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1 . 緒言

事務所ビルや量販店舗といった業務用建物では，

全エネルギー消費量の 30%から 40%が空調によ

り占められている(I)_ 近年，これらの建物の空調

にもパッケージェアコンやビル用マルチエアコン

といった個別分散空調が用いられるようになって

きており，こうした業務用エアコンの省エネ性向

上は，建物におけるエネルギー消費量削減の観点

から童要な課題である．これまでは，機器の省エ

ネ性の基準を定めたトップランナ一方式の導入に

より，定格運転時におけるエネルギー消費効率の

高いエアコンが開発・製品化されている．しかし，

省エネルギー性の向上を追求するためには，定格

運転時のみではなく，実際のエアコンの稼働状況

である部分負荷運転時の性能を考慮に入れたエネ

ルギー消費効率を的確に評価する必要がある．

このような背景のもと，定格冷房能力が lOkW

以下のルームエアコンについては2005年に，同能

力が 28kW以下の電気式パッケージェアコン

(EHP)と85kW以下のガスヒートポンプ (GHP)

については2006年に，年間の総合空調負荷を総合

エネルギー消費量で除した通年エネルギー消費効

率すなわちAPF(Annual Performance Factor)によ

る機器の性能表示が義務づけられ， その算出方法

がNS規格に規定された．

これまで定格冷房能力が 56kWのビ

ル用マルチェアコン (1台の室外機に複数台の室

内機が接続できる大容量の業務用エアコン）につ

いて，室内空調負荷と外気温度を任意に設定でき

著者らは，

る試験装置を用いた部分負荷性能試験を実施し，

詳細な部分負荷性能を明らかにしてきたその結

果に基づき,nsによる期間エネルギー消費量評価

方法の妥当性についても検討し,nsの算出基準を

上記のビル用マルチェアコンに適用した場合，低

負荷時におけるCOP(成績係数＝エアコンの冷．

暖房能力／エネルギー消費量） の低下が予測でき

ず通年エネルギー消費量が過小評価されることを

見出した(2X3l_APFの問題点はより小容量のエアコ

ンについても指摘されており，新しい性能評価方

法も提案されている(4)_ 本研究では， EHP式ビル

より高精度化が期待用マルチエアコンについて，

できる期間エネルギー消費量の予測手法を提案す

るとともに， その有効性について検証した．

2 試験装置および試験方法

エアコンの性能試験は，中部電カエネルギー応

用研究所内に設置された大型空調設備試験装置を

用いて行った図 lと表 lに空調試験装置の概要
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Fig. 1 Schematic diagram of testing apparatus 

Table 1 Specifications of testing apparatus 

Types of Tested 

Air-Conditioners 

Test Range 

Range of 

Temperature and 

Humidity 

Dimension 

Multi-type, Packaged 

Cooling 
8~56kW 

Capacity 

Heating 
10~67kW 

Capacity 

Humidifying 
Max. 0.035 m3/h 

Capacity 

Air-flow rate 10-160 m3/min 

+2 ~+50℃ 
Indoor Air 

30-90%RH 

-20~+60℃ 
Outdoor Air 

30~90%RH 

Indoor 
11.8 m (L) x 8.8 m (¥¥り
x4.0m(H) 

Outdoor 
16.8 m (L) x 16.4 m (¥¥り
X }1.7m(H) 

とその仕様を示す．試験装置は室外側試験室，室

内側試験室，および熱負荷室から構成される．室

外側試験室には室外機を，また室内側試験室の受

風チャンバーには 1台から 4台の天井カセット型

室内機を設置し， 56kWまでの冷房能力と 67kW 

までの暖房能力を空気エンタルヒ°一法により測定

することが可能であるまた，本装置では室外側

試験室の吸込空気温度・湿度，および室内側試験

室の空調熱負荷を任意に設定できるため，外気温

度によるエアコンの性能変化や部分熱負荷時の冷

暖房性能を，エアコン自身に室内温度を制御させ

る実際の運転状況を模擬した状態で評価すること

ができる．試験機には，従来の研究(2)と同様に定

格冷房能力 56kW, 定格暖房能力 63kWで製造者

Table 2 Conditions of partial load tests 

Type of Outdoor Air Temperature Thermal Load 

Test D.B.T. /W.B.T. Ratio(¾) 

