多少増加しでも、風量分布の

不均一率を大きくした方が空気搬送エネルギー消費係数が少なくなるためと考

えられるつ

2 )一般的な情報処理室の発熱密度 400----800[W/ば]において、風量分布の不均一率

は 0.1----0.5程度の範囲で ε4が最小となることがわかる D このことから、二重

床吹出しにより空調給気を行う場合、また、天井から空調還気を行う場合、風

量分布の不均一率がこの範囲になるよう、関口を設けることにより、その関口

面積に比例した空調給気量および空調還気量を確保することが可能になり、空

気撤送エネルギー消費係数を少なくすることができると考えられる D
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表 5.3 計算条件

空調機流方式 二重床吹出し・天井吸込み

室奥行き 18[m] 

有効二重床高さ O.4[m] 

チャンパの特性係数k ニ重床、天井とも6.5[-]

空調機の機内静ff損失 196[Pa]、20[mmAq]

空調機の吹出し・吸込 49[Pa]X 2、5[mmAq]x2

み口の正力損失

空調給気量 基準風量X(1 + E /2) 

空調機の送風温度差 ア[OC]

送風機の総合効率 0.5[-] 

〈

w 

醐 0.2
昔話
さほ

'枠
二為

，~十

H 
相 0.1
藷
坂
長H

0.0 

室内発熱密度[W/m']

1000 

o 0.2 0.4 0.6 0.8 

風畳分布の不均一率E[唱]

図5.10 不均一率と空気搬送エネルギー消費係数
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(b)二重床高さ

情報処理室の二重床は機器の配線および空調給気の輸送スペースとして利用され

ている D これらの機能を適正に満たすためには、二重床高さは大きな方が良い。し

かし、二重床高さを大きくした場合、耐震性の確保などが問題となり、二重床のコ

ストが増加する o また、二重床高さが増加すると建物の階高も大きくする必要があ

り、建築計画、建築コストに大きな影響を与える。

ここでは、二重床高さが空気搬送エネルギー消費に与える影響を定量的に評価す

るq 検討は表5.4に示す条件で行い、結果を図 5.11に示すD この結果以下のことが

いえる D

1 )二重床高さの低下に伴い空気搬送エネルギー消費係数は増加する G この傾向は

室内発熱密度の増加に伴い顕著になる O これは、二重床高さの低下および発熱

密度の増加により、二重床始端の風速が増大するためである D

2 )現在、情報処理室用二重床は、高さが0.35----O. 45 [m]のものが多く用いられてい

る。室奥行きおよび、配線や支柱などの二重床内障害物などの条件により異な

るが、室内発熱密度の増加に伴い空気搬送エネルギー消費係数は増加する D し

たがって、高発熱の情報処理室では各撞条件に応じ二重床高さを計画すること

は空気搬送エネルギー消費量を削減する上で重要なポイントといえる D

表5.4 検討条件

問一

ω一
7
一
印
有
む

吋:二重床高さとは二重床内の有効高さを指す

勺:二重席内障害物は支柱、架台、配線を含む

つ:空調機機内静圧には空調機の吹出し・吸込み口の圧力損失も含む
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( c )二重床内需審物の高さ

情報処理室の二重床内に設置される配線は情報処理機器の運用に不可欠なもので

ある O 近年、情報伝送技術の進歩に伴い、配線量あたりの情報伝送量は飛躍的に向

上しているものの、大規模な情報処理室における配線処理は機器設置上大きな課題

のlつとなっている O

ここでは、二重床内に設置される配線等の障害物高さが空気搬送エネルギー消費

に与える影響を定量的に評価する O 検討は表 5.5に示す条件で行い、結果を図 5.12

この結果以下のことがいえる Oに示す。

.，. 
、、幽・・1 )二重床内障害物高さの増加に伴い空気搬送エネルギー消費係数は増大する G

二重床内障害物高さこれは、の傾向は室内発熱密度の増加に伴い顕著になる O

の増加に伴い、二重床内の通気抵抗が増大することと、また、発熱密度の増加

により、二重床始端の風速が増大することが原因といえる口

2 )室奥行きおよび、有効二重床高さなどの条件により異なるが、室内発熱密度の

したがって、高発熱の増加に伴い空気搬送エネルギー消費係数は増加する G
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報処理室では各種条件に応じ二重床の障害物高さに基準を設け、これを維持す

ることは空気搬送エネルギー消費量を削減する上で重要なポイントといえる D

表 5.5 検討条件

叩山一

ω7/-一
M
m一
凶

*1 二重床高さとはニ重床内の有効高さを指す

勺:二重康内障害物は支柱、架台、配線を含む

η:空調楼機内静圧には空調撲の吹出し・吸込み口の圧力損失も含む

0.4 
室内発熱密度[W/m'J 
1000一一一

800 〈

w 

議 0.3-
凶4
....... 
翻
;m: 

宝0.2-
，t十

H 
持l

震0.1
~H 

600 

400一一一¥

0.0 

O 0.4 0.1 0.2 0.3 

二重床内障害物高さ[mJ

図 5.12 二重床内障害物高さと空気搬送エネルギー消費係数の関係
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( d )送風温度差

空調機の送風温度差(()1イ 0)は、次式で表され、空調給気量を決定するパラメー

タである D

8， -8" = Hι 
CpP V 

(5.15) 

ここでは、送風温度差が空気搬送エネルギー消費係数に与える影響を定量的に評

価する O 検討は表5.6に示す条件で行い、結果を図5.13~こ示すD この結果以下のこ

とがいえる D

1 )送風温度差の低下に伴い空気搬送エネルギー消費係数は増大する D この傾向は

室内発熱密度の増加に伴い顕著になる O これは、送風温度差の低下に伴い、空

調給気量が増大することと、また、発熱密度の増加により、さらに空調給気

が増大し二重床始端の風速が増大することが原因といえる D

2 )送j気温度差拡大に伴う空気搬送エネルギー消費係数の減少傾向は、送風温度差

の拡大に伴い徐々に緩慢となる o したがって、送風温度差が小さな領域では、

送風温度差の僅かな拡大が空気搬送エネルギー消費係数を激減させるが、送風

温度差が大きな領域では、送風温度差の拡大による効果は徐々に減少すること

治宝わかる O

表 5.6 計算条件

日
二
ω一M
一
ω一加工山一

吋:二重床高さとは二重床内の有効高さを指す

勺:二重床内障害物は支柱、架台、配線を含む

ネ3:空間接機内静圧には空調機の吹出し・吸込み口の圧力損失も含む

叫:天井の圧力損失は二重床と伺じとした
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送風温度差と空気搬送エネルギー消費係数の関係図5.13

トータルエネルギー消費の評価5.4.2 

(a)送風温度差

空気搬送エネルギー消費係数を小さくするには、空調機の送風温度差の拡大が有

ここでは、送風温度差の拡大がトータル効であることは既に述べたとおりである D

エネルギー消費係数に与える影響を評価する D検討は表5.7に示す条件で、行った。な

お、この検討では送風温度差の変化が熱源の総合効率に影響しないものとし、熱源

エネルギー消費係数を 0.3とした。検討結果を図 5.14に示す。 この結果以下のこと

がいえる口

1 )送風温度差の減少に伴い空気搬送エネルギー消費係数 εAの増加と合わせ、熱源

これは、空調給気量の増加による送エネルギー消費係数 εREFも増加している O

風機動力の増大が、熱源の負荷を拡大しているためである D トータこのため、

ル空調エネルギー消費係数 εTは送風温度差の減少に伴い著しく増大すること
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2 )送風温度差の拡大に伴うトータル空調エネルギー消費係数 e Tの減少傾向は、送

