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第1章　序論

1．1　本研究の背　および目的

　遠心ポンプは、流体機械としての歴史も古く、両吸込み渦巻きポンプも含

めると比速度n、が100～600［m，m3／min，rpml程度の範囲で用いられ、その用

途は灌概用や上下水道用から精油所等のパイプライン輸送用、製紙・石油化

学工業等のプラント設備、原子力・火力発電用などあらゆる産業分野および

ライフラインの基盤設備として広く利用されている。近年は、宇宙開発のた

めのロケット用液体燃料供給ポンプや半導体製造工業用などの先端技術分野

においても主要な働きを果たしている。

　しかしながら、遠心ポンプの効率は比速度n、の低下とともに低下し、比速

度n、＜1001m，m3／min，rpm］ではポンプ効率が著しく低くなり（1）実用的ではな

い。そのため従来は、この領域ではギアポンプやプランジャポンプに代表さ

れる容積形ポンプが広く使用されてきた。しかし、容積形ポンプは遠心形ポ

ンプと比較して、

①高い加工精度が要求される。

②部品点数が多い。

③塵芥の影響を受けやすい。

④振動・騒音が大きい。

　⑤　　しゅう動部が多く、ポンプ作用を行う部品が磨耗する。

　⑥　　高速化が困難。

等、加工・組立て、運用・保守、環境面に種々の問題点を抱えている。反面、

低比速度領域での用途は、自動車等給油用ポンプ，中高層建築物各階個別給

水用ポンプ，医療用ポンプなど拡大する一方である。そのため、極低比速度

領域における遠心ポンプの実用化が望まれている。

　また、筆者のこれまでの経験によると、従来設計法を極低比速度領域に拡

張し適用した場合、そのポンプの効率ηは、比速度を［m，m3／min，rpm］で表

示した数値のおよそ6～7割程度、例えばns＝60の場合の効率ηは42％程度

になり、図1．1（極低比速度ポンプ第1世代試作機）に示す様にns＝62．5の

ポンプ最高効率η．、x＝45％、仕様点での効率はη＝42％に止まる。しかし、自動

車給油用ポンプの場合、容積形ではn、＝60で全効率は約60％に達するので、

遠心形ポンプの効率は、容積形ポンプの効率には遠くおよばない。
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　同じ比速度のターボ形でそれ以上の効率を達成できれば、容積形からター