20℃ I - 25, 50, 75, I 00 

Cooling 
25℃ I - 25,50, 75,100 

30℃ I - 25,50, 75,100 

35℃ /- 25, 50, 75, 100 

2℃ /1℃ 25,50, 75,100 

Heating 7℃ /6℃ 25,50, 75,100 

12℃ /11℃ 25,50, 75,100 

Table 3 Conditions of performance tests provided in 

ns B 8616:2006 
Cooling Performance Tests 

Capacity 
Outdoor Air Indoor Air 

D.B.T. W.B.T. D.B.T. W.B.T. 

Rating 35℃ 27℃ 19℃ 

Half(SO %) 35℃ 27℃ 19℃ 

Heating Performance Tests 

Capacity 
Outdoor Air Indoor Air 

D.B.T. W.B.T. D.B.T. W.B.T. 

Rating 7℃ 6℃ 20℃ 
15℃ 

(max) 

Half(50 %) 7℃ 6℃ 20℃ 
15℃ 

(max) 

Standard 
2℃ l℃ 20℃ 

15℃ 

(Low temp.) (max) 

の異なる 2機種の電気式ビル用マルチエアコンを

用いたが，紙数の都合上ここでは 1機種の結果を

主に示す．なお，圧縮機回転数の制御はいずれの

機種でもインバータで行っている．今回は， l台

の室外機と 4台の天井カセット式室内機から構成

されるシステムを用いた

表 2に本研究で実施した部分負荷性能試験の試

験条件を示す．冷房性能試験においては，室外側

試験室の吸込空気温度を 20℃から 35℃まで変化

させ，各外気温度に対し定格冷房能力実測値の

25%~100%に相当する冷房負荷（顕熱比0.85)を

エアコンに与えた状態で，試験するエアコン自身

に室内側試験室の吸込空気乾球温度が27℃になる

ように温度制御させた．暖房性能試験は，室外側

空気の乾球／湿球温度を 2℃/1℃から 12℃/11℃ま

で変化させ，定格暖房能力の 25%~100%に相当
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Thermal load models in IlS B 8616:2006 

24 28 32 36 40 

する暖房負荷をエアコンに与えた状態で室内側空

気温度が20℃になるように制御させた

表3はnsB 8616:2006<5)に定められた試験条件

である．表中の中間性能 (Halfcapacity)試験とは，

圧縮機の回転数を能力が定格値の半分となる値に

固定して行う試験であり，試験するエアコン自身

に室内温度を調整させる部分負荷試験とは運転条

件が異なる．部分負荷性能試験では，エアコンの

能力や室内温度が定常状態に至るのを確認した上

でデータを取得し，圧縮機が断続運転となる場合

は能力などに周期性が出現するのを確認後， lサ

イクルにわたる平均値から COP等を算出した．

エアコンの COPは外気温度と空調負荷により

変化するため，エアコンの期間エネルギー消費量

を評価するためには，実際の使用状況を模擬でき

る空調負荷と外気温度データを与える必要がある．

本研究では， nsB 8616:2006に採用されている空
調負荷モデルから，事務所と戸建て店舗のモデル

を選択した図 2に示すように冷房負荷BLcおよ

び暖房負荷BL叶ま外気温度りに対する一次関数と

して与えられるが，戸建て店舗では事務所に比べ

て暖房負荷が大きく設定されているまた，外気

温度ぃの年間出現時間数には,nsの名古屋市にお
ける標準気象データを用いた

3 部分負荷性能試験の結果

図 3(a)は部分負荷性能試験で測定された冷房運

転時の成績係数COP(Ccp)の結果であり，空調負
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に伴い上昇する． また，