風温度差の拡大に伴い緩慢となる口このため、送風温度差が小さな領域では送

風温度差の拡大に伴うトータル空調エネルギー消費係数 e Tの削減効果は著し

いが、送風温度差が大きな領域では、その効果は少なくなる D 第 2章の実測結

果でも示したように、送風温度差の小さな領域で運転している場合、送風温度

差の増加が可能となれば、空気搬送エネルギーの削減と同時に熱源エネルギー

も合わせて削減でき、大きな効果が期待できょう G

計算条件

室内発熱密度[W/m] 600 
室奥行き(チャンバ長さ)rml 18 

嵐量分布の不均一率 Eト1 0.3 
有効二重床高さrml 0.4 
一重床内障害物の高さrml 0.25 

空調機機内静庄内al 294 

送風機の総合効率ト1 0.5 

表 5.7

*1 :天井の圧力損失は二重床と同じとした
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(b)熱源機器効率の影響

送風温度差の拡大には、空調還気温度の上昇と空調給気温度の低下の 2通りが考

えられる D いずれの場合も空調機の給気温度および還気温度が変わることにより、

熱源の効率が変化すると考えられる O ここでは、 5.2.3で示した中央熱源方式の熱源

エネルギー消費特性を考慮し、空調機の給気および還気涜度が変化した場合のトー

タル空調エネルギー消費係数を評価する O ただし、加湿設備による室内の調湿は行

わず、空調機は顕熱冷却するものとした。

まず、空調還気i孟度を 30[OC]に保ち、空調給気温度をパラメータに各エネルギー

消費係数を求めた結果を図5.15に示す。この結果、送風温度差の増加に伴い、空気

搬送エネルギー消費係数 εAは減少傾向を示すのに対し、熱源機器エネルギー消費係

数は減少傾向から送風濫度差が約 5rC]を境に、緩やかな増加傾向に転ずる o これは、

送嵐温度差の増加に伴い、空調給気量が減少する反面、空調給気混度と熱源機器の

戻り冷水温度の低下により、熱源機器の総合効率が小さくなったためと考えられる D

このため、トータル空調エネルギー消費係数 εTの最小値が出現する D εTを最小値

にする送風温度差は熱源機器や空調機の特性により変化すると考えられる G

次に、空調還気温度をパラメータに、送風温度差とトータル空調エネルギー消費

係数 εTとの関係を求め図 5.16に示す。この結果、送風温度差が 10[OC]付近でトー

タル空調エネルギー消費係数 εTの最小値が出現する D また、送風温度差が向ーでも

空調還気温度が上昇すると、トータル空調エネルギー消費係数 εTは小さくなる D こ

れは、空調還気温度の上昇に伴い、熱源機器の戻り冷水温度が上昇し、熱源機器の

稔合効率が増加したためと考えられる。今国の計算条件の範囲では、空調還気温度

をできるだけ高くし、送風温度差が8rC]以上になるように運転することが効率的な

運転になることがわかったD
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( c )空調機の顕熱比 (SHF)の影響

情報処理室は静電気による機器誤動作の防止、紙や磁気テープ、ディスクなどの

記録媒体の適正な動作を保証するため、加湿設備で調湿されることが多い。空調給

気温度が{尽くなると空調機で除湿が行われ、加湿負荷の増加と空調機の顕熱冷却能

力低下に伴う空調効率の低下が問題点として指摘されている O ここでは、 5.2.3で示

した中央熱源方式の熱源エネルギー消費特性を考慮し、空調機の給気および還気温

度が変化した場合について、空調機の顕熱比 (SHF) を考慮して、トータル空調エ

ネルギー消費係数を評価する o

まず、空調還気温度を 30CC]に保ち、空調給気温度をパラメータに各エネルギー

消費係数を求めた結果を図5.17に示す。この結果、送風温度差の増加に伴い、空気

搬送工ネルギー消費係数 εAは単調減少の傾向を示すのに対し、熱源機器エネルギー

消費係数は減少傾向から、送風温度差が約 8~lOrC]を境に、増加傾向へ転ずる o顕

熱比を考蔵しない場合と比較して、 トータル空調エネルギー消費係数が最小値とな

るポイントが明確になっている O これは、送風温度差の拡大に伴い空調給気温度が

低下するため、 AHUで捻湿が行われ顕熱能力が減少するためと考えられる O

次に、空調還気温度をパラメータに、送風温度差とトータル空調エネルギー消費

係数 εT との関係を求め国 5.18 に示す。この結果、送風温度差が 8~10[OC]付近でト

ータル空調エネルギー消費係数 εTの最小値が出現する oこの傾向は室内の相対湿度

が高いほど顕著となっており、今回の検討条件では相対湿度が 30[%]以下の場合除

湿に伴うトータル空調エネルギー消費係数 εTの増加は見られなかった。一方、送風

温度差が同ーでも空調還気温度が上昇すると、トータル空調エネルギー消費係数 εT

は小さくなる G これらのことから、情報処理室を調湿している場合、空調給気温度

を低くして送風温度の拡大を図ることは、空調機の顕熱冷却能力の低下を招き、 ト

ータ.ル空調工ネjレギー消費係数 εTを増加させることになる G したがって、調湿され

た情報処理室の空調は空調機の SHFを高くするような機器選定を行うか、または栢

対湿度の設定を 30~40[%]程度まで低くした運用によりトータル空調エネルギー消

費の削減が可能といえる O
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5.5 まとめ

本章では、情報処理室用空調の省エネルギ一対策とその効果を明確にするため、

エネルギー消費の評価方法を用い、エネルギー消費量を左右する要因の分析と評価

を行った。その結果を以下にまとめる D

(a)エネルギー消費の評価法

1 )情報処理室用空調のエネルギー評価を行うため、 トータル空調エネルギー消費

係数を空気搬送エネルギー消費係数と熱源エネルギー消費係数に分系し示した o

特に、空調用送風機の発熱量が熱源の負荷として評価できるように表した。

2 )二重床と天井をチャンパに利用した空調気流方式の空気搬送エネルギー消費を

評価するため、チャンパの圧力損失を考慮した評価方法を示した。

3 )中央熱源方式において、空調還気温度、空調機の顕熱よと、熱源機器の戻り冷水

温度を考慮して、熱源機器の総合効率を算出する方法を示した。

(b)空調気流方式の評価

1 )上記の評価法を用い、空気搬送エネルギー消費に影響を与える風量分布の不均

一率、二重床高さ、二重床内障害物高さ、送風温度差について評儲し、その特

性を示したD これらの結果を用いることで、空気搬送エネルギー消費係数を削

減するために必要となる建築設計上の留意点が明らかになると考えられる O

2 )空調給気温度および空調還気温度が熱源エネルギー消費係数へ与える影響を評

価した。その結果、空調還気温度の上昇は熱源機器の戻り冷水温度を上昇させ、

熱源の総合効率向上に繋がることを示した。一方、空調給気温度の低下は空調

.t幾の顕熱比(SHF)を低下させ、エネルギー消費係数の増大に繋がることを示したD

また、室内が加湿設備で調湿された場合、調湿されていない場合と比較し送風

温度差が大きくできないことを示した D これらの検討結果は空調設備機器の設

計および、情報処理機器の湿度条件のあり方を考える上で有用な結果と考えら

れる G
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第6章 フィールドにおける効果の検証
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6.1 はじめに

