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はじめに

　近年，ナノテクノロジーの発展によりパソコン，サー

バー，携帯電話等の情報通信機器をはじめとして，コンパ

クトかつ高性能な製品開発が盛んに行われている。中でも，

プロセッサの研究開発におけるナノテクノロジーの寄与は

大きい。プロセッサは汎用の情報通信機器だけでなく，船

舶の計測機器，制御機器，監視機器等の電子機器にも数多

く使用されており，水産業・海運業で使用する機器の高性

能化や効率化に大きく関与している。1971年に発表した

Intel社初のプロセッサ 4004に搭載されていたトランジス

タの数が 2200個であったのに対し，現在の CPUには 10

億個以上のトランジスタが組み込まれ，10000MIPS(Million 

Instructions　Per Second：1秒間当りに可能な命令実行回数

を 100万単位で表記したもの )の処理を実現している。し

かし，これに伴い発熱量も増大し，局所的に高い発熱を生

み出すようになっており，Intel社の PentiumDプロセッサ

に至っては 130Wに達するものもある。この CPUの温度

上昇は，CPUのパフォーマンス低下を招いたり，システ

ムダウンを引き起こす要因となる。この様な流れの中で従

来どおりの空冷方式によっては CPUの温度を限界温度以

下に維持することが難しくなりつつある。そこで，空気よ

り熱伝導率が高い水を用いた，水冷によって局所の冷却を

行うさまざまな方法が検討されている 1)～5)。実際，空冷式

強制対流熱伝達において 0.5～20m/sの範囲で送風した場

合，熱伝達係数は 10～200W/m2Kであるのに対し，一般的

な水冷式強制対流熱伝達において 0.1～5m/sの範囲で送液

した場合熱伝達係数は 5～2000W/m2Kとなり，空冷方式よ

りも水冷方式の方が冷却性能が数倍優れていると言える。

また，製品の小型及び薄型設計が要求されていることから，

省スペースかつ，冷却効果の高い技術の確立が急務となっ

ている。

　そこで，本研究では水力相当直径 Dhが 1μm以上 1mm

以下の微小流路プレート (以降マイクロチャネルプレート
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と呼ぶ )を使用した水の液単相強制対流熱伝達に着目した。

