
1. はじめに

加圧水型軽水炉（pressurized water reactor :

PWR）では，プラント停止中にミッドループ運転と

呼ばれる 1 次冷却材の水位を 1 次冷却系統配管の中

央部付近まで低下させた運転状態がある．ミッド

ループ運転は，蒸気発生器（steam generator : SG）

のノズル蓋取付け・取外し作業，1 次冷却材ポンプ

シール部の作業等を目的としており，この期間中，

炉心の崩壊熱は余熱除去（residual heat removal :

RHR）系統によって冷却されている．電源喪失等に

より RHR 系統の冷却機能が喪失し，他の複数の代

替冷却手段も失敗した場合には，炉心冷却手段の一

つとして SGによるリフラックス冷却が期待される．

リフラックス冷却は，原子炉容器内で 1 次冷却材が

沸騰して発生した蒸気を伝熱管内で凝縮させ，凝縮

水が重力で炉心に還流されて炉心の冷却を維持する

ものである．SG によるリフラックス冷却の概念図
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を図 1に示す．

ミッドループ運転では，1 次冷却系統内に非凝縮

性ガス（空気）が存在する．一般に非凝縮性ガスは

蒸気凝縮の妨げとなることが知られている．また，

SG によるリフラックス冷却時には伝熱管の上流部

では非凝縮性ガスを含む蒸気が伝熱管内を上昇し，

凝縮水が重力落下する気液対向流状態となる．した

がって，SG によるリフラックス冷却の効果を評価

するには，非凝縮性ガスが存在し，かつ，気液対向

流条件での凝縮伝熱特性を明らかにする必要がある．

非凝縮性ガス存在下における伝熱管内のリフラッ

クス凝縮挙動は，Naff ら(1) ，Noel ら(2)，Liu ら(3)

