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研究課題名  
実測データによる補正を通じたエンジン冷却システム計算モデルの小型フ

ォーミュラカーへの適用と精度評価 

研究成果の概要 

エンジン冷却システムの一般的な熱収支計算モデルを，実車両（申請者らが

開発した小型レーシングカー）に搭載し得られた計測結果を基に修正を行

い，設計段階で実用するに適した計算モデルを得る．  
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．緒言 

 1.1 研究背景 

車両のエンジン冷却システムの性能を正確に把握・予測することはエンジン性能を効果的・効

率的に設計する上で重要である．冷却システムの放熱性能は熱通過率と放熱面積から計算でき

る．熱通過率は主に実験結果から得られるものであり，冷却システムの設計モデル式ではその実

験から得られた値が用いられる．レーシングカーの冷却システムのレイアウトは複数の機械要素

の内外を通過する複雑な空気の流れが強く影響するため，一般的なモデル式をそのまま適用する

のは不適切である． 
 

1.2 研究目的 

上記のように，既に使われている一般的なモデル式は，レーシングカーの設計においては，適用

することが出来ない．そこで，本研究グループが全日本学生フォーミュラ大会に出場するために開発

した小型フォーミュラレーシングカーOF-18（以下 OF-18）を用いて，搭載されている冷却システム

の性能を計測し，小型フォーミュラレーシングカーの設計に適した計算モデルを求める． 
 

1.3 研究概要 

 上記目標を達成するため，実測での熱通過率を求めるために必要なデータを，OF-18 を用いて測定

する．必要なデータは，走行時の燃料消費量と冷却システム内の冷却水の温度，ラジエータを通過す

る空気流速と温度，配管内を通る冷却水の質量流量である．以上の計測結果を用いて実測熱通過率を

求め，その値を基に複数あるモデル式から最も適したものを選定し，更にそのモデルを基に修正を行

う． 

 

 

2．理論 

2.1 実測熱通過率の算出方法 

ラジエータの放熱量と熱通過率，放熱面積との関係は次式の通りである． 

𝑄௢ ൌ K ∙ A ∙ ሺ𝑇௪ െ 𝑇௔ሻ   𝑄௢:放熱量[J/s]，K:熱通過率[J/(s•m^2•K)]，A:放熱面積[m^2]， 

𝑇௪:配管内水温[K]，𝑇௔:外気温[K] 

またエンジンから冷却系への入熱量は 

𝑄௜ ൌ 𝜂௖ ∙
௩ೡ

௙
∙ 𝐶௚    𝑄௜:入熱量[J/s]，𝜂௖:冷却損失率，𝑣௩:平均車速[km/s]，𝑓:燃費[km/kg]， 

𝐶௚:ガソリンの発熱量[J/kg] 

となる． 

放熱量と発熱量が平衡状態の時，水温𝑇௪は一定となり，次式により実測熱通過率 K が算出される．

K ൌ
𝜂௖ ∙

𝑣௩
𝑓 ∙ 𝐶௚

A ∙ ሺ𝑇௪ െ 𝑇௔ሻ
 ∙∙∙ ሺ1ሻ 

ここで，𝜂௖ ൌ 0.35 , 𝐶௚ ൌ 4.73 ൈ 10଺とする[1] [2]. 

 

2.2 冷却システムのモデル化 

 ラジエータを Fig.1 のようにモデル化すると，理論熱通過率は 

高温流体（水） 

低温流体（空気）
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𝐾

ൌ
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𝑘௔௟
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∙∙∙ ሺ2ሻ 

 と表せる． 

 ここで，ℎ௪:水側の熱伝達率[J/(s•m^2•K)]，𝐿௔௟:アルミの厚み[m]， 

𝑘௔௟:アルミの熱伝導率[J/(s•m•K)]， 

ℎ௔:空気側の熱伝達率[J/(s•m^2•K)] 

であり，𝑘௔௟ ൌ 236[3]，測定より L=0.0002． 

 