その理由としては，以下のようなことからである。

　・マイクロチャネルを用いた水冷式冷却法は，流路がマ

　　イクロオーダーであるのでスペースを取らない。

　・理論上チャネルのサイズが小さくなるにつれて熱伝達

　　性能が良くなるので放熱フィンやファンを使用した空

　　気冷却方式と比べて半導体素子上で効率良く冷却でき

　　る。

　マイクロチャネルの研究は，伝熱工学的または流体力学

的な特性に着目したものから微小流路の製造法，実際の応

用－例えば水産物等生鮮食料の高品位冷蔵への応用－に

着目したものまで多岐にわたり，現在，ミニチャネルや

マイクロチャネルは色々な対象物の局所集中冷却用の熱

交換器の役割， 燃料電池内の多層構造微細流路系，高性能

VLSI，生体バイオ血管の流れなど様々な分野での研究が

行われている。最近では，米国機械学会 (ASME)の主催で

“International Conference on Nanochannels, Microchannels and 

Minichannels (ICNMM)”6)　が開催される等，マイクロチャ

ネルを巡る動きが活発化している。

　Steinkeら 7)　は，マイクロチャネルの全長が 10mm，全

幅が 8mm，チャネルの深さが 250μm，チャネルの幅が

200μmのシリコン製テストセクションを用いて実験的研

究を行い，冷媒の質量流束の変化に対する熱抵抗 の関係

を示し，流量がある値以上になると熱流束 によらず熱抵

抗 が変化しないことを示した。Peng と Peterson8) は，マイ

クロチャネルの全長が 45mm，マイクロチャネルの全幅が

18mm，水力相当直径が 133～367μmの 12パターンの矩形

チャネルについて水を作動流体として単相強制対流層流熱

伝達に関して実験行った。対数平均温度差によって平均熱

伝達係数を定義し，無次元化した後レイノルズ数とヌセル

ト数の関係を求め，層流，乱流時の相関式を提案した。し

かし，従来より提案されている実験相関式と比較するとヌ

セルト数の値が 1/3程度しかない。W.Quら 9) は，水力相

当直径が 62～169μmのシリコン製台形チャネルを用いて，

単相強制対流熱伝達に関して実験を行い，平均的な熱伝達

係数を算出し，その後，無次元化してヌセルト数とレイノ

ルズ数の関係を示した。ヌセルト数は，レイノルズ数の変

動によらずにほぼ一定値を示し，その値は理論で得られた

値よりも小さな 1から 2であった。この結果を受けて，チャ

ネルの表面粗さの影響に着目して，チャネルの表面粗さを

考慮した理論を提案し，実験データのヌセルト数とよく一

致することを示した。Leleaら 10) は，直径が 100～500μm

の円形ステンレスチューブを用いて単相強制対流層流熱伝

達について，発達した温度場に注目し局所的な計測を試み

た。チューブの全長は 70～600mmであるが，伝熱長さは

53～250μmmである。流軸方向に対して 5箇所でチューブ

の壁の温度を計測し，それぞれの点に対して熱伝達係数を

算出している。ヌセルト数と無次元距離との関係で結果を

提示し，従来の発達した温度場での管内単相強制対流にお

ける層流熱伝達の理論値である 4.36とほぼ一致している

ことを示した。この結果，Leleaらが適用した水力相当直

径においても従来の熱伝達の関係が成立するとの見解を示

した。

　以上のように，これまでマイクロチャネルを用いた研究

において，マイクロチャネル内でのスケールダウンによる

液単相強制対流熱伝達特性への影響について様々な議論が

なされているものの，統一的な見解が示されていないのが

現状である。

　そこで，本研究では，マイクロチャネル内での液単相強

制対流熱伝達の基礎特性を把握するとともに，流路幅の減

少による伝熱特性への影響について実験的に検討を行うこ

とを目的とする。その為に，実験では流路幅が 400μmと

200μmのマイクロチャネルを多数配置したマイクロチャ

ネルプレートを用いてそれぞれの熱伝達特性の比較を行っ

た。その後，データを無次元化し，従来よりマクロスケー

ルおよびマイクロスケールで提案されている実験相関式と

の比較を行った。　　　

実験装置ならびに実験方法

　図 1に本研究で用いた実験装置の構成を示す。実験装置

は作動流体供給タンク，作動流体ポンプ，容積流量計，テ

ストセクションによって構成されている。

　作動流体供給タンクと作動流体ポンプ，流量計，テスト

セクションは作動流体の流路としてシリコンチューブで接

続されている。作動流体である精製水は①作動流体供給タ

ンクにためられており，②作動流体ポンプを作動させるこ

とにより目的の流量で送液される。送液された作動流体は，

③容積流量計を通り④テストセクションに入る。そして，

マイクロチャネルプレートにて，CPUに模した一様熱流

束を発生する面状ヒーター (34×34mm)より熱を奪い，⑤

排水側のタンクに放出される。作動流体供給タンク内の作

動流体の温度は，19～21℃の間になるように調節した。な

お本研究では計測を行うために流量計・熱電対・データロ

ガー・電流計を用いた。

　テストセクション内では，マイクロチャネルに流入する
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際の作動流体の温度，即ち作動流体の入口温度 Tinとマイ