室内空気再循環気流方式による空調給気量の削減効果を検証するため、第2章に

示したBピルの情報処理室を対象に本気流方式を適用した結果を示し、本空調気流

方式の効果を評価する D

本章の構成は以下のとおりである D

6.2では、フィールドテストを実施した建物および空調システムの概要、測定項呂、

測定方法について述べる o 6.3では、機器吹出し温度差、排熱効率、換気流量比エネ

ルギー消費量、室内温度分布の各項目について、対策前後の実測結果を比較して示

す。 6.4ではフィールドテストにより確認できた項目をまとめる D
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6.2 フィールドテストの概要

6.2.1 実浜Ij建物および空調システムの概要

フィールドテストは第2章で、実測調査を行ったBピルを対象としたc図6.1に示す

情報処理室を対象にフィールドテストを実施した。対象建物および空調システムの

概要を表6.1に再掲する。二重床から各機器の発熱量に対応した空調給気量を吹き出

せるよう、機器の下部に設けられた関口に塩化ピニル製のシートを用い関口面積を

調整した。関口面積は二重床内の圧力分布を考慮し算定した o また、室内空気が再

循環できるよう、機器の側面下部に設けられたパネルを取り外した。機器の吸込み

および吹出し温度を監視しながら空調給気量を減少させ、各部の温度が安定した状

態で測定を開始した。なお、測定方法、測定項目は2章で示した方法と同じである D

表 6.1 実測対象建物および空調システムの概要

対象建物 Bどノレ

所在地 北海道札幌市

対象室設置階数 14階

対象室面積[m2] 14 1 1 

二重床高さ[m] 10.3 5 

空調領域指×奥行き[m] 15.4X26.7 

空調方式* 中央熱源+AHUX8台

AHU定格能力[kW;台] 7 2 
AHU定格風量[m3jh台] 123，100 

情報処理機器数[台] 1 3 5 

実測B H7 年 9 月 4~7 日

卒中央熱源はタ-;1;"冷凍機、空調機はエアハンドリンクコニットAHU
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6.2.2 測定項目と測定方法

測定項自、測定方法は第2章で、行った実測調査と同様である o表6.2に測定項目と

測定方法を再掲する O 実測では顕熱だけを考憲して評価することとし、情報処理機

器と照明の消費電力量が空調負荷になると考えた。外壁・内壁および床スラブを通

しての熱移動、外気負荷も考慮すべきであるが、情報処理機器の消費電力と比較し

小さなことが予想できたため測定項自から除外した。機器の発熱量および空調機

(刈iU)の消費電力は各機器の電流値、電圧および力率の積で求めた。室内温度の

測定は、床面から 500、1000、1500、2000[mrn]の位置および二重床内の床スラブ面

から 175[mrn]の位置に T型熱電対を固定した榛を立て、移動させながら実施した。

108笛所(函 6.1参黒)の測定に 1~1. 5 時間の時間を要した。この問、機器の発熱

変動は少なく向時刻の測定結果と大きく変わらなことを確認した。情報処理機器は

二重床から直接冷却空気を吸い込むタイプが主のため、機器の冷却用空気温度は機

器の設置されている近傍の二重床内温度とした。

民議官flfi重;需品奇書記君主主~~4Þ~------~-1 窃 欝
ILU li ~了一議一-~喜一 l 選語 : . ._;-::~:- e .. .: •• ~ • 11 a話会宇弔巳寄与不正子科:日平等引 I記U
[]  11:正事巴安吾::長:::港亡事口言 長口事口cI=o=t11 ! 1出 現

沼町一一司Ir‘議事時一宮崎ì--C;P'-~苓帽子目撃ョ--4Þl---一環--r1~l一器一

[8 1I :t:[~ccp ;J~~~ 益事ロギ !;[~D~ ~ ~ノーlf ♀l
司一司li£EC日P3:l;F165「ロミJFFcp⑧口コ]コ 91m 
ILB 1I ~i-L-去に!j=D • ~c;p[:r;Fc:r;c:湖面亡仁~[~ c:話， ，にに可 |よ」旦

y-…11軍出品男盟主曹Z7』TfF552?-1-町一一諒一
1I c!:::町田己ロ阻止tロロ[[ロ(ロ[[ロ日 d

ン~~1Y1ハ: ~-­
.嶋‘縛暢ー・司・3祭ー崎柿崎ー・・岨・・ーー--容Z・・輔咽"ーーーー・・ー・謡・岨-_.. --柑哨

:~ 7200 )Þ:~ 7200~ 7つ00芝山ぎ 7200 ;. 

図6.1 Bビルの平面隠および温度測定点
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測定項目と測定方法表 6.2

府定方法

情報処理機器の消費電力[kW]

空調機の消費電力[kW]

熱源等の消費電力[kW]

クランプメータで計測し算出

送風機の電流計の値から算出

測定項E

ターボ冷凍機、冷却塔および冷水ポンプなどを

総合効率で推定

出

機器開通路を T型熱電対で計測

T型熱電対で計測

T型熱電対で計測

灯数から照明の消費電力[kW]

室内温度分布rC]

空調機の送風温度[OC]

空調機の吸込み温度CC]

T型熱電対で計測

T型熱電対で計測

機器吹出し温度rC

機器吸込み温度rC]

平均発熱密度仰1m2] 情報処理機器の発熱量を室床面積で除算
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6.3 実現j結果と考察[引].[52]

6.3.1 機器吹出し温度差

図6.2に対策前後の機器吹出し温度差(8Im-8 0)を示すO この結果、機器吹出し温

度の平均値は 6.0CC]から 6.2CC]へと増加し、標準偏差は 3.0[OC]から 2.8rC]へと減

少した。対策により機器吹出し温度差の増加と均一化が多少函られたことがわかる G

0.3-

0.2-

"7:~'ケ 0.1-
ーベ

-'.-

0.0 

0.3-

0.2-

~ 0.1-
-、

0.0 

口=135

最大18.0CC]

最小0.7[OC]

平均6.0[OC]

標準偏差3.0[OC]

ロ=135
最大16.4[OC]

最小0.3[CC]

平均6.2[OC]

標準偏差2.8["C]

3 

対策前

対策後

コ 7 

機器吹出し温度差CC]

9 

図6.2 機器吹出し湿度差の比較

155 

11 ~ 



6.3.2 排熱効率

測定結果から平均機器吹出しj温昆度 θ肘空調給気j温昆度 β 0'、空調還気温度♂ lを用

い次式で

Q一-DnT/v口 Vl vu (6.1) 
νθ1mθ。
その結果、グ vは対策により 0.70から 0.93へと大きく増加した。このことから、発

熱量に対応して二重床の関口を調整することでグ vが向上することが確かめられた。

0.8 -

よ0.6一
掛
詩
語{
結 0.4-

0.2一

O 

0.93 
r---圃-幽嗣圃-

0.7 
F田剛網棚幽幽圃薗薗-目

対策前 対策後

図6.3 対策前後の排熱効率

表6.3 測定結果

項 自 対策前

空調給気温度 θ。['C] 18.6 

空調還気温度 fJrC] 22.8 

送風温度差グ 1-fJ O['C] 4.2 

平均機器吹出し温度 fJ1m['C] 24.5 

平均機器吹出し温度差グ 1m-fJ Orc 6.0 

0.70 

対策後

19.3 

25.1 

5.8 

25.5 

6.2 

0.93 排熱効率グ J-]
一一一 」一一一一一
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6.3.3 換気流量比