100 

100 

COP measured in partial load performance tests 

荷率BLc/,凡 (BLc:冷房負荷 Fer:定格冷房能力

実測値）と外気温度tjに対する変化を示す(3)_空調

負荷率を一定にした場合 COPは外気温度の低下

同一室外温度で比較した

COPは負荷率が 100%から減少するに伴

い増大し，負荷率50%で最大値に達するが，負荷

率25%では最小値にまで急減している．暖房性能

試験の結果を図 3(b)に示す.COP (Chp)はりの上

昇に伴い大きくなり，また冷房運転時と同様に空

調負荷率50%で最大値に達し負荷率25%では急減

している．

以上のCOP実測値を，外気温度と空調負荷率を

変数とした2次曲面で整理した結果 (COP曲面）

を図4に示す．図の底面には事務所における空調

負荷と外気温度の関係（負荷直線）をまたCOP

曲面上にはこの負荷直線の投影線と表 3に示した

nsの試験条件（丸印）を併記したこれらの関係
nsの試験条件では低負荷時における COP

またとくに暖房性能の試験の予測が困難なこと，
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Fig. 4 COP surfaces and testing conditions in ns 

条件が負荷直線から遠い点に設定されていること

が理解される本研究では，こうしたnsの試験
条件の欠点を補い，可能な限り少ない試験条件で

外気温度と空調負荷率に対する COPの変化を表

現する方法について考案する．

4. 新たな評価手法の概念

図3と図4に示したように，本研究で試験した

エアコンのCOPは，冷房運転・暖房運転ともに負

荷率50%で極大値に達する．したがって，COP曲

面は負荷率 50%の線を境界として二つの領域に

分割できる．そこで著者らは，冷房と暖房につい

て表4に示す各4条件で部分負荷性能試験を実施

し，それにより測定した COPを用いて COP曲面

を再構成することを考えた図 5に上述のCOP曲

面とこれらの試験条件で測定された COPとの関

係を示す．本試験条件で得られた COPは，図中に

Table 4 Testing Conditions for New Evaluating 

Method 

Cooling tests Heating tests 

No. 
Outdoor Thermal Outdoor Thermal 

air temp. load ratio air temp. load ratio 

I 35℃ 100% 2℃ 100% 

II 35℃ 50% 2℃ 50% 

III 25℃ 50% 7℃ 50% 

IV 25℃ 25% 7℃ 25% 

り［℃］

り［℃］

BL,.IF" [%) 

(a) Cooling operation 
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(b) Heating operation 

Fig. 5 COP surfaces fom記dby the new testing 

conditions 

丸印と番号 [I,II, III, IV]で示したここで提案す

る評価手法では，負荷率50%以上のCOP曲面を，

面上に示した [I,II, III]の3点を通る平面で近似

する．一方，負荷率 50%以下の COP曲面につい

ては， [II,III, IV]を通る平面で近似する．これら

二つの平面でCOP曲面を近似することにより，ns
の評価手法では再現できない低負荷時における

COPの低下を予測することが可能となるとともに，
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(b) Heating operation 

Fig. 6 Comparisons of COPs measured by the partial 
load performance test and predicted by ns and the new 

method (building use: office) 
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性能試験条件と空調負荷との不整合を解消するこ

この新たな評価手法の有ともできる．次章では，

効性について検討する．

5. 新評価手法の検証

図 6(a)に冷房運転について部分負荷性能試験に

より実測したCOP,ns B 8616: 2006に基づき算出
した COP,および新評価手法により求めた COP

の外気温度りに対する変化を示す．建物用途は事

務所であり，図中には冷房期間におけるりの出現

時間数も棒グラフで併記した．空調負荷は外気温

度に比例して増加するため，本医の COPはりと

BLc両者の影響を反映した値となっている.nsに

より予測される COPは，外気温度とそれに対応し

た冷房負荷が低下するにつれて単調に上昇してい

る． しかし，部分負荷試験による COP実測値は，
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Fig. 7 Comparisons of COPs measured by the partial 
load performance test and predicted by IlS and the new 
method (building use: detached shop) 