クロチャネルから流出する際の作動流体の温度，即ち作動

流体の出口温度 Tout ，面状ヒーターからマイクロチャネル

の基底部への熱伝導を算出する為に，面状ヒーターの表面

温度 Theatが K-熱電対によって計測される。これらテスト

セクションで得られた温度データと発熱量 Qを求める上

で必要な電圧 Vは，データロガーによって 1秒毎に計測さ

れ，記録される。また，電流 Iはヒーターと直流電源の間

に直列接続された直動式指示電流計で計測される。

　図 2にテストセクションの詳細図を示す。テストセク

ションにおいてマイクロチャネルプレートは，図 2の①部

分に，流路を有する面を下にした状態で固定されている。

テストセクションはポリカーボネート製であり，ポリカー

ボネートは，低熱伝導率 (熱伝導率：λ =0.19 W/mK)かつ，

耐熱性 (融点：525 K)に優れている点で，マイクロチャネ

ル内の作動流体以外への伝熱を抑制，及び耐熱性が必要と

されている本実験において適している。ポリカーボネート

製流入部・流出部には，作動流体の流入孔 ･流出孔の他に

熱電対の挿入孔がある。図中の丸囲みの Tの位置で Tinお

よびToutを測定する。マイクロチャネルプレートと面状ヒー

ターの固定は，面状ヒーターの上に縦横が共に 34mm，厚

さ 1.6mm のテフロン板を載せた後，ボルトと 2 枚の金属

板で上下から均等な力をかけ圧着した。また，テストセク

ションは周囲をグラスウールで覆われており外部との熱の

授受が遮断されている。

　表 1に今回用いたマイクロチャネルプレートの諸元を

まとめる。また，図 3，4にマイクロチャネルプレートを

示す。このマイクロチャネルプレートの全幅 Wは 34mm，

全長 Lは 36mmで，両側のチャネル壁の厚さWsideは 2.1mm，

両側のチャネル壁の厚さを除いた長さ Wchは 29.8mmで

アルミニウム製のものである。また，本研究では，流路

幅の異なる二種類のマイクロチャネルプレートを使用し

た。流路の幅αはそれぞれ 200，400μmで，流路の深さ b

が 400μm，チャネルの壁の厚さ sが 200μm，チャネルベー

スの厚さ dが 1.6mmである。なお，水力相当直径 Dhは 

=200，400μmでそれぞれ Dh=267，400μmである。

Fig.1　Schematic view of experimental apparatus

Fig.2　Schematic view of experimental apparatus

Fig.3　Cubic diagram of the microchannel plate

Fig.4　Schematic view of experimental apparatus

Table 1　Specifications of microchannel plates

Width of channel [μm] 200 400

Depth of channel [μm] 400 400

Thickness of wall [μm] 200 200

Thickness of channel base  [mm] 1.6 1.6

Number of channels 75 50

Length of microchannel plate [mm] 36 36

Width of microchannel plate [mm] 34 34

Hydraulic diameter of microchannel  [μm] 267 400 



実験条件および実験手順

実験条件

　本実験は，作動流体である精製水の流量を，流路幅

a=400μmのマイクロチャネルに対して 300～800ml/min，

流路幅 a=200μmのマイクロチャネルに対して 100～900ml/

min，の範囲で変化させ，発熱量は各流量に対して，30～

90(W)まで 10(W)刻みで 7段階で調節した。なお，表 2に

は次節以降で用いる図中のプロット記号を示す。

実験手順

　本実験は以下のような手順で行った。

1．まず，液単相で実験を行うために流路内を精製水で満た

　し，テストセクションから空気が抜けているかを確認す

　る。

2．単相になったことが確認できたらポンプで微調節を行い

　ながら，目標の流量に近づける。

3．目標の流量であることを確認し，データロガーによって

　計測されモニタに表示されている電圧 Vと電流計から計

　測される電流 Iを確認しながら，電圧源の調節をし，目

　標のヒーター発熱量に近づける。

4．作動流体の出口温度 Tout，作動流体の入口温度 Tin および

　面状ヒーターの表面温度 Theatの変動推移をモニタで観察

　し，定常であることが確認できたら，計測および記録を

　開始する。

本研究では，データロガーをモニタし，定常となってから

約 200点 (秒 )を実験データとした。なお，Tout ，Tin およ

び Theatの値を見て，それらが±0.1度の範囲での変動になっ

た状態を定常と判断した。

実験データの整理

熱伝達係数の算出

　データロガーで取得した作動流体の入口温度 Tin ，作動

流体の出口温度 Tout ，面状ヒーターの表面温度 Theat ，電圧

V ，電流 Iについて得られたデータ群を平均し，得られた

値をその時の実験条件における代表値とする。同様に，流

量についてもデータロガーに記録されている時間と照合し

ながら，データ群を抜き出した後平均し，質量流量 m4 を

算出する。これらのデータを用いて，平均熱伝達係数 αを

算出する。平均熱伝達係数 αの算出には，対数平均温度差 

m を代表温度差として適用する。

　平均熱伝達係数 αは次式で定義される。

(1)

　ここで熱流束 qは，ヒーターでの電圧降下 Vと電流 Iの

積で求められる発熱量 Qと代表面積である面状ヒーター

の投影面積 Aheatを用いて，次のように算出される。

(2)

　また，対数平均温度差 m は次式で表される。

 

(3)

mTinは，チャネルの底面温度 Tchと作動流体の入口温度 Tin

との差 Tch−Tinであり，同様に mToutは，チャネルの底面温

度 Tchと作動流体の出口温度 Toutとの差 Tch−Tinである。チャ

ネルの底面温度 Tchは，面状ヒーターの表面からチャネル

の基底面までの熱伝導によって算出され，次式で表される。

 

(4)

(5)