ボ形への代替が可能となり、その波及効果は大変大きい。

　一例として、日本国内の自動車等給油用ポンプの場合を取り上げると、給

油中のポンプの運転状態は、設計点で運転されることはほとんどなく、大半

は低流量および締切運転となっている。容積形ポンプの場合、吐出流量の減

少に伴って軸動力が急激に増加し、締切運転が不可能となる。そのため、容

積形ポンプでは内部にバイパス機構を持たせ、常に設計流量を循環させるこ

とにより軸動力の急上昇を防いでいる。したがって、ポンプ運転中は給油流

量によらず一定の電力を消費している。これに対して遠心ポンプは、吐出流

量の減少に伴って軸動力も低下するため同一条件で給油した場合、容積形ポ

ンプと比較すると、電力消費が抑えられる。これを年問の総給油回数で考え

た場合、かなり効果のある省電力が期待でき、その経済効果と環境保全性は、

微力ながら一般社会に貢献することが出来る。

　これを世界規模でみた場合、例外としてアメリカ合衆国は約8割が多段（3

～4段）の液中式遠心ポンプを用いているが、その他の工業先進国および発

展途上国はほとんどが容積形ポンプを用いており、これらを遠心ポンプに置

き換えることが出来れば、その効果は一層拡大する。

　さらに、遠心ポンプを用いた場合、非設計点における運転に対してもイン

バータを用いた回転数制御を行うことにより、広い運転範囲を得る（2）ととも

に省エネルギ効果を得ることが出来る。このことは、わが国が推奨するエネ

ルギ施策（3）に一致するものである。

　また、例えばウォータカッタのポンプユニットの様に、超高揚程・極低流

量タイプのポンプが求められる分野では、極低比速度領域で効率のよいポン

プが開発されれば、従来多段が用いられてきた高揚程ポンプにおいても、段

数を減らすことができるため、機構の簡素化・小型化が達成でき、ポンプの

高速化の要求からも極低比速度領域における高性能な遠心ポンプの実用化が

望まれている。

　しかしながら、現状では極低比速度ポンプに関する研究報告は国内・外を

通して非常に少なく、通常の比速度のポンプに比べて、その設計指針のみな

らず、内部流れの特性さえもほとんど明らかにされていない。

以上の背景に鑑みて、本研究では比速度100前後の低比速度領域からそれ

よりさらに比速度の低い極低比速度領域にわったて性能のよいポンプの開発

および実用化をすることを目的として、従来設計法を極低比速度領域まで拡

張適用した場合の問題点を実験的に明らかにし、それに基づき極低比速度ポ
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ンプの各種設計因子を系統的に変化させることにより、内部流れ特性と性能

向上を達成し得る方法を解明する。そして最終的には実用化を前提として、

設計・製造・品質管理等各段階において有用性の高い、極低比速度領域に適

した羽根車およびボリュートケーシングの設計指針を明らかにする。
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1．2　本研　に関する従来の研究成果と問題点

　極低比速度ポンプの設計に対して従来設計法（1）を適用して羽根車の設計を

行うと、羽根出口幅が著しく狭くなるので、表面粗さがポンプの水力効率を

著しく低下させると考えられてきた。・そこで稲垣（4）は、削り出しにより製作

した羽根車とケーシングを用いてn、ニ90の遠心ポンプで、効率69％を達成で

きたことを報告している。しかしながら、この研究の場合、第1．1章で述

べた様に従来設計法をそのまま適用した場合より若干効率が向上した程度に

止まっており、本研究が目標とする極低比速度領域ではさらに効率が低下す

るので、さらなる効率向上法の検討が必要である。

　そのほかにも、比速度が低い遠心ポンプの報告としては、吉野ら（5）や築谷

ら（6）による磁気浮上式遠心血液ポンプに関する研究があるが、このポンプは

血液ポンプという特殊な用途のため、羽根車と吸い込みカバーとのクリアラ

ンスが通常のものより広いセミオープンタイプのポンプであるため、比速度

はns＝120であるが効率は50％程度に止まっている。

　そこで黒川ら（7）は、比速度100および120の羽根車を用いて、低比速度遠

心ポンプに関する問題点を検討した結果、性能が低い原因は、円板摩擦の相

対的な増加に伴う、機械効率の低下が主原因であることを明らかにし、従来

言われているような羽根幅が狭いことによる水力損失の増大はほとんどない

ことを明らかにしている。さらに、極低比速度羽根車の性能は、羽根出口角

度や羽根出口幅等の設計パラメータの変化とともに大きく変化することを明

らかにし、しかも通常のポンプに対する考え方では説明しきれない点が大変

多いことを解明した。しかし、この場合パラメータを個々に変化させていな

いので、各因子の個々の影響が明確でないため、羽根車・ケーシングおよび

それぞれのマッチングについては、なお不明な点が多い。

　先ず羽根車に関する研究については、通常の比速度の範囲では従来から数

多く報告されているが、特に極低比速度ポンプの場合は、先に述べた様に円

板摩擦の増加により効率の低下が引き起こされる（7）ので、円板摩擦を低減す

るために羽根車出口半径r2を小さくし、それに伴う揚程の低下を補うために

羽根出口角度β2を大きくする必要がある。

　しかし、羽根出口角度の大きい羽根車の揚程曲線には、小流量域で右上が

り不安定性能を生じる可能性がある（7）。豊倉（8）らの実験によると、羽根出口

角度β2＝60。のクローズド羽根車（羽根枚数z＝6）の揚程曲線には多少の右
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上がり不安定性能が見られ、峯村ら（9）のβ2ニ35。～90。のセミオープン羽根