によって確認されてきた．非凝縮性ガスが存在する

場合の凝縮熱伝達率は多く測定されているが，気液

対向流条件での測定は非常に少ない．Chataing ら

(4)(5)は，気液下降流，気液対向流条件における局所

熱伝達率の実験式を提案しているが，純粋蒸気に限

られている．Moon ら(6)は，気液対向流条件で非凝

縮性ガスを含む凝縮熱伝達率を測定し，純粋蒸気で

の熱伝達率に対する劣化係数として実験式を提案し

ている．しかし，適用範囲が乱流条件に限られてお

り，層流条件に適用すると熱伝達率を過大評価する．

Chun ら(7)は，伝熱管群をプールに漬けた実験を実

施し，非凝縮性ガスの影響を含む熱伝達率の実験式

を提案しているが，大気圧条件で熱伝達率が高い範

囲に限られている．

そこで，長江ら(8)(9)は，圧力 0.1 〜 0.4MPa で内

径 19.3mm の鉛直単管を用いた気液対向流での蒸

気・空気混合気体のリフラックス凝縮伝熱実験デー

タ(10)を基に，主に層流条件を対象とする凝縮熱伝達

率の実験式を導出した．この実験式の特徴は，低熱

流束の測定が困難で従来測定例がない低熱伝達率の

範囲を含むことである．

本論文では，主に層流領域を対象とした凝縮熱伝

達率の実験式の適用範囲を乱流領域に拡張したその

後の改良(11)について述べる．この改良した凝縮熱伝

達の実験式を RELAP5/SCDAPSIM/MOD3.2 に組

み込み，鉛直単管内リフラックス凝縮伝熱実験(8)〜

(11)の再現解析を行い，その妥当性を確認した．

次に，伝熱管群において，蒸気が凝縮する凝縮管

と窒素ガスが逆流する非凝縮管が現れ，異なる流動

状態が観察された BETHSY リフラックス冷却実験

(2)(12)を対象とし，改良した凝縮熱伝達相関式を適用

した評価を実施した．この評価では，伝熱管群を並

列流路として扱う 1 次元解析により伝熱・流動特性

を計算し，逆流の生じるメカニズム，および凝縮管

の員数の決定因子について検討するとともに，改良

した凝縮熱伝達相関式の適用性を確認した．

2. 凝縮熱伝達相関式の改良と評価

2.1 凝縮熱伝達相関式の改良

SG によるリフラックス冷却時には伝熱管の上流

部では非凝縮性ガスを含む蒸気が伝熱管内を上昇し，

凝縮水が重力落下する気液対向流状態となる．凝縮

伝熱量の約 3％である凝縮水のサブクール熱量を無

視すると，凝縮熱伝達率 hcは(1)式で表すことがで

きる．hfは凝縮液膜の熱伝達率，hiは界面熱伝達率

である．

1 1 1

h h hc f i

= + (1)

液膜熱伝達率 hfと界面熱伝達率 hiは伝熱機構が異な

るため分離して扱う必要がある．

長江ら(8)〜(10)は図 2 に示す鉛直二重円筒管を使用

し，表 1 に示す条件の凝縮熱伝達実験により凝縮熱

伝達率 hcを測定した．液膜熱伝達率 hfは，平板にお

ける自由落下液膜の Nusselt のモデルに McAdams

の補正値を乗じた次の(2)式より求めた．
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図 1 SG によるリフラックス冷却の概念
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Nufは液膜のヌセルト数，λfは液膜の熱伝導率，Ref

は液膜のレイノルズ数，ρfは液膜の密度，ρgは蒸

気・空気混合気体の密度，νfは液膜の動粘性，jfは

液膜の見かけ速度である．(1)式と(2)式より界面熱

伝達率 hiを求め，ヌセルト数に無次元化した次の

(3)式を導出した．
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λsteamは蒸気の熱伝導率，Psteamは蒸気の分圧，Pair

は空気の分圧，Resteamは蒸気のレイノルズ数，jsteam

は蒸気の見かけ速度，νsteamは蒸気の動粘性である．

表 1 の実験条件では空気流量が少なく蒸気が凝縮

すると気体の流れが層流になることから，(3)式は主

として層流条件を対象としており，乱流条件に対し

ては実験の追加と相関式の改良が必要である．そこ

で，長江ら(11)は図 2 の実験装置を用いて空気流量を

増加させた表 2に示す条件の追加実験を実施した．

追加実験による凝縮熱伝達率の測定値と(3)式で計

算したヌセルト数との比較を図 3 に示す．低熱伝達

領域（領域 1）では(3)式による計算値はヌセルト数

を過小評価している．これは，相関式に蒸気レイノ

ルズ数しか考慮していないためであり，空気流量の

影響を考慮する必要がある．一方，高熱伝達領域

（領域 2）では(3)式による計算値はヌセルト数を過

大評価する．これは，蒸気レイノルズ数の効果が過

大であることを意味しており，レイノルズ数の指数

項の見直しが必要である．

液膜熱伝達率は，Chun ら(7) 及び Chataing ら(4)

による純粋蒸気での実験データを用いて，Nusselt
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図 2 リフラックス凝縮実験の試験部
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表 1 従来の実験条件(10)（試験部入口）
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表 2 追加の実験条件(11)（試験部入口）
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図 3 界面熱伝達率の実験値と計算値((3)式)の比較
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の層流理論による熱伝達率を修正した次の(4)式を導

出した．
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界面熱伝達率は，表 1 と表 2 に示した実験条件での

測定値を用いて，ヌセルト数に無次元化した(5)式を

導出した．
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λgは蒸気・空気混合気体の熱伝導率，Regは蒸気・

空気混合気体のレイノルズ数，jgは蒸気・空気混合

気体の見かけ速度，νgは蒸気・空気混合気体の動粘

性である．(3)式における蒸気レイノルズ数 Resteam

を蒸気・空気混合気体のレイノルズ数 Regに変更し，

係数 a，b を誤差が小さくなるように見直した．(5)