各々の熱伝達率ℎ௪, ℎ௔は熱伝達率と熱伝導率の比を表す無次元数であるヌセルト数から求め，更に

そのヌセルト数は同じく無次元数のレイノルズ数とプラントル数の関数で表されたモデル式から求

める．  

 ヌセルト数：Nu ൌ
௛௅

௞
∙∙∙ ሺ3ሻ，レイノルズ数：Re ൌ

௎௅

ఔ
∙∙∙ ሺ4ሻ， 

プラントル数：Pr ൌ
ఎ஼೛

௞
∙∙∙ ሺ5ሻ，Nu ൌ 𝑓ሺ𝑅𝑒, 𝑃𝑟ሻ ∙∙∙ ሺ6ሻ 

 ℎ:熱伝達率[J/(s•m^2•K)]，𝐿:代表長さ[m]，k:熱伝導率[J/(s•m^2•K)]，U:代表速度[m/s]， 

𝜈:動粘度[m^2/s]，𝜂:粘度[Pa•s]，𝐶௣:比熱[J/(kg•K)]，𝑓ሺ𝑅𝑒, 𝑃𝑟ሻ:モデル式 

 

 水側，空気側の代表長さは等価直径，水側の代表速度は管内の冷却水流速，空気側の代表速度はラ

ジエータ通過風速とする．また，水のプラントル数は 2.0，空気のプラントル数は 0.7 であり[4]，𝑘௔ ൌ

0.03，𝑘௪ ൌ 0.68[4]. 

 ラジエータ流路に近しい条件を考慮した 4 種類のモデル式の組み合わせを候補として採り上げる

[5]．各モデルにおいて，レイノルズ数，ヌセルト数の乗数と係数が異なる． 

Table.1 ヌセルト数導出モデル候補 

 水側流路 空気側流路 

モデル 1 平板での強制対流（乱流） 

Nu ൌ 0.037 𝑅𝑒଴.଼ 𝑃𝑟
ଵ
ଷ ∙∙∙ ሺ7ሻ 

平板での強制対流（層流） 

Nu ൌ 0.664 𝑅𝑒଴.ହ 𝑃𝑟
ଵ
ଷ ∙∙∙ ሺ8ሻ 

モデル 2 平板での強制対流（乱流） 

Nu ൌ 0.037 𝑅𝑒଴.଼ 𝑃𝑟
ଵ
ଷ 

平板での強制対流（乱流） 

Nu ൌ 0.037 𝑅𝑒଴.଼ 𝑃𝑟
ଵ
ଷ ∙∙∙ ሺ9ሻ 

モデル 3 円管内での強制対流（乱流） 

Nu ൌ 0.023 𝑅𝑒଴.଼ 𝑃𝑟଴.ଷ ∙∙∙ ሺ10ሻ 

円管外での強制対流（垂直流） 

Nu ൌ 0.683 𝑅𝑒଴.ସ଺଺ 𝑃𝑟଴.ହ ∙∙∙ ሺ11ሻ 

Fig.1 ラジエータのモデル化 

水 

ラジエータ 

空気
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モデル 4 円管内での強制対流（乱流） 

Nu ൌ 0.023 𝑅𝑒଴.଼ 𝑃𝑟଴.ଷ 

管群での強制対流（碁盤配列，垂直流） 

Nu ൌ 0.33 𝑅𝑒଴.଺ 𝑃𝑟଴.ଷ ∙∙∙ ሺ13ሻ 

 

3．計測 

3.1 管内冷却水の質量流量計測 

 冷却システムの熱効率算出の準備として，配管内の冷却水の流速を測定した．Fig2 に示すように冷

却システムに面積式流量計を取り付ける．電動ウォーターポンプを作動させ測定した結果，質量流量

は 17.5[l/min]，管内の断面積を用いてラジエータ内を通過する流速に変換すると 0.25[m/s]となる．

 

Fig2. 管内質量流量の計測 

 