情報処理室の壁体負荷は機器の発熱と比較し十分小さなものと考え、前記の測定

結果を次式に代入し換気流量よヒ ICmを求めた(図 6.4) 0 

1C. =--.!!.1m θo 
m ηv(百二-(0)

その結果、 ICmは 1.44から1.04へ約 28%減少した。今回、稼働中の情報処理室を

対象に対策したことから、機器の冷却に支障をきたさないよう機器吹出し温度を低

(6.2) 

めに設定したo そのため、 ICmを減じた主たる要因は排熱効率ヂ vの向上であり、機

器吹出し温度差(8Im-8 0)の増加による効果は小さかった。もし(8Im-8 0)が高くで

きれば ICmはさらに小さくできるものと考えられる O

つ

1.5で 対策前

綱

戸回目

~ 対策後
ム個んJ弘

illl到
~さ
主文
諸 0.5-

。 2 4 6 
マy(f3 lm-f3 O)CC] 

8 ハU
4
2
8
A
 

図6.4 換気流量比の比較

6.3.4 室温分布

図 6.5に二重床から高さ 1500[mm]の室内温度を示す。この結果、平均温度は

24.7rC]から 26.7[OC]へとやや増加したが、室温の標準偏差は1.5[OC]から 0.6[OC]へと

大きく減少した。これは、各機器の発熱量に対応、した空調給気量の分配により、室

温も均ーになることが確認できた。一方、二重床から高さ 1500[mm]の水平面におけ

る室内温度分布を図 6.6に示す。この結果から、対策前に比べ対策後は室内温震分布

は一様になっていることがわかる G
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0.6 - 対策前
n =108 
一最大28.2[OC]
-最小21.0rOC] 

'1 0.4-平均24.7[OC]
L.....J標準備差1.5 [OC] 
時

起 0.2-

O 
18 22 26 30---

温度の階級 [OCJ

0.6 -，- 対策後
n =108 
最大28.4[OCJ
器小25.2rocl

'/ 0.4- 平均26:7toCJ
〕 標準偏差0.6[OC]
時
討 0.2-

O 

18 22 26 30---
温度の階級 [OCJ

図6.5 室温分布の比較

158 



16 Y方向[mm]

14 

12 

10 

8 

6 

4 

2 

O 
O 5 10 1 5 20 25 30 

X方向rmml

図6.6・1 対策前の室温分布 (FL+1500mm) 
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図6.6-2 対策後の室温分布 (FL+1500mm)
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6.3.5 エネルギー消費量

表6.4、図 6.7に対策前後における各機器の消費電力を示すD この結果、対策を行

うことにより空調設備(空調機十熱源等)の消費電力が減少し、総合効率が約 16%

向上した。情報処理室空調の場合、空調機の送風機動力の比率が高いため、送風機

の消費電力削減とともに、送風機発熱量の減少が熱源等のエネルギー消費量削減に

寄与していると考えられる D

表6.4 エネルギー消費量の実測結果

項 目

①機器の消費電力 [kW]

②照明の消費電力 [kW]

③熱源の消費電力 [kW]

③空調機の消費電力 [kW]

①十②機器等の消費電力 [kW]

③+④空調機の消費電力 [kW]

総合効率(①+②)/(③+③)[命!

300 

己主

さ200-
t戸、

会 100-
'Iや

H 

。

照明

機器

発熱

空調負荷

対策前

272.3 

13.1 

102.1 

73.1 

285.4 

3175.2 

1.6 

対策前
総合効率

1.6 

空調機

熱源等

空調設備の

消費電力

対策後

272.3 

13.1 

97.0 

54.2 

285.4 

151.2 

1.9 

対策後
総合効率

1.9 

空調機

熱源等

空調設備の

消費電力

図6.7 エネルギー消費量の比較
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6.4 まとめ

室内空気再循環気流方式の効果を検託するため、実際に稼働している情報処理室

を対象に、本気流方式を実施したD 対策前後の実測結果から、以下の知見が得られ

たD

1 )機器吹出し温度差は対策を行うことにより、僅かな上昇に止まった。これは、

実際の発熱量がカタログ値と異なっているものがあり、機器発熱量に対応した

空調給気量の調整が十分でなかったことが原因と考えられる G 機器発熱量デー

タの正しさが省エネルギー効果を左右する大きな要因といえよう O

2 )本気流方式を実施することで排熱効率グ vは0.7から 0.93へ大きく向上した。

3 )換気流量比 /C mは対策により1.44から1.04へ約 28%減少した。この効果の要因

は排熱効率の向上といえる O 今回の対策は実際に稼働している機器であること

を配慮し機器吹出し温度を低く設定したため、この程度の削減に止まった。機

器吹出し温度差をもう少し拡大できれば、換気流量比 /c mはさらに減少すると考

えられるD 今回の対策が既設の空調設備に対し実施したが、新設の場合、空調

給気量の削減は空調設備容量の低減にも反映する。

4 )室内温度分布の標準偏差は対策により1.5rC]から 0.6CC]へ大きく減少し、室内

温度が均ーになった O 本気流方式は空調給気量の削減と同時に室内祖度分布の

均一化にも有効な方式といえる c

5 )エネルギー消費量は対策により約 16[%]減少した。空調給気量の削減は空調機

の送風機動力の削減のみならず、送風機発熱量の低減が熱源等のエネルギー消

費量削減にも寄与していることが確かめられた。
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第7章総括
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7.1 結論のまとめ

文字・音声・映像・データなどのマルチメディア情報を活用するコミュニケーシ

ョンは、情報化社会の発展とともに益々普及し、今後、電子計算機や電話交換機な

どの情報処理機器の導入が更に進むものと考えられる o本論文では、強制空冷方式

の情報処理機器が収容された機械室の空調に関し、 1)省エネルギー化、 2)経済

化、 3)保守作業者の環境改善の3点に主眼をおき、空調気流方式の計画手法につ

いてまとめたものである o

第 l章では、本研究の背景と目的、情報処理室用空調に関連する既往の研究を概

説し、本研究の位置付けを明確にした。

第2章では、実態調査および実大規模実験の結果から強制空冷機器を収容した情

報処理室用空調の問題点の把握と、これを解決するための方策について検討したD

その結果、 1)情報処理室用空調は、空調機の送風温度差が小さく多くの空調給気

量が必要となり、オフィス空調と比較し、同一の熱負荷を冷却するのに必要な空調

用送風機容量およびその電力消費量が大きなこと、 2)室内温度が機器吹出し温度

の影響を受けぱらつきが大きくなり、機器の適正な冷却温度条件を満たすには、室

内作業者にとって低過ぎる温茂環境になる場所ができることが問題点として明らか

になった。これを改善するには、機器換気量と同等以上の空調給気量を確保する従

来の設計方法を改め、換気流量比(空調給気量/機器換気量)をできる限り小さく

すること、空調給気の分配を各機器の発熱量に対応させ、排熱効率(送風温度差/

機器冷却温度差)を向上させることが有効であることを示したD

第3章では、情報処理室用空調に関し、機器毎に空調給気量を調整するための嵐

量調整器を用い換気流量比を小さくする室内空気再循環気流方式とその制御方式を

提案した。また、空調給気量が機器発熱量に対応せず機器吹出し温度にばらつきが

生じた場合、冷却に必要な空調給気量の評価方法を示した。さらに、本気流方式に

おいて各機器の機器吹出し温茂、再循環温度、機器冷却空気温度の決定要国を明確

にするため、マクロな温度解析モデルを作成し、実大規模実験によりその妥当性を

検証した。その結果、各部の温度および無次元化した温度差比の値は、換気流量よヒ

IC m、排熱効率グ v、機器下部の風量比 IC d、水平方向の熱移動係数 Wの関数で表現

できることを示した。また、換気流量比 ICm=0.42 ~2.4の範囲において、マクロな温

度解析モデルの計算結果は実験結果と概ね一致した。次に、空調給気量を決定する

要因とその影響について検討したD その結果、空調給気量は排熱効率ク v、機器冷却
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温度差、機器吹出し温度差、空調給気不整合量ピ1mで、決定されることがわかった。