　ここで， λalはアルミニウムの熱伝導率を表している。ア

ルミニウムの熱伝導率は，約 300～350 K の温度範囲にお

いて 237～240W/mK程度の変動で大域的に見てほぼ一定

であると考えた。よって本研究では，アルミニウムの熱

伝導率 λalを 240W/mKとした。また，作動流体の物性値

は，作動流体の入口温度 Tinと作動流体の出口温度 Toutの

算術平均によって算出された値を代表温度とし，物性値計

算のパッケージである REFPROP Ver.7.011) によって算出し

た。なお，熱伝達係数等の算出には 330行規模のプログラ

ムソースコードでVisual Fortranを用いてデータ整理を行っ

た。

heat

al
heat ch heat（ ）

heat
ch heat

al

in

out

outin
m

ln

m

Table 2  Symbols for channel width and flow rate of the cooling
water

400 (μm) Symbol 200 (μm) Symbol

300(ml/min) ○ 100(ml/min) ●

400(ml/min) △ 200(ml/min) ▲

500(ml/min) □ 300(ml/min) ■

600(ml/min) ▽ 500(ml/min) ▼

800(ml/min) ◇ 700(ml/min) ◆

00(ml/min) +
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実験データの精度

　今回の実験において，1つの定常状態につきデータロ

ガーから得られる各々の実験データのサンプル数は約 200

点である。一方，流量についても約 200点である。ここで，

各実験条件毎に実験パラメータの平均偏差を算出した。平

均偏差の範囲は，作動流体の入口温度 Tinが 0～±0.18℃，

作動流体の出口温度 Toutが 0～±0.06℃，面状ヒーター表

面の温度が 0～±0.09℃，電圧 Vが 0～±0.005V，電流 I

が±0.006～±0.08A，質量流量 m4 が±0.0006～±0.002g/s

である。以上より熱伝達係数 αの誤差を算出すると，最大

で 11％の誤差となった。

実験結果および考察

　図 5に出口温度 Toutと発熱量 Qの関係を示す。いずれの

条件においても Qが増えるほど Toutの値が上昇することが

わかる。特に，質量流量が少ない部分で顕著に現れている。

同一の発熱量の条件において質量流量が高い場合，Toutの

値の上昇が比較的鈍いのは，単純に水が短時間により多く

流れるためである。

　図 6に質量流量 m4 と熱伝達係数 αの関係を示す。αの

値は，2700～5600W/m2Kの範囲で分散していて，m4 の変

化に伴う αの変化は規則性が見出せない。つまり，αは

m4 に依存しないことがわかる。a = 400におけるデータと

a = 200におけるデータを比較すると，a = 400の場合は

2800 ≤ α ≤ 4200 W/m2Kの範囲に分布し，a = 200の場合に

は 3400 ≤ α ≤ 5500 W/m2Kの範囲に分布しており a = 200の

データのほうが比較的熱伝達係数 が大きいことがわかる。

　図 7に熱流束熱 qと伝達係数 αの関係を示す。図 7では，

どの質量流量においても熱伝達係数 αが熱流束 qの増加に