車（羽根枚数zニ12、うち中問羽根9枚）の揚程曲線にも多少右上がりが見ら

れるが、太田ら（10〉のセミオープン羽根車では、β2≦73。で右上がり不安定

性能は生じておらず、β2ニ90◎で多少右上がり不安定性能が出ている等の報

告がなされており、右上がり不安定性能に対する検討が必要である。

　以上のような遠心羽根車出口の絶対流れを理論的に予測する方法として

は、羽根出口の逆流域も含めた幅方向速度分布の流量積分値を用いた「速度

ひずみ」を導入して、ディフユーザ入口の摩擦倍率式を用いた解析解が報告

されており（11）、さらにこれを用いて羽根車出口直後の境界層の発達および羽

根車損失として逆流を考慮した衝突損失および壁面摩擦損失を考慮すること

により、従来公表されている種々のディフユーザ形状を持つ遠心ポンプや送

風機に対し、全流量域で実測結果と良好な一致が得られたこと（12）（13）が黒川ら

により報告されている。遠心ポンプの全体性能の予測法に関しても、体積効

率および機械効率の簡易算定式u4）が示されており、実機の性能と良く一致す

ることが報告されている。しかし、これらの報告が極低比速度領域において

羽根車の設計に反映できるかどうかは不明であり、更なる検討が必要である。

　次に、ケーシングに対しても従来設計法を適用すると、極低比速度ポンプ

の場合ボリュートケーシングが極端に小さくなる。これに伴って、ボリュー

ト基礎円半径r3を小さくすると、羽根車と舌部との先端隙間∠r（≡r3－r2）が

狭くなる。通常の比速度のポンプの場合、先端隙問∠1rを小さくすると、回

転数×羽根枚数の周期を持つ圧力脈動、いわゆる舌部干渉（ディフユーザポン

プの場合は動静翼干渉）によるNZ脈動の著しい増加（15）～（19）や振動および騒音

（20）の増大が報告されているので、極低比速度領域でも∠rについて検討する

必要がある。

　ボリュートケーシング内の流れは、過大流量と小流量では著しく異なった

流動状況となるのでこれを簡便に見積もる方法が黒川らにより提案されてい

る（21〉（22）。すなわち、渦巻きケーシング内の流れを等価な流路に置き換えて、

簡明な理論式を導き従来公表されている実測データとの比較により、この解

析法が全流量域で良好な結果を与えることが明らかにされている。極低比速

度ポンプのボリュートは著しく狭くなるので、羽根車同様に極低比速度領域

においても同様の考え方が適用可能か検討する必要がある。

　ボリュートを小型化すると、最高効率点は低流量側に移行することが黒川

ら（23）により明らかにされており、極低比速度ポンプにとっては好都合である。
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この場合、最高効率点流量は羽根車とボリュートケーシングのマッチングに