機器冷却温度差は機器富有の条件であり与条件と考えると、換気流量比 /c mを小さく

するには、 1)再循環量を増大し機器吹出し温度を拡大すること、 2)隙間や不要

な関口からのリークを防止し排熱効率グ vを向上させること、 3)機器の発熱量に対

応した空調給気量の調整精度を向上させることが有効なことを示したo

第4章では、二重床および天井をチャンパに利用した空調気流方式に関し、一様

な吹出し・吸込み風量分布を実現する手法およびチャンパの熱特性について検討し

た。一様な吹出し・吸込み分布が可能ならば、機器の発熱量に対応した空調給気

の分配は関口面積の調整で容易にできることになる o これを実現するためには、チ

ャンパの高さを高く、関口率を小さくすればよいが、チャンパの高さが必要であり

建物の階高、送風機動力が上昇する。そこで、最適なチャンパ形状・関口率を決定

するため、一様な吹出し・吸込み関口を有するチャンパにおいて、その風量分布の

最大値と最小値の差を平均風量で除した値を風量分布の不均一率 εと定義し、チャ

ンパの形状から定まる特性係数k、関口率、圧力損失、不均一率 εの関係を簡易な

近似式で表し、その妥当性を模型実験で検証した。次に、二重床から室内に供給さ

れる空調給気の熱量分布、スラブを介しての熱移動などの特姓を明確にするため、

二重床内の温度分布を求める解析モデルを作成し、その妥当性を実大規模実験で検

証したD この解析モデルを用い、二重床吹出し空調気流方式の定常熱特性の検討を

行った結果、二重床内の温度分布および有効熱量の不均一率 εH'土、空調給気の熱移

動係数に対するこ重床およびスラブの熱移動係数の比(熱移動係数比 C)で表現で

きることを示した。以上のチャンパの吹出し・吸込み気流特性および定常熱特性を

考慮した空謂給気の分配設計方法を示した。

第5章では、情報処理室用空調のエネルギー消費量を左右する要因の分析と評価

を行った。まず、 トータル空調エネルギー消費係数を空気搬送エネルギー消費係数

と熱源エネルギー消費係数に分系し、空調用送風機の発熱量が熱源の負荷として評

価できる方法を示した。また、エネルギー消費係数を求めるに当たり、チャンパの

圧力損失、空調設備の各機器効率の算出方法を示した。次に、この評価法を用い、

空気搬送エネルギー消費に影響を与える風量分布の不均一率 ε、二重床高さ、二重

床内障害物高さ、送風温度差についてその影響を評価した。さらに、空調給気温度

および空調還気温度・相対湿度が熱源エネルギー消費係数へ与える影響を評価し、

情報処理機器室の湿度条件が空調用エネルギー消費係数を左右する要因であること
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を示しD その適正な範囲を明らかにした。

第6章では、実際に稼働している情報処理室を対象に本気流方式を実施し、室内

空気再循環気流方式の効果を検証したD その結果、機器発熱量に対応して空調給気

量を調整することにより、排熱効率グ vの向上、機器冷却温度差の上昇により、換気

流量比が約 28%、エネルギー消費量が 16%減少したことを確認したD また、このこ

とから、強制空冷機器を収容した情報処理室用空調に関し、室内空気再循環気流方

式は 1)空諦給気量の削減による省エネルギー化、 2)送風機容量の低減による経

済化、 3)室内温度分布の均一化による室内温度環境の改善に対し有効なことを

証した。

電子計算機や高速・広帯域通信機器などで構成される情報処理システムは、マル

チメディア社会を支えるインフラストラクチャーと考えられる。情報処理システム

を安価に構築し運用することは、このシステムを用いたサービスが安価に提供でき

ることとなり、サービスを受ける国民の利益と考えることができる G また、エネル

ギー消費量の抑制は、地球環境時代において重要なテーマといえる O 一方、情報処

理室にオペレーターが在室する場合、快適な温度環境を提供することは建築設備技

術者としての責務といえる D このような観点から、本研究成果は、情報処理室にお

ける空調気流の計画設計に有効なものと考えられる D

ア.2 今後の課題

本論文で残された課題についてまとめる G

(a)空調給気不整合量の影響

本論文で提案した室内空気再循環気流方式は、機器発熱量に対応して空調給気

を供給できれば、機器吹出し温度の均一化が図られ、機器冷却用温度条件を満たし

ながら空調給気量の削減が可能となる D しかし、機器発熱量の情報を正確に把握す

ることは、困難な場合が多く、機器発熱量と空調給気量の対応性の善し悪しが適正

な冷却に必要な空調給気量を左右する O 本研究では、実験室の規模、機器配置パタ

ーンなどに制約があり、限定された条件下において空調給気不整合量と換気流量北

の関係を導いた。今後、実験室の規模、機器配置パターンが異なる条件下で、空調

給気不整合量と換気流量比の関係を明確にすることが課題といえる o
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(b)天井吸込み方式と横吸込み方式

高発熱の情報処理室用空調システムは、二重床吹出し・天井吸込み方式が多く採

用されている。特に、自然空冷方式の機器が設置された場合、天井吸込み方式とす

ることで、室内で生ずる温度成層を活用し空調給気量の少ない空調気流方式が実現

できる o しかし、強制空冷方式の機器の場合、室内での温度成層は生じにくくなる

ため、天井吸込み方式の効果について定量的に評価することが今後の課題といえる o

( c )空調機が停止した場合の信頼性の確保

高発熱の機器を収容した機械室では、空調電源の停止や空調機の故障に伴い、空

調機の冷却能力が低下するため、時間の経過と共に室温が上昇する D 情報処理シス

テムは停止に伴う社会的影響が大きなため、空調電源に予備発電器や空調機に予備

機を設け信頼性を確保している D 室内発熱分布が均一な場合、室温上昇も偏りが少

なく、経過時間毎の室温の予測は容易であるが、室内発熱に偏りがある場合、その

程度を考慮しながら室温上昇を予測することは困難といえる o今後、今回検討した

水平方向の熱移動のモデルを拡張し、この様な問題の解決を国ることが課題といえ

るD

(d)機器設計者と空調設計者の協調

情報処理機器の設計者は機器の高性能化・経済化を主眼に、密度の高い実装方式、

効率の高い冷却方式を選択し設計している D その結果、強制空冷方式の機器は機

冷却温度差が小さく、機器の冷却に必要な機器換気量が大きくなり、本論文の主題

となっている問題が生じたものと考えられる o 従来、情報処理機器の稼働により得

られる生産額は空調システムのイニシャルコスト、ランニングコストと比較し、著

しく‘高いため、情報処理機器の要求する条件を無条件で満たすことが空調設計者の

役割と考えられていた。今後、機器設計者と空調設計者が双方の機器特性を十分理

解し、協調して双方のシステム設計に反映することが意義あるものと考えられる o
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7.3 今後の展望