式で計算した凝縮熱伝達率に対するヌセルト数と実

験値（従来の実験＋追加実験）との比較を図 4 に示

す．計算値は広範囲にわたり実験値とよく一致する．

以上のことから，改良した凝縮熱伝達相関式は広範

囲の条件のリフラックス凝縮伝熱に適用可能である．

2.2 改良熱伝達相関式の RELAP5 への組

み込み

前節において改良した凝縮熱伝達相関式を RE-

LAP5/SCDAPSIM/MOD3.2 コードに組み込んだ．

RELAP5/SCDAPSIM/MOD3.2 では，Nusselt の

層流理論による液膜熱伝達率と Nithianandan ら(13)

による界面熱伝達率が使用されている．Nusselt の

液膜熱伝達率は次の(6)式で表せる．
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Refは液膜レイノルズ数である．Nithianandan らの

界面熱伝達率は熱伝達と物質伝達の相似則に基づい

ており，蒸気流による熱流束は次の式で表せる．
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添字 b と i は蒸気・非凝縮性ガス混合気体のバルク

と気液界面を示す．物質伝達速度 hmはシャーウッド

数 Shの相関式を用いて計算できる．

Sh Re Scs= 0 023 0 83 0 44. . . (Re
s
＞ 2000), (8)
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Sh＝ 4 (Re
s
＜ 2000) (10)

Resは蒸気のレイノルズ数，Sc はシュミット数，

Ds,nは拡散係数である．拡散係数は Fuller, Scettler

と Giddings の相関式で計算される．RELAP5/SC-

DAPSIM/MOD3.2 では，(8)式で混合気体のレイノ

ルズ数を使用するなど凝縮熱伝達率の相関式が

Nithianandan らによる相関式から変更されている．

これに対し，前節で述べた改良した凝縮熱伝達相

関 式 (4) 式 と (5) 式 を RELAP5/SCDAPSIM/

MOD3.2 に組み込んだ．組み込みにあたっては相関

式の適用限界を設定した．液膜熱伝達率(4)式に対し

ては次の(11)式の適用限界を設定した．
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図 4 界面熱伝達率の実験値と計算値((5)式)の比較



ヌセルト数 Nufの下限値は管が液単相で満たされた

場合に対応する．レイノルズ数 Refの下限値は RE-

LAP5/SCDAPSIM/MOD3.2 と同様である．界面熱

伝達率(5)式に対しては次の(12)式の適用限界を設定

した．
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g

= ≤, ,
υ

10 000 (12)