より決まり、通常の比速度のポンプに対しては、Worster（24）の方法により良

好に見積もることができる。また、低比速度ポンプでは、舌部寸法が相対的

に大きな影響を持つため、羽根車とボ リュートケーシングとのマッチングを

決定する方法として、舌部の位置形状を考慮した方法が黒川ら（7）により示さ

れている。しかし、本研究で対象とする様な極低比速度領域での羽根車とボ

リュートケーシングのマッチング性能に関する報告は見受けられない。また、

先に述べた右上がり不安定性能に対しては、セミオープン羽根車の採用や渦

巻きケーシングとのマッチングの検討によりある程度は避けることが可能で

あると考えられ、極低比速度領域での羽根車とボリュートケーシングのマッ

チング性能に関しては、より詳細な検討が必要である。

　次に、極低比速度ポンプの性能低下の主原因である円板摩擦は、羽根車背

面と羽根車背面流れの相対的な回転速度差に起因するものであり、背面流れ

を詳細に検討する必要がある。羽根車背面流れに関する研究は、黒川ら（25）～

（28）により数多く報告されている。特に円板摩擦抵抗、軸スラストおよび漏れ

損失に及ぼす表面粗さの影響の定量的な見積もり法（25〉が解明され、羽根車

背面の漏れは半径方向内向きの流れを形成し、ケーシング外周部の角運動量

が内周部まで持ち込むことにより円板摩擦を著しく減少させること、そして

漏れによる体積効率の低下に対する円板摩擦抵抗の低下割合は比速度の低い

羽根車において著しくなる（29）ことなどは、極低比速度ポンプにおける効率向

上の方法に対して重要な示唆を与えるものであると考えられる。またこのこ

とは、実際の製造および品質管理上影響が非常に大きいため、より詳細な検

討が必要であり、本論文の主要なテーマの一つとして位置付ける必要がある。

　また極低比速度ポンプの場合、揚程が通常の比速度のポンプと比べて著し

く高くなるため、設計段階より軸スラストを高い精度で見積もる必要がある。

黒川らは、羽根車背面の流れを容器内で回転する円板に沿う流れに置き換え

て、軸スラストの挙動に影響を及ぼす主な因子である漏れ流れ、軸方向問隔

およびレイノルズ数の効果を理論的実験的に解明し（30）、遠心形ターボ機械の

軸スラストを制御し軽減するための方法（31）を示している。この解析法は、非

設計点での流量が渦巻きケーシング内で非軸対称になる場合においても軸対

称として扱っている。しかし、非設計流量域における羽根車背面流れは、非

軸対称となること、それが非設計流量時の渦巻きケーシング内の非軸対称な

圧力分布によって引き起こされることが示されている（23〉（24）。しかし、金元ら
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（32）は、非設計点での流量が渦巻きケーシング内で非軸対称になる場合におい

ても軸対称として扱っても精度良く見積もることができることを報告してい

る。極低比速度ポンプの場合は、既述の様に揚程が通常の比速度のポンプと

比べて著しく高くなるため、羽根車背面流れに対し圧力分布の測定等を行い

　　　　　　　　　　　　　　　　　　喰詳細に検討する必要がある。

　最後に、遠心ポンプの設計に関しては、従来の設計法に対し羽根車やボリ

ュートおよびポンプの寸法効果についてなど各種の検討がなされているが、

例えば石堂ら（33）の報告にある様に、検討されている比速度の範囲はn、＝100

～600［m，m3／min，rpm］であり、極低比速度領域における検討は見受けられない。

　以上に述べた様に従来の研究成果のほとんどは、通常の比速度範囲に関し

ての報告であり、極低比速度領域における研究報告はほとんど見受けられな

いのが現状である。
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　まず、第1章では低比速度ポンプの性能およびそれらに関連する従来の研

究成果を簡単に紹介し、それらを踏まえて本研究の必要性と目的を明らかに

した。

　次に第2章では、従来設計法（1）を拡張して設計した比速度n、ニ60の羽根車

を、機械加工により表面を滑らかに仕上げたボリュートケーシングに組込み、

羽根車の設計パラメータ（羽根車出口幅、羽根枚数、羽根車出口半径、羽根

出口角度等〉を様々に変化させて性能の比較を行い、従来設計法の問題点を

明らかにした。

　第3章では、極低比速度領域で効率の高い羽根車の開発を目指して、羽根

車のみに注目し、従来設計法を拡張して設計した羽根車3種類を用いて羽根

車単体性能の比較から、従来設計法を低比速度領域に適用する際の問題点を

明らかにし、新しい設計法を検討した。すなわち従来設計法の問題点を改良

すべく、羽根出口角度が90。の羽根車8種類を用いた性能の比較から、効率

が良好な極低比速度羽根車の設計指針を検討した。

　第4章では、第3章の結果を踏まえて、性能が良好なボリュートケーシン

グの開発を目指して、第3章で用いた羽根車を形状パラメータを様々に変化

させたボリュートケーシングに組込んだ場合の性能を実験的に検討した。こ

れにより羽根車とボリュートケーシングとのマッチング性能を明らかにし、

極低比速度領域で効率の高いボリュートケーシングの新しい設計指針を提示

した。

　次に第5章では、極低比速度ポンプの性能低下の主原因である円板摩擦（7）

の低減を目指して、円板摩擦に影響を与える諸因子（羽根車背面の漏れ量、

羽根車背面粗さとその領域）を変化させてポンプ性能を比較し、通常の比速

度のポンプとは全く異なる性能向上の方策を明らかにした。

　最後に第6章にて、以上の各章の主な結果を総括的に論じた。
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第2章 従来設計法の問題点