( a) r経営に優しいJ、 「人に優しいJ、 「地球に優しLリ

オイルショック以降、エネルギーコスト削減の観点で、省エネルギー機器・シス

テムの開発・導入が盛んに行われ、 「経済化(経営に優しい)Jの取組に力が注が

れた。このことが、今日の経済大国 18本」を築き上げた原動力のーっと考えるこ

とができる O 一方、 1980年代後半以降の好景気に沸いた頃から、オフィスワーカー

の生産性向上を呂指した、アメニティ性の高い建築空間・空調など「人に優しい」

取経が進展してきた。さらに、地球環境問題が叫ばれている今自、地球温暖化抑制、

オゾン署保護など「地球に優しい」取組も考慮する必要がでてきた。ここに挙げた

「経営に優しいj、 「人に優しい」、 「地球に優しいJは各々「経済化j、 「快適

性J、 「省エネルギ-Jに読み変えることができる O これらのキャッチフレーズは

施策や技術の研究開発-導入を判断する上での評価指標と考えられ、これを同時に

実現することは、研究開発に携わる者にとって理想であり、大きな目標ともいえる O

ところが、一般的にこの3つのキャッチフレーズを同時に満たすことは函難な場合

が多く、何かを犠牲にして初めて成り立つものもある D 例えば「イニシャルコスト

の増加分をランニングコストの削減分で回収するのに長い時間を要するj、 「夏期

の室内溢度を上げて省工ネルギーを函る」などはこの一例といえる o このように何

かの犠牲の上に成り立つ技術は無理があり、改善の余地が残された技術といえる o

(b)普及の効果

本研究の成果が広く普及した場合を想定し、期待できる効果を試算してみるつ国

内での電子計算機室の総面積は約 1300万[m2]程度と考えられる o これは、 NTIグル

ープの電子算機室面積約 38万[ば!と NTIグループの電子計算機のマーケットシェア

から推定したものである G 電子算機室の平均発熱密度を 300[W/mZ]と仮定すると、機

器発熱量は全面で約 350億(kWh/年]、電力料金は約 7000億[円/年](20円jkWhとし

た場合)となる D この発熱を冷却するための空調用エネルギーは約 230億[kWh/年]

(総合効率を1.5とした場合)、電力料金は約 4700億[円/年]にも達し、 100万[kW]

規模の発電所2.6件分にも相当する G

もし、空調気流方式の改善により 20%の省エネルギーが図れたとすると、空調用

エネルギーは約 46億[k¥¥市/年]、電力料金は約 940信、[円/年]の削減につながる D 一方、

空調システムの建設費は、送風機容量の削減に伴い25%削減できるとすれば、約4800
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イ意{円](空調システムの建設費を 50万円/kW とした場合)の削減となる D 空調シス

テムの更改期間は1O~15 年程度と考えると 320~480 億[円/年]となる G また、室内

の温熱環境は先にも示したように改善が期待できる D

以上のことから、本研究は「経営に優しいJ、 「人に優しいJ、 「地球に優しいJ

の自標の達成を目指したものであり、成果を広く普及することにより、大きな効果

が期待できると考えられる D 今後、一企業のみならず広く普及させていくことが重

要といえる o
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付録 集中設置される空調機室外機の吸

込み;畠度性状
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付.1 はじめに

近年、情報処理室用空調として、空冷パッケージ型空調機を採用する例が増えて

いる D その理由として、このような建物では、ゾーン毎または室毎の様々な利用形

態に対応できる空調設備が要求されるのに対し、空冷パッケージ型空調機はこの種

の要求に柔軟に対応することが可能であること、据付け工事が簡便であること、低

価格であることなどが挙げられるD

しかし一方では、空調機の台数が増加し、屋外の限られたスペースに空調機室外

機を集中して設置することが多くなる D このため、冷房時集中設置された室外機で

は、自らの高温排気を再度吸込むショートサーキット流れが生じ、室外機吸込み温

度が上昇する。これは空調機の冷却能力や総合効率の低下、冷媒圧力の上昇に伴う

空調機の停止を引き起こす要因となる G 室外機を設置する場合、室外機の吸込み温

度を予測することができれば、許容範囲内に温度上昇を抑制する設置条件を決定す

ることが可能となる D 庁ら[81]は、建物のベランダに室外機が設置された場合につい

て、実測および気流解析を用いて室外機の吸込み温度上昇の予測方法を検討してい

るが、室外機が建物の屋上に設置される場合についての報告は見られない。ここで

は、室外機の配置方法と室外機の吸込み温度上昇の関係について検討し、室外機吸

込み温度上昇が空調機の効率に与える影響を評価する{幻ト[8九

付.2 室外機模型の概要

付.2.1 室外機模型の作成

様々な設置形態における室外機の吸込み温度上昇を再現するため模型を作成した

[8310 対象室外機は装置側面または底面に外気取り入れ用の関口があり、装置上部の

排気舟ファン 2機により排気を行う強制空冷型である D 装置側面の関口部から外気

を取り入れるものが横吸込みタイプ、底面部から外気を取り入れるものが下吸込み

タイプである。模型の大きさは、実物の 1/6の寸法で相似となるよう配慮した(図

A.1参照) 0 

付.2.2 相似則によるパラメーターι殺定
本検討では室外機周辺条件として最も厳しい無風条件を想定しているため、模型

実験側で制御できるのは模型寸法、 j乳量、排気速度および温度となる O 系の力学的

相似として、室外機の形状を実物と幾何学的に相似とした上で、平均排気速度を代
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表風速、模型屈辺j昆度と排気温度の差温を代表温度差とし、アルキメデス数k の一

致によって達成されるものと考えた[88J。これと向様に、室外機表面からの伝達熱は

無視し、内部発熱と換気熱損失から得られる熱的相似を考慮した。ここで νt∞UL

とし、乱流レイノルズ数Reの自動的一致を仮定した。従って、力学的相似条件は(A.1)

式、熱的相似条件は、対流輸送と内部発熱の関係から(A.2)式とした。

'ヲ

n η = n;， (}'"L - "U 

ヲ

nn = ll"llnll; R --'''U'''8'''L 

(A.1) 

(A.2) 

なお、室外機頂部付近の熱拡散には排気の乱れ性状の影響が無視し得ないと考え

られるが、実物と同様ファンによる排気であることから、特に考慮しなかっt::.o

横吸込みタイ7' 下吸込みタイ7'

図A.1 室外機の形状

付3 現場測定による模型実験の妥当性の検証
付.3.1 現場測定の概要

調査現場は、模型実験が容易に実施可能な室外機配置であるピルとした。 測定項

目は吹出し、吸込み口温度、室外機関温度、外気温度である o 図A.2に実測室外機

の配置寸法と測定ポイントを示す。実i即時室外機の運転は強制運転とし、一定の排

気風量および発熱量となるよう固定した。
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室外機す法(WXDXH)

: l090X545X 1245mm 

架台高さ

: 720mm 

o.温度測定ポイント
配置図内数値は室外機位萱を示す [立面図}

図A.2 室外機の配置状況と温度測定ポイント

付.3.2実機と模型の畠度比較

現場実測の室外機配置を模型で再現し、向様の温度測定を行った。図A.3に室外

機吸込み温度上昇に関する実測値と模型実験結果の比較を示す。実機では外気条件

等の影響を受けて温度が大きく変動している D しかし、平均混度については比較的

対応がよく、模型実験により実物の状況が概ね再現で、きるものと判断したD

12一φ 実澱(最大) φ 

10 -閤実測(最小)

-A実iEi(平均) 傘

~ 8ーす実験(平均)