3.2 実走行による測定結果 

 エンジンの平均回転数とラジエータの放熱面積を変更した 3 パターンで一周約 470[m]のミニコー

スで 10 周走行させ，1.3 で記述した特性値を計測，熱通過率の算出を行った．ただし，エンジン回転

数は冷却損失率が変化しない程度に変更を行う．実施した 3 パターンの平均回転数，放熱面積，実測

熱通過率を以下に示す．尚，測定時の流入気温は 306[K]であり，流入空気の温度と平均ラジエータ通

過風速はデジタル風速計(製品型番:CHE-WD1)を用いて計測した． 

Table.2 熱通過率の測定 

 平均回転数[rpm] 放熱面積[m^2] 通過風速[m/s] 実測熱通過率 

[J/(s•m^2•K)] 

パターン 1 7800 5.54 3.12 103.8 

パターン 2 7900 4.77 3.11 101.1 

パターン 3 7600 5.54 3.05 99.80 

  結果より，理論の通り，熱通過率は放熱面積の影響を受けず，平均回転数よりもラジエータ通過風

速の影響を大きく受けることが確認できる．  

 

••• 

••• 

•
•• 
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4．計測結果との比較によるモデル式の改善 

4.1 計測結果と理論の比較 

 前章で求めた実測熱通過率と 2.2 章で示したモデル式から導出される理論熱通過率を比較する． 

Table.3 実測熱通過率と各モデルでの理論熱通過率の比較 

 実測 モデル 1 モデル 2 モデル 3 モデル 4 

パターン 1 103.8 148.6 48.08 116.0 127.9 

パターン 2 101.1 148.3 48.00 115.8 127.6 

パターン 3 99.80 147.0 47.23 114.8 126.3 

 以上の結果よりモデル 3 が最も実測値に近いため，モデル 3 を基に修正を行うことにする． 

 

4.2 モデル式の修正 

 モデル 3 の式は以下の通り 

水側：Nu ൌ 0.023 𝑅𝑒଴.଼ 𝑃𝑟଴.ଷ，空気側：Nu ൌ 0.683 𝑅𝑒଴.ସ଺଺ 𝑃𝑟଴.ହ 

 パターン 1~3 において空気側のヌセルト数のみを変更しているため，空気側のモデル式のみ修正を

行う．修正方法は今回 3 パターンの実測値と理論値の差の二乗平均が最小になるよう，係数(0.683)の

みを変更する．結果として空気側のモデル式をNu ൌ 0.593 𝑅𝑒଴.ସ଺଺ 𝑃𝑟଴.ହ ∙∙∙ ሺ14ሻに修正した． 

Table.4 実測熱通過率と修正したモデルでの理論熱通過率の比較 

 実測 モデル 3 修正モデル 

パターン 1 103.8 116.0 102.2 

パターン 2 101.1 115.8 102.0 

パターン 3 99.80 114.8 101.2 

 

 

 

 

4.3 修正したモデル式の確認 

気温が異なる別日に再度ミニコースの周回走行を行い，熱通過率の実測を行った．この時の流入空

気の温度は 296[K]，平均ラジエータ通過風速は 3.24[m/s]であった.結果として，測定した値を用いて

算出した実測熱通過率は 104.1[J/(s•m^2•K)]であったのに対し，修正モデルを用いて算出した理論熱

通過率は 103.9[J/(s•m^2•K)]であり，今回求めたモデル式が適切であることを確認した． 

 

5．今後の課題 

 本研究では合計 4 パターンの実測からモデル式を構築したが，サンプル数はまだ十分でない．ラジ

エータ通過風速の振れ幅を広げること，配管内の冷却水流速を変更し，水側のヌセルト数を変更する

など様々な条件でのデータをとる必要がある． 

 

5．結論 

 本研究で以下の結論が得られた． 

１）特殊な条件下に置かれる小型レーシングカーの冷却システムの設計に対して，適切な計算モデル

を構築することが出来た． 
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