2．1　緒言

　第1章で述べた様に，従来の設計法（1）を極低比速度領域に適用した場合（タ

ツノ製極低比速度ポンプ第一世代試作機、以降「第一世代試作機」と呼ぶ）、

最高効率点は設計流量の約L3倍の大流量側に移行し、かつ効率も設計点で

42％最高効率点で45％と、容積形ポンプの効率60％には、はるかに及ばない。

　そこで本章では、稲垣（2）の報告にあった様に第一世代試作機に対しケーシ

ング内壁も水力学的滑面に仕上げ、かつ従来設計のものと比べて仕様点では

高い効率が得られる様に、設計比速度を大きめに設定し（ケーシングの設計

比速度をn、＝87とした）最高効率を上げて仕様点では部分流量運転となる様

に現段階で考えられる最適化をケーシングに施した実験装置を用いて、ns＝60

付近で性能のよいポンプを開発することを目的として、従来の設計法により

設計された羽根車を用いて、従来殆ど不明であった極低比速度領域のポンプ

性能を明らかにするために、羽根車性能に大きく影響する羽根出口幅、羽根

枚数および羽根出口角度をパラメータとする6種類の羽根車を製作し、それ

らの影響を検討し従来設計法の問題点を明らかにするとともに、軸動力に対

する円板摩擦の割合を低減させるべく、羽根車外径を小さくし、それに伴う

揚程の低下を補うために羽根出口角度の大きな羽根車を設計してその性能を

検討した。

　通常の比速度領域では、羽根車性能に関しても数多く報告がされているが、

一般的には、羽根枚数（3〉に関しては

　①羽根枚数の減少にしたがって右上がり不安定性能が抑えられること。

　②効率に対しては、羽根枚数が極端に少ないと効率は著しく低下するこ

　　　と。また、最適な枚数が存在することが知られており、ステパノフは、

　　　最良な効率を与える羽根枚数zをz＝β2／3で定義している。

等が知られており、羽根出口角（3）に関しては、

　①出口角の低下に伴い揚程曲線は右下がりとなる。

　②効率に対しては、β2ニ20。～54。の範囲では効率は殆ど変化しない。

等が知られている。

　しかし、極低比速度領域では従来設計法適用するとβ2ニ！5。となり、上記

のステパノフの式を用いると羽根枚数は3枚になる。また、羽根外径を小さ
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くし揚程の低下を補償するために出口角を大きし、β2＝60。程度を選定する

と羽根枚数は20枚となり、90。羽根の場合は30枚にもなり、いずれの場合

も実用的ではない。

　また、後述にある様に羽根枚数が多くなると羽根入口面積が減少しキャビ

テーションが起きるため、羽根入口面積を確保するために羽根一枚おきを中

間羽根とし、その長さを変化させて性能を検討した。

一13一



2．2　実験装置および方法

2．2．1　供試ポンプおよび実験方法

　供試ポンプは、図2－1および2－2に示すような、2種類の横軸単段

の遠心ポンプを用いた。その仕様はそれぞれ表2－1に示す通りである。

図2－1では、羽根出口角度β2＝15。の羽根車について、羽根出口幅b2、羽

根枚数zの影響を検討し、さらにβ2ニ90◎の放射羽根車についても検討した。

また、β2＝15。の羽根車の外径を切削していったときの羽根出口角度変化の

影響についても検討した。

　図2－2のポンプではβ2＝60。の羽根車を用いて性能を検討した。このポ

ンプは、第5章において詳細に検討する予定の円板摩擦の低減を目的として

新たに製作したものであるが、ここではβ2ニ60。の羽根車の性能として検討

の対象に加えた。

　いずれのポンプもトルク計を介しモータにて駆動する。ポンプ下流側には、

流量計および電動弁が配置され、電動弁にて流量調整を行う。またポンプ吸

込み側および吐出側に歪み式圧力センサを取り付けポンプ揚程を測定した。

表2－！　供試ポンプ仕様

供試ポンプ 図2－1 図2－2
流量［m3／min］ 0．15 0．15

揚程［m］ 50 55

回転数［rpm］ 3000 3000

比速度 61．8 57

Re 2．Ol×IO6 3．20×106
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2．2．2．1羽根枚数の影響
　β2ニ15．0。に設定して、図2－3および表2－2に示す羽根枚数の異なる