伴い，わずかに上昇している。つまり，熱伝達係数 αは質

量流量m4 ではなく，熱流速 qに依存していることがわかる。

また，図 7においても図 6と同様に a = 400におけるデー

タと a = 200におけるデータを比較すると，a = 200におけ

るデータのほうが熱伝達係数 αが大きいことがわかる。こ

れは無次元熱伝達係数であるヌセルト数 Nuの定義式なら

びに発達した単相流の場合 Nuが一定値になることにより，

代表長さ：水力相当直径 が小さくなると相対的に熱伝達

係数 Dhが大きくなることに関係することが考えられる。

実際の冷却システムを考え作動流体を循環させるポンプパ

ワーは小さいほど良いという視点に立った場合，冷却対象

物の外表面温度が要求されている上限値以下であれば，圧

力損失 (流動抵抗 )の大きい構造を持つ伝熱部に供給する

作動流体の流量は小さく抑えたい。本実験では，図 6,7の

結果より，熱伝達係数 αが質量流量 m4 に依存せず熱流束 

qに比例しているので，冷却対象物の外表面温度すなわち

Fig.5 Relation between outlet temperature of the cooling water

and heat flow rate

Fig.6 Relation between heat transfer coefficient and mass flow 

rate of the cooling water

Fig.7 Relation between heat transfer coefficient and heat flux
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Theat の値が上限値を越えないようモニタすることで，作動

流体の流量はある程度小さく抑えられる可能性を示唆して

いる。

　次に，得られたデータを無次元化することにより，流路

幅の違いによる伝熱場，流れ場の差をなくしてそれぞれの

特性を見ると同時に，強制対流熱伝達の一般的な判断基準

となる相関式との比較を行う。図 8にヌセルト数 Nuとレ

イノルズ数 Ruの関係を示す。図中の破線および実線はそ

れぞれ，円管及び矩形管内の単相強制対流層流熱伝達に関

して等熱流束下で得られた理論値及びこれまでに管内単相

強制対流における層流熱伝達に関して提案されてきた代表

的な実験相関式である Siederと Tate12) の実験相関式と，マ

イクロチャネルに関する研究において Pengと Peterson8) が

提案した実験相関式である。ヌセルト数とレイノルズ数は

以下のように定義される。

(6)

ここで，Uは代表速度，pは水の密度，μは水の粘性係数，  

Dhは水力相当直径， λwaterは水の熱伝導率，αは熱伝達係数

を表し，Uは次式で定義される。

(7)

Siederと Tateは，マクロスケール範囲の管径を用いて各種

石油系の油を作動流体として適用し実験を行い，単層強制

対流層流熱伝達に関する実験相関式を次式のように提案し

た。

(8)

また，Pengと Petersonは，マイクロチャネルプレートの

全長が 45mm，マイクロチャネルプレートの全幅が 18mm，

水力相当直径 が 133～367μmの 12パターンの矩形チャネ

ルについて水を作動流体として単相強制対流層流熱伝達に

関する実験相関式を次式のように提案した。

(9)

ここで，プラントル数 は以下のように示される。 

(10)