ヌセルト数 Nuiの下限値は蒸気凝縮のない気体の層

流に対する対流熱伝達に対応する．その他の適用限

界は相関式を導出した実験範囲に対応する．

2.3 鉛直管内凝縮伝熱実験の解析

改良した凝縮熱伝達相関式の妥当性を確認するた

め に，こ の 相 関 式 を RELAP5/SCDAPSIM/MO-

D3.2 コードに組み込み，上述の鉛直管内凝縮伝熱

実験(10)(11)の再現解析を実施した．解析は，結果を

比較するため，改良した相関式を使用したケースと

RELAP5 オリジナルモデルを使用したケースの 2 通

りを実施した．

実験解析の RELAP5 ノード分割図を図 5 に示す．

試験部は実験装置試験部の二重円筒管を模擬し，内

部を蒸気・空気混合気体が，外部を冷却水がそれぞ

れ下方から上方に向けて流れる．試験部出入口には

プレナムを設け，最下部には凝縮水タンクを設けた．

試験部出入口には実験条件を模擬した境界条件を与

えた．試験部入口側には流量・温度の境界条件を与

え，出口側には圧力の境界条件を与えた．

解析ケースの主要な条件の一覧を表 3 に示す．

Case1，2 及び 3 は，入口の蒸気流量，空気流量を一

定として，圧力を変化させたケースである．Case4，

5 及び 6 は，圧力，入口蒸気流量を一定として，入

口空気流量を変化させたケースである．

改良した相関式による解析結果のうち，管内混合

ガス温度，管外壁面温度，冷却水温度の軸方向分布

を測定値と比較して図 6 に示す．管内混合ガス温度

については，比較のため RELAP5 オリジナルモデル

による解析結果も示した．

改良した相関式による結果は全般的に測定値とよ

く一致している．管外壁面温度の測定値は最下部よ

りやや上部が最高温度となっており，冷却水入口部

の対流熱伝達率が高くなっていると推定される．解

析では入口効果を考慮していないため，入口付近の

管外壁面温度を過大評価している．

一方，RELAP5 オリジナルモデルによる管内混合

ガス温度分布は測定値に対して過大評価している．

特に，圧力が高い条件で顕著である．この原因は明

確ではないが，非凝縮ガス層への蒸気拡散によるモ

デルが熱伝達率を過小評価しているものと考えられ

る．

以上のことから，改良した凝縮熱伝達相関式は，

従来と比較してより広範囲のリフラックス凝縮伝熱

に適用可能であり，かつ，既存のモデルと比較して

より現実的な予測精度を有していることを確認した．
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図 5 RELAP5 実験解析ノード分割図
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表 3 鉛直管内凝縮伝熱実験解析ケース

63.0Case2 13.3

0.106 1.25 0.12Case1 64.1 11.2

圧力

（MPa）

入口蒸

気流量

（g/s）

解析

ケース

入口空

気流量

（g/s）

冷却水

流量

（g/s）

冷却水

温度

（℃）

Case5

13.463.10.800.760.404Case6

0.203 0.121.26

94.50.121.240.446Case3

13.263.00.400.770.403Case4

13.362.90.600.760.400

12.0



3. BETHSY実験の 1次元定常解析

PWR のリフラックス冷却時に SG 伝熱管群で異な

る流動状態が発生する場合がある．伝熱管 34 本の

BETHSY 装置を用い窒素ガスを注入したリフラック

ス実験シリーズ 7.2c では，窒素ガスの注入量に応じ

24 〜 19 本で蒸気凝縮が生じ，他では窒素ガスの逆

流が生じたと推定されている(2)(11)．

ここでは，BETHSY 装置でのリフラックス冷却実

験を対象として，SG 伝熱管群を並列流路として扱

う 1 次元解析により伝熱・流動特性を計算し，気体

流量に対する出入口プレナム間差圧，蒸気が流入す

る凝縮管の員数を評価し，凝縮管数の決定因子につ

いて検討した．

3.1 BETHSYリフラックス実験の概要

BETHSY 装置は，電気出力 900 MW の 3 ループ

PWR を，高さを実寸長，容積・流量・熱出力を

1/100 で模擬している．BETHSY 装置を用いたリフ
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図 6 鉛直管内凝縮伝熱実験の解析結果（軸方向温度分布）