4多

斗守h
6 

Lf 一 A 需参
i討
~μー~ーw 4- ~静 ¥ 

?毛
員¥&~ 2- // A 塁審さ話 // 

¥ G 
0-1 圏

関

ー つ 3 4 5 6 
帽2- 題

空調機室外機番号

図A.3 室外機吸込み温度の実測値と実験値
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付.4 模型実験の概要
付.4.1 実験方法

室外機が屋上に多数設置されていることを想定し、図A.4に示すように対称面に断

熱材の壁を設け実験を行ったOこれは、対称に室外機の列が並ぶ状態を想定した上で、

外気が静穏な最も厳しい状況をモデル化したものである。実験には縮尺 1/6の室外機

模型を用い、室外機設置長さ L (模型台数)、通路幅Wおよび取り付け高さ hを実験

変数とした。表A.1に示す計50ケースの実験パターンについて、室外機の吸込み、

吹出し温度、室外機関温度および外気温度を測定した。温度測定はK型熱電対を用

い、データロガーにてデータを収集した。

.--ー

/ラヒララ
連続設置長さL--~

図A.4 室外機模型の配置

表A.1 実験パターン

横吸込みタイ7
0

通路幅W[m] 0.15、0.25、0.35、0.45

取り付け高さh[m] 0、0.125、0.25

室外機設童台数[台] 2、3、4、6

下吸込みタイ7
0

通路幅W[m] 0.15、0.25、0.35、0.45

取り付け高さh[m] 0.125、0.25

室外機設置台数[台] 2、3、4、6
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ヌ折、性の検証付.4.2

本実験に先立ち、室外機が連続的に設置されることを再現するため、断熱壁を対

材、函に設霊した模型配置において、吸込み温度上昇の対称性について検証を行った。

函A.5に3種類の異なる設霊タイプついて、室外機吸込み温度上昇の測定結果を示

xおよの吸込み温度上昇は概ね一致し、

びy方向の対称性が保たれていることを確認した。

す。その結果、各設量タイプにおける装
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対称性の実験結果図A.5

室外機吸込み温度上昇の予測
モデル

付.5
イ寸.5.1

空調機室外機の奥行き方向の微小長さ dxの空間に流入・流出する気流には、図A.6

に示す弘、民、Q、Qi+lが考えられ、各々の空気温度を ti、tr、()i、0仲!とする。空間内の風

量収支より以下の式が成立する。

Et+Qi-qi-Q川コO (A.3) 

熱量収支についても向様に以下の式が成り立つ。

(A.4) 

このうち、室外機の吸込み風量 qiは与条件として一定と与え、また室外機からの環

流風量Eiを一定と見なすと以下のように表すことができる G
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CpP (t点+qUi -tiqi -qi+1Qi+l) =。



CpP qi = K，，(x+dx -x) = K"dx 

CpP EiコKodx

また qi>Eiでありこの差を Qとおけば次式となる D

CpP Q = (K" -Ko)x = K"x 

次に、温度については実験結果より

t = ti 

to zけ ff
であり、 eとtの関係は以下となる o

。 dtdx ハ dtdx 
.=t+ 一一一~. f:j" =t一一一一一2' Vi+l -， dx 2 

(A.5) 

(A.6) 

(A.7) 

(A.8) 

(A.9) 

(A.IO) 

一方、 tr~t。、tiの関係は図 A.7に示すように trをLとtiを内分することにより近似的に

以下とおいた。

trコαwto+(1-αW)ti (A.ll) 

設置長さ Lの場合、Et刷工KoL、Qotal=KyLであり、各々の関口部面積で除した値が面平

均風速となる 0)¥ラメータ H、W、Lが変化した場合、この風速よとは変化すると考えら

れ、E の函平均風速を基準とした流入空気の面風速を J3wLとすれば以下となる(図

A.8)0 

sW.L ~o/;T = K~L ， Ko = !; ~ 一一 一 H 一
円LL W S' HQ  - sW.LS HV  

(A.12) 

最終的に補正係数αw、i3wLをパラメータとして、 x=Lにおいて t=tfとすると、室外

機の吸込み温度 tは次式となる o 185i 

t=αwR L W 1…(Ll+t 
Av.LS kit AUOペxJ ' 'f 
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(A.13) 



q:室外機風量

図A.6 気流のパターン

図A.7 αw  の概念図

図A.8 βW，Lの概念函
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付.5.2 補正係数ι決定
補正係数αw、/3W.Lは実験により定められるパラメータであることから、実験結

果を用い、補正係数αw、JwLをW畑、 L川rの関数として算出する o実験結果から

のαwを図A.9、1//3 W.Lを図A.10に示す。 αw、1//3 W.Lは横吸込みタイプの場合、

(A.14)、(A.15)式、下吸込みタイプの場合、(A.16)、(A.17)式となる O 多少のばらつき

はあるが、 W/Hの増加に伴い αwが低下すること、 L川fの減少に伴い 1/，5 W.Lが低下
することは妥当な結果と考えられる O

ここで得られた補正係数αぃ 1/;5W.Lと設置条件を式(A.13)に代入することにより、

室外機の吸込み温度上昇が算出可能となる O室外機吸込み温度上昇tを小さくするた

めには、 αwと小さくするか、 1/，5 W.Lを大きくする必要がある D
αもご-0刈予告)+ 0.321 横吸込みタイ7。 (A.14) 

ALPL20337(今日v) 横吸込みタイプ。 (A.15) 

日 -0.3吋%)+0.723 下吸込みタイプ。 (A.16) 

)sW.L = 0.084( 7w) 下吸込みタイプ。 (A.17) 
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横吸込みタイ7': 0 (実験)、実線、(計算)
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αwの分布図A.9

y = 0.337x 
R2=0.771 

3 -

O 

y = 0.084x 
R ')-0.924 

一一込

O 

つ

O 

O 

q之
、、、

7.5 5 

βW.Lの分布

2.5 

[;g] A.10 

吸込み温度分布俗十算と実験付.5.3

図A.llに室外機吸込み温度上昇の実験値と計算値の比較を示す。その結果、室外

?で(対称面)付近では、計算値と実験値の差は大きくなるが、機連続設置時の中心

の他の領域では比較的良好に一致している D 中心付近での誤差は、予測式がlog関数

となることから、中心からの距離 x=O付近で実際の現象と矛盾していることによる
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ものと考えられる D
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図A.11 室外機吸込み温度上昇の実験値と計算値

付.5.4 吸込み温度上昇の平均と最大

実用上は室外機の最大吸込み温度、即ち x=Oの温度が予測可能であることが望ま

しい。そこで、最大値の影響因子と考えられる室外機吸込み温度上昇の平均値と最

大値の関係を函 A.12に示す。この密より、吸込み温度上昇の平均値と最大値との聞

には強い相関関係があることがわかる1861G横吸込みタイプでは(A.18)式、下吸込みタ

イプでは(ん19)式となり、室外機吸込み温度上昇の平均値を計算により得ることがで

きれば、最大値の予測が可能と判断できる D そこで、各ポイントでの吸込み温度上

昇を(ん15)式より求め、(A.20)式の形で平均値を算出することを試みた。(A.20)式で

求めた平均値を(A.18)、(A.19)式に代入し、最大値を計算する D 以上を最大温度モデ

ルと呼ぶものとする D

t ma， = 1. 92t m'e 横吸込みタイ7
0

(A.18) 

fmaX2239fd 下吸込みタイ7
0

(A.19) 

W RLV，1 1 .!.!.... I ').， 
fuezβl!...:..目立主logebk~IJ+作

， ".ん U 内一‘

(A.20) 
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図A.12 室外機吸込み温度上昇の平均値と最大値の関係