-6 -4 

たがって，

-2 

口〕

8
3
u
g
&
dこ。
3日
U

0

0

 

0
 
0
 
0
 

1
8
1
6
1
4
1
2
1
0
8
0
6
0
4
0
2
0
 

T

'

 

―

―

 

＿

一

＿

一
q

28 30 32 
,, [℃］ 

(a) Cooling operation 

34 36 

2
]
8
2
月
E
&d•Jo 

gu~ 

0

0

5

0

0

0

0

 

2

1

1

5

 

―

―

 

＿

＿

 

―

―
 

-

＿
 

-

＿
 

IO 

38 

12 

゜40 

250 

゜14 

空調負荷率が約50%となるり=26℃付近で最大値

を示した後，りの低下とともに減少していく ．

nsによる COP予測値は，外気温度が
し

26℃以下の低負荷領域で実測値との乖離が大きく

なる．りの出現時間数は低温側に偏っているため，

この温度域の COP予測値が実測値と大きく異な

ることは，期間エネルギー消費量予測値の精度低

下を招く．本研究で提案する新しい評価手法では，

こうした低温度・低冷房負荷領域における COPの

低下を良好に再現できており，期間エネルギー消

費量の予測精度の向上が期待できる．

図 6(b)は暖房運転時の結果である.nsによる

COP予測値は外気温度が上昇するにつれて増加し

ていくが， COP実測値は空調負荷率が約50%とな

る炉0℃付近で最大値に達した後，外気温度の上

昇に伴い低下してい<.nsによる手法は，全温度
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Table 5 Prediction errors included in seasonal 

energy consumption efficiencies and APF 

Building 
Office Detached shop 

use 

Evaluation ns New 
JIS 

New 

method method method 

Cooling +9.7% -2.9% +14.7% +0.6% 

Heatrng +57.1 % -8.7% +2.2% + 1.9% 

APF +21.8% -4.9% +6.2% +1.5% 

領域でCOPを過大予測している．一方，新評価手

法では，全般にCOPが過小予測される傾向が認め

られるが，実測値との差異はnsによる予測値に

比べて全温度域で小さくなっており，暖房期間に

おいてもエネルギー消費量の予測精度は大幅に改

善されると考えられる．

次に，建物用途を事務所から暖房負荷が大きな

戸建て店舗へ変更した場合の結果を図 7に示す．

冷房運転の場合，図 6(a)と同様にnsでは低温度
域でCOPが過大予測されるのに対し，新手法によ

り求めた COPは全温度域で実測値とほぼ一致し

ている．暖房運転では，空調負荷の変化に伴い外

気温度に対する COPの分布特性も変化し，暖房負

荷の大きい低温度域ではnsの予測値と実測値は

図 6(b)に比べて良い一致を示している． しかし，

高温度域では冷房運転と同様にnsの手法は COP

を過大予測するのに対して，新評価手法による

COPは実測値とほぼ一致した値を示している．

表 5に，各建物用途についてnsおよび新評価
手法で求めた期間エネルギー消費効率と APFの

予測誤差を示す．建物用途が事務所の場合， ns
による暖房期間エネルギー消費効率の予測誤差は

57%にも達し,APFも20%以上過大評価されるが，

著者らが提案する新評価手法によれば APFの予

測誤差は約 5%に減少している．戸建て店舗にお

いては， nsによる APFの予測誤差は約 6%であ

り事務所の場合に比べて小さいが，新評価手法に

よる誤差は 1.5%にまで低下しているなお，別の

機種で評価した結果も同程度の精度を示した．

5 結言

本研究では冷房・暖房各 4試験条件で求めた

COPに基づき COPの変化特性を表現する手法を

提案し，その手法を EHP式ビル用マルチェアコン

に適用したところ，機種や建物用途にかかわらず

APFの予測誤差は ITSに比べて減少し 5%以内に

収まることを明らかにした
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