ラックス実験(2)(12)の主な条件と結果を表 4に示す．

実験では，窒素ガス存在下での SG による凝縮伝

熱特性の測定を目的として，1 ループのみ使用し，

残りの 2 ループは隔離されている．模擬炉心の出力

を約 98 kW （定格熱出力の約（1/3）％，蒸気発生

量 47g/s）で一定，2 次系圧力を 0.2 MPa で一定と

し，入口プレナムの上流に一定量の窒素ガスを徐々

に注入し，定常状態に至る過渡変化を測定している．

1 次系圧力と凝縮管の員数は，非凝縮性ガスの注

入を終了した後の定常状態での値を示す．伝熱管 34

本の全数で入口温度を測定しており，1 次系の飽和

温度に近いものを凝縮管，2 次系の飽和温度に近い

ものを非凝縮管と判定したと推定される．伝熱管の

内径は 19.68mm，平均長さは 19.45m である．1 本

の伝熱管では管内中心部の軸方向温度分布を測定し

ている．

3.2 計算モデルと計算式

伝熱管群内での流動状態を模式的に図 7 に示す．

蒸気が流入・凝縮する凝縮管と窒素ガスが逆流する

非凝縮管とが存在すると仮定し，伝熱管内の軸方向

1 次元流れを計算する．単一管では蒸気流量と窒素

ガス流量を変数として出入口プレナム間差圧を計算

する．圧力損失の計算では流れによる摩擦損失と密

度水頭を考慮する．伝熱管群では，凝縮管の員数を

仮定して入力条件とし，窒素ガス再循環流量をパラ

メータとして伝熱と流動を計算し，凝縮管の出入口

プレナム間差圧と非凝縮管の出入口プレナム間差圧

が等しくなる解を求める．入口プレナムでは流入す

る蒸気と窒素ガスの完全混合を仮定する．

凝縮管と非凝縮管の出入口プレナム間差圧は次の

(13)式で表せる(14)．

P P j jin out
in

m m m
in

− = ( )ζ
ρ

2
f

d
j j g dzm

i
m m

L
+ +









∫ ρ
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+ ( )ζ
ρout

m m m
out

j j
2

(13)

L は伝熱管の長さ，ρmと jmは蒸気・窒素ガス混合

気体の密度と見かけ速度である．伝熱管群では凝縮

管と非凝縮管の出入口プレナム間差圧は等しい．伝

熱管出入口の圧力損失係数には曲率のない管路入口

に対するζin＝ 0.5 と管路急拡大に対するζout＝ 1.0

を使用した．壁面摩擦係数には気液二相環状流の気

相流に対するWallis の相関式(15)を使用した．

f C f sg
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+ −( )
4 0 02

1 75 1
5 2

. ,
/

α

α

α
δ

= −








1

2
2

f

id
, δ

λ
f

f
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a はボイド率，δfは液膜厚さ，hfは液膜熱伝達率で

ある．

蒸気・窒素ガス混合気体の密度は蒸気分圧と飽和

温度に依存する．そこで，Dalton の法則を使用し，

窒素ガスを理想気体として次の(15)式により蒸気分

圧 Psを計算した．

P

P P

M
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W

W
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t s
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表 4 BETHSY リフラックス実験 7.2c の条件と結果(２)(12)

0.387.2c/1.2 24

炉心

出力

（kW）

2次側

圧力

(MPa)

窒素ガス

注入量

(kg)

1 次系

圧力

(MPa)

凝縮管

員数

実験

フェーズ

条件 結果

98.5 0.320.2

0.550.650.298.57.2c/1.3

190.781.080.299.07.2c/1.4

21

図 7 伝熱管内の流動状態の模式図
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（Pt− Ps）は非凝縮性ガス分圧，Wsと Wgは蒸気と

窒素ガスの質量流量である．蒸気・窒素ガス混合気

体の温度 Tmは蒸気分圧に対する飽和温度として計

算した．蒸気流量の変化は伝熱量から計算できる．
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K は熱通過率，T2は 2 次系冷却水の温度である．伝

熱管外面での熱伝達率 hoには低過熱度では層流熱伝

達率を，高過熱度では Kutateladze のプール核沸騰

熱伝達率(16)を使用した．凝縮液膜流の熱伝達率 hfに

は純蒸気での凝縮実験に基づく Chataing らの式(4)