付.5.5 吸込み温度上昇の最大j直信十算と実験

最大温度モデルによって得られる室外機吸込み温度上昇の最大値の計算値と実験

値の比較を函A.13に示す口横吸込みおよび下吸込みの両タイプとも、計算値と実験

値が良好に一致している o この結果、最大温度モデルにより、実際の設置条件での

吸込み温度上昇の最大値を予測可能であることが示されたD
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図A.13 室外機吸込み温度上昇の最大値

付.6 吸込み温度上昇の最大値と設置条件

/ 

/ 

/ 

25 

通路幅W、取り付け高さ h、室外機設置長さ Lが室外機吸込み温度上昇の最大値に

与える影響を評価するため、設童条件の各ノTラメータを増減させ、室外機吸込み温

度上昇の最大値を算出した。その結果を図 A14に示す。最大値は通路幅 W および

取り付け高さ hの増加に伴い減少する o この計算範囲内では、それぞれ 1mの増加で

通路幅 W は2
0C程度、取り付け高さ hは lOC程度の減少となる G 室外様設置長さ L

を一定とした場合、通路幅W は取り付け高さ hより室外機吸込み温度上昇の最大値

に与える影響は大きいことがわかる D 一方、室外機設置長さ Lが増加すると最大値

は急激に増加する傾向にあり、最大値を抑制するためには室外機の連続設置台数に

上眼を規定することが有効であると言える D
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イ寸Y まとめ

集中設置される空調機室外機を対象に、現場実測調査および相似則を考慮した室

外機模型により、室外機吸込み温度と設置パラメータの関係について検討した。そ

の結果、以下の知見を得た。

1 )屋上に室外機が連続して設置されている場合の室外機吸込み温度上昇の実態調

査を行った結果、集中設置された場合の設置条件が室外機の吸込み温度上昇に大

きく影響していることがわかった。

2 )相似則を考慮した室外機模型について、実機との比較を行い模型実験の妥当性

を検証し、良好な結果を得た。

3 )室外機が連続的に設量されることを再現するため、断熱壁を対称、面とした模型

設置における吸込み温度上昇の対称性を検証実験により確認した。

4 )室外機設置パラメータを考慮した室外機吸込み混度上昇の予測モデルを作成し、

実験との比較を行った。その結果、最大温度モデルを用いることにより、室外機

設置のパラメータを考慮した室外機吸込み温度上昇の最大値を十分な精度で予

測できることを確認したDこのモデルは室外機設置条件の各パラメータが室外機

の吸込み温度上昇に与える影響を明確にすることができ、室外機の適正な配置計

画に有効と考えられる D

付録の記号表

/3 体積膨張率[1tC]

g 重力加速度[m/s"]

Arアルキメテゃス数

Re 乱流レイノルスゃ数

ν 渦動粘性係数[m2/s]

E 環流風量[ば/s]

Q 流入風量[m3/s]

q 室外機の吸い込み風景[m3/s]

Ku 吸い込み気流の熱コンゲクタンス刊f/moC]

Ko 環流気流の熱コンゲクタンス仰/moC]

Ky 流入気流の熱コンゲクタンス[W/moC]

f} 温度[OC]
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:室外機吸い込み温度上昇[OC]

:室外機問の温度[OC]

: x=Lにおける流入空気温度rC]

:室外機の吹き出し温度rC]

:環流空気の温度['C]

:室外機吸い込み温度上昇の平均値rC]

:室外機吸い込み温度上昇の最大値[OC]

:補正係数[一]

:室外機設置長さ[m]

:室外機取り付け高さ[m]

:通路幅[m]

室外機の発熱量仰1m]

:流入面積[m2]

:室外機高さ[m]

:中心からの設置台数[台]

:中心からの距離[m]
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記号表
A チャンパの断面積[m2]

ら :空気の比熱[J/ (kg(DA). K)] 

D チャンバの相当宣径 D=2h [m] 

E エネルギー消費量[W]，

添字， F;ファン， P;ホ。ンプ， HS;冷凍機， COM;コンプレッサ

H[ 室内熱負荷[W]

h チャンパの高さ[m]

p 空気の比重量[kg/m3]

~ll 発熱量[W] [J/s] 

H¥¥. 壁体の熱損失[VV][J/s] 

k チャンノ叶寺性係数[-]、

吹出し気流:kJZ2L-l，吸込み気流:ι_}J.， +2 
3D 3D 

k
f

二重床の熱移動係数 [W/OC]

ks スラブの熱移動係数 [W/OC] 

k，. 空調給気の熱移動係数[W/OC]

L チャンパの長さ[m]

ぜ :区間の長さ[m]

m1m 機器吹出し温度差比[-]((8 1m-θO)/(β1-8 0)) 

mOm 機器冷却空気温度差比[-]

ma 機器再循環温度差比[-]

mroom 室内温度差比[-] ((θ room ‘ θ。)/(8 1-8 0)) 

Op 吹出し・吸込み口の関口率[-]

p 圧力[Pa]

Q 風景[d/s]

q 吹出し・吸込み風量[nfls]

Re :レイノルズ委文[-]

v 風速[m/s]

Re-Z12 -

に :チャンパ始端風速[m/s]

V 空調給気量[n1/s]

Vm 機器換気量[m3/s]

Vd 機器下部からの空調給気量[m3/s]

V[ 機器周辺からの空調給気量[n1/s]

V
ll

無効給気量[m3/s]

Va 室内からの機器吸込み風量[ば/s]

Vr 機器再循環風量[m3/s]
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W
d

チャンバの幅[m]

147 :水平方向の熱移動係数[w/OC]、 j:ゾーン No.を示すインデックス

x 距離[m]

β Om 機器冷却空気温度rC]
θ。空調給気温度[OC]

8 1 空調還気温度rC]
8 a 機器再循環温度[OC]

8 1m 機器吹出し温度rC卜

β 1m-8 0 機器吹出しj温昆度差[OC]

θ1m  

θ1m瓜叫1.'¥九山 最最大機器吹出しj温昆度[OC]

8 1m.M.-L¥"θ 。:最大機器吹出し温度差[OC]

8 '1m 水平方向の熱移動がない場合の機器吹出し温度[OC]

8
1
、{JrOOIIl室内温度[OC]

θf.n 区間 nにおける二重床内の温度rC]

/c m 換気流量比[-] (¥1/¥1) 

/c d 機器下部の風量比iト什司-] (¥1/ぺ{グ¥./C m 1ス¥1凡1m)
グ¥.排熱効率[-] ((九十¥1f)/1ヴ

ムx 微少区間の距離[m]

グ 1m 機器吹出し温度差(81mj-8 0)の標準偏差[OC]、 J ゾーン No.を示す

インデックス

グ 1m 空調給気不整合(水平方向の熱移動がない場合の機器吹出し温度差

( 8 'lmJ嚇 80)の標準偏差rC])、j :ゾーン No.を示すインデックス

εfl 機器吹出し温度不均一率 {σ1m/σ1m  ) 

ε : )武量分布の不均一率[-]

ε :エネルギー消費係数[-]

添字， F;ファン， REF;冷凍機+ホsンプ等， COM;コンプレッサ

シ :渦動す占係数[m2/s]

A チャンパの通気抵抗[-]

!:i 合流損失係数日

!: 0 分岐損失係数[-]

!:p 多孔板の通気抵抗日

グT 送風機の総合効率[-]

j ゾーン No.を示すインデックス

n 機器の数

s チャンパの始端を示す添字

:平均値を示す
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