　図 8を総合的に見ると，レイノルズ数が上昇してもヌセ

ルト数はほとんどのデータが 1.5～2.7程度の間に分布して

おり，レイノルズ数によるヌセルト数の変化は見られな

かった。白抜きの a = 400のデータでは，レイノルズ数 Re

が上昇するとヌセルト数 Nuがわずかながら減少している

ように見える。次に各相関式と比較すると Reが小さいと

ころでは，Pengと Petersonの相関式と，幅を持ちながら

も重なる所があることがわかる。Pengと Petersonの相関

式とは，Reが低いところでは，定量的には相関式にあっ

た同様な結果が得られたといえる。両方の流路幅のデータ

を比べると，質量流量が小さいところでは，同じ質量流量

でも Re，Nuに差があるが，質量流量が大きいところでは，

Re，Nuに差があまりないところがみられる。また，全体

的に見て，Reが増加しても Nuがおおよそ 1.5～2.7の間で

一定であり，二つの相関式からかなり外れている。この

ことから，本実験の結果は，Siederと Tate および Pengと

Petersonの実験相関式とは定性的に異なる結果が得られた

といえる。なお，Reが増加しても Nuが増加しないのは， 

Nuが基本的に質量流量 m4 には依存しないためだと思われ

る。これらのことについて検討する為に流量の範囲を大き

くしたり，今回使用したものとは異なる流路幅のチャネル

を用いてより広い範囲で実験を行う必要があると考える。

　

おわりに

　本研究は，マイクロチャネル内での液単相強制対流熱伝

達の基礎特性を把握するとともに，流路幅による伝熱特

性への影響について実験的に検討を行うことを目的とし，

流路幅がそれぞれ 200，400μmであるアルミニウム製マイ

クロチャネルプレートを用いて作動流体に精製水を適用

した場合の液単相強制対流熱伝達に関して，流量を 100～

900ml/minの範囲にとり，発熱量 は 30～90 Wまで 10W刻

みで 7段階で実験を実施し，液単相強制対流熱伝達特性に

関して次のような結論を得た。

abn（ ）

Nu 1.86
1

3
0.14

（ （） ）w

Dh

L
RePr （ ）Dh

L
RePr 12

water
Pr

cp

water
Nu h UDRe h
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1

3

0.14 −0.79

（ （） ）Dh

cW
0.62

a
b

Re80 900（ ）,

Fig.8  Relation between Nu and Re

Equation(8) Equation(9)Equation(8) Equation(9)



　・熱伝達係数と質量流量，熱流束の関係を見た場合に，

　　熱伝達係数は質量流量の上昇によらず一定の範囲で分

　　布したが，熱伝達係数と熱流束の関係で見た場合には，

　　熱流束の増加と共に熱伝達係数が上昇する傾向にある

　　事が分かった。

　・熱伝達係数は流路幅が 200，400μmでそれぞれ熱伝達

　　係数の値は 3400～5500，2800～4200W/m2Kの範囲　

　　で分布した。また，流路幅の減少に伴い熱伝達係数は

　　増加することがわかった。

　・流路幅の値に関係なくヌセルト数の値は，ほぼ 1.5～

　　2.7の範囲に分布した。

　・本実験で得られた伝熱特性は，何れの水力相当直径の

　　場合もレイノルズ数とヌセルト数の明確な相関が見ら

　　れず，この点において，Pengと Petersonの式と Sieder

　　と Tateの式の二つの相関式とは異なる結果が得られた。

　以上より，流路幅の異なるマイクロチャネルプレートに

おける液単相強制対流熱伝達特性について基礎特性を把握

し，流路幅の違いによる熱伝達特性への影響について検討

することができた。今後は，圧力損失と水力相当直径，流

路断面幾何形状との関係，また，流路径および断面幾何形

状または作動流体流量による伝熱特性について詳しく考察

するために，更に範囲を拡大して実験を行う必要がある。
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