を使用した．蒸気・窒素ガス混合気体と液膜との界

面熱伝達率 hiには長江らよる前述の改良された実験

式 （(5)式）を使用した．また，比較のため，界面

熱伝達率 hiには RELAP5/SCDAPSIM/MOD3.2 に

おける Nithianandan らによる相関式(13)を使用した

計算も実施した．

3.3 単一管での圧力損失

窒素ガス注入で，1 次系圧力 0.55MPa の実験

7.2c/1.3 を対象にした単一管での出入口プレナム差

圧の計算例を図 8に示す．正流量は蒸気流量Wsを，

負流量は窒素流量 Wgを示す．蒸気・窒素混合気体

の熱流動特性を評価するため，蒸気流には 0.1 g/s

の窒素を加え，窒素流には 0.01 g/s の蒸気を加えて

計算した．高温側の上昇管より低温側の下降管の方

が密度水頭が大きいため，低蒸気流量の範囲では出

入口プレナム間差圧が負になり，ある蒸気流量で極

小値をもつ．

実験 7.2c/1.3 では伝熱管 1 本あたりの蒸気流量は

1.38 g/s，21 本の凝縮管 1 本あたりの蒸気流量は

2.24 g/s となる．長江らの相関式では蒸気流量 2.24

g/s で全圧力損失が負であるが，Nithianandan らの

相関式では全圧力損失がほぼ 0 となり窒素ガスの逆

流流量が非常に小さくなる．蒸気流量 Wsが多くな

ると出入口プレナム間差圧が正になり単一の流動状

態しか生じない．Nithianandan らの相関式による計

算値は変動しているが，乱流と層流とでの熱伝達率

の切り替わりによるものと思われる．

3.4 凝縮管での温度分布

蒸気が流入・凝縮する凝縮管の員数が測定結果の

21 本として計算した伝熱管内の混合気体の温度分布

を図 9 に示す．解析では，窒素の再循環流量を仮定

し，(13)式で凝縮管と非凝縮管の差圧が一致するま

で窒素流量を収束計算した．

Nithianandan らの相関式を用いた計算では，図 8

に示したように Nact＝ 21 で圧力損失がほぼ 0 とな

り，非凝縮管での窒素ガス逆流の流量が非常に小さ

くなる．したがって，ほぼ純粋な蒸気が凝縮管に流

入し，蒸気凝縮で混合気体の温度が急激に低下する．

一方，長江らの相関式を用いた計算では，非凝縮管

での窒素ガス逆流の流量が多く，非凝縮性気体の影

響で凝縮熱伝達率が低くなり，混合気体の温度が

徐々に低下する．長江らの相関式を用いた計算では

温度を過大評価しているが，測定値の傾向とよく一

致している．

3.5 凝縮管員数の予測

図 9 に示した混合気体温度分布の計算では，凝縮

管の員数に実験結果 21 本を使用したが，ここでは凝

縮管員数の予測について検討した．凝縮管の員数を

パラメータとして出入口プレナム間差圧と窒素ガス

の再循環流量を計算した．凝縮熱伝達率には，長江

らの相関式と Nithianandan らの相関式を使用して 2
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図 8 単一管における圧力損失
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通り実施した．出入口プレナム間差圧の計算結果を

図 10 に，窒素ガスの再循環流量の計算結果を図 11

に示す．

凝縮管数が少ない範囲と多い範囲では流動解が存

在せず，中間の範囲に約 10 個の流動解が存在した．

図 8 に示した結果と同様に，Nithianandan らの相関

式は長江らの相関式と比較して圧力損失の絶対値を

小さめに評価し，窒素ガスの再循環流量を少なめに

評価している．

一般に出入口プレナム間差圧が小さいほど流動状

態が安定であるが，差圧は 10 Pa 前後と極めて小さ

く，流動状態の決定要因であるとは考えにくい．一

方，蒸気流量が少なく伝熱面積が過剰状態にあるた

め，蒸気流量不足を補充するように窒素ガスが再循

環すると仮定すると，窒素ガスの最大流量が最も安

定な流動状態になると考えられる．長江らの相関式

による計算では，凝縮管 22 〜 23 本で窒素ガス再循

環流量が最大であり，実験における凝縮管の員数 21

本とよく一致した．Nithianandan らの相関式による

計算では，凝縮管 26 本で窒素ガス再循環流量が最大

であり，実験結果とは差が大きい．凝縮熱伝達率の

相関式が凝縮管数の評価に大きく影響する．

3.6 窒素注入量の影響

窒素注入量が異なる 7.2c/1.2, 1.3, 1.4 での伝熱

管の上下プレナム間差圧特性を図 12 に示す．ここで

は，長江らの相関式による結果のみを示す．

窒素注入量が多いほど 1 次系圧力と流入蒸気の温

度が高くなり，入口プレナム内の混合気体温度が高

くなるため，高温側と低温側の密度水頭差が大きく

なり出入口プレナム間差圧が負になる蒸気流量範囲

が拡大する．伝熱管 1 本当りの平均蒸気流量は 1.38

g/s であるが，非凝縮管数が増加し凝縮管数が減少

すると，凝縮管 1 本当りの蒸気流量が増加し，出入

口プレナム間差圧が高くなる．

図 12 には実験で検出された凝縮管の員数 Nactと蒸

気流量計算値を示す．実験 7.2c/1.2 では非凝縮管が

検出されており出入口プレナム間差圧が負であるが，

Nact＝ 24 として計算される出入口プレナム間差圧は

正であり Nact＝ 24 では窒素ガスの逆流は生じない．

伝熱管の下端から上端までの差圧約 270 Pa に対し出

入口プレナム間差圧は 10 Pa 以下であり，実験

7.2c/1.2 を再現するには出入口プレナム間差圧の計

算精度を向上する必要がある．

凝縮管の員数をパラメータにして計算した窒素ガ

ス再循環流量を図 13 に示す．7.2c/1.2 では前述の

ように Nact＝ 24 では窒素ガスが逆流する解が得られ
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図 9 凝縮管での温度分布
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図 11 窒素ガス再循環流量
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ず，計算では窒素ガス再循環流量が最大となる凝縮

管員数は 31 本であった．7.2c/1.3 に対しては窒素

ガス再循環流量が最大となる場合の凝縮管数が実験

とよく一致することは図 11 に示したが，7.2c/1.4

に対しても計算では凝縮管 20 本で窒素ガス再循環流

量が最大であり，実験における凝縮管の員数 19 本と

よく一致した．

4. 結論

PWR プラント停止時のミッドループ運転中に，

RHR 系統などの冷却機能を喪失した場合に期待され

る SG によるリフラックス冷却を対象として，凝縮

熱伝達相関式を改良し，その適用性を評価した．ま

た，異なる流動状態が観察された BETHSY リフ

ラックス冷却実験を対象とし，改良した凝縮熱伝達

相関式を適用した評価を実施し，以下の結果を得た．

(1) 改良した凝縮熱伝達相関式がより広範囲の条件

のリフラックス凝縮伝熱に適用できることを確認

するとともに，改良相関式を RELAP5/SCDAP-

SIM/MOD3.2 に組み込んで鉛直管内凝縮伝熱実

験の再現解析を行い，RELAP5 のオリジナルモデ

ルと比較してより現実的な凝縮熱伝達の評価が可

能であることを確認した．

(2) BETHSY リフラックス冷却実験を対象として，

SG 伝熱管群を並列流路として扱う 1 次元解析に

より伝熱・流動特性を計算し，SG 伝熱管の高温

側と低温側との密度水頭差により窒素ガスの逆流

が生じることを明らかにするとともに，窒素ガス

の再循環流量が最大となる場合の凝縮管員数が実

験結果とよく一致することを示した．また，これ

らの検討を通してリフラックス凝縮における相関

式の精度の重要性を示し，改良した凝縮熱伝達相

関式の適用性の高さを確認した．

記号

d 直径（m）

D 拡散係数（m2/s）

f 摩擦係数

g 重力加速度（m/s2）

h 熱伝達率（kW/m2K）

hfg 蒸気の蒸発潜熱（kJ/kg）

hm 物質伝達速度（m/s）

j 見かけ速度（m/s）

K 熱通過率（kW/m2K）

L 代表長さ（m）

M 分子量（kg/mol）

Nact 凝縮管の員数

Nu ヌセルト数

P 圧力（Pa）

q 局所熱流束（kW/m2）

Re レイノルズ数

Sc シュミット数

Sh シャーウッド数

T 温度（°C）

W 質量流量（kg/s）

z 流れ方向座標（m）

a ボイド率

δ 凝縮液膜厚さ（m）

ζ 圧力損失係数
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図 12 圧力損失に対する窒素ガス量の影響
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λ 熱伝導率（kW/m･K）

π 円周率

ρ 密度（kg/m3）

ν 動粘性（m2/s）

添字

2 2 次系

air 空気

b バルク

c 冷却水，凝縮

f 凝縮液膜

g 気相

i 内側，界面

in 入口

m 蒸気・非凝縮性ガス混合気体

o 外側

out 出口

s 蒸気

steam 蒸気

t 全体（total）

w 伝熱管壁
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