z＝6，4，8の3種類の羽根車（いずれも羽根出口幅b2＝2［mml）を製作して性能

を比較した。それぞれをImp．A，B，Cと名付ける。

表2－2　羽根枚数の影響
Imp．NQ 　rl

mm］

　r2

mm］

β2

。1

b
2
［
m
m
］

Z

A 23 80 15 2 6
B 〃 〃 〃 2 4
C 〃 〃 〃 2 8

蟹

卸
、

　
曳
㌧

登
膨

　篭　　　酬剛㌦
ヂ〆　　、　～鰍～
冥　　　菊（’『

　　　　■　　
‘

’ご拶
窒

曇鵬静．鷺 1瓢導、A
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復

、
齢

諺
、

戦。ノ

一
餐
’
‘網薩直c

図2－3　羽根枚数の影響
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2．2．2．2羽根出口冨の　響
　羽根出口幅b2の影響を調べるために、z＝6に固定してb2＝31mml（lmp．D），

4［mm］（lmp．E）の羽根車を製作した。（表2－3）このとき、羽根車外周の円筒

面の摩擦トルクの変化についても検討するために、羽根車出口の全幅を図2

－4に示すように7［mm］に固定したので、b2ニ2，3，41mm］に対応して外周円

筒部の幅は5，4，3［mm］となる。

表2－3　羽根出口幅の影響
Imp．NQ 　r1

mm］

　r2

mm］

β2

。］

b
2
［
m
m
］

A 23 80 15 2
D 〃 〃 〃 3
E 〃 〃 〃 4

N 卜

陸 三m粋．A

oう 卜

欄一嚇一㎜ lm5》．P

燭 卜

1溢癖．滋

図2－4　羽根出口幅の影響
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2．2．2．3羽根出口　度の影響

　Imp．Aを用いて外径切削によりβ2を変化させたときの性能変化を調べた。

この場合、羽根車外半径r2＝80［mm］～60［mm］まで2．5［mmlおきに切削したとき

の羽根出口角度の変化は、β2＝15．0。，！8．4。，2L2。，23．7◎，25．8◎，27．8。，

29．4◎，30．1。，32．4。となる。

　一般に円板摩擦は羽根車直径の5乗に比例するので、極低比速度羽根車

では羽根車直径が小さいことが望ましい。この場合羽根車直径の低下による

揚程の低下を補うためには、β2を大きくする必要がある。そこでボリュート

と組合せた場合のポンプ性能におよぼす羽根出口角度の影響を検討するため

に、羽根出口角度が大幅に異なるβ2ニ90。の放射羽根（lmp．F）を製作し図2

－1の装置を用いて実験した。また、β2ニ60。の羽根車（図2－5，Imp．G）を

図2－2に示す装置にて実験し比較検討した。なお、β2＝60◎の結果は、羽

根形状およびボリュート形状共に異なるので詳細な比較には適当でないが、

最適な羽根角度の探求には有用な資料を与えるものと考える。

表2－4羽根車外径切削及び出口角変化
Imp．NQ 　r1

mm］

　r2

mm］

β2

。］

b2
mm］

A 23 80 15◎ 2
F 23 80 90◎ 〃

G 25 101 60。 〃

　　　　　　　　抵

　　　　　　　　　朔

　　　　　　　　　ノ
　　　　窺　　　　　　1
　　　　　も多、　’　画一欄
　＼　　やl　i、．ゲ渓ぞ
　　、　　※　　　　　　　　　プ1F
　　　ヤ　　　　　　　　　　オ　　ノザノ

．一、一、＼一璽・～慧証．一．一．一．

図2－5　1mp．G（β2ニ60。羽根）

一18一



2．2．2．4中問羽根の影響
　Imp．AおよびCを用いて、図2－6に示すように、羽根を1枚おきに入口

部分から1／4ずつ切上げて、表2－5のImp．H～Mに示すように中問羽根長さ

比Rを変化させたときの性能変化についても検討した。

　なお、羽根車の外側（外周および背面）は、機械加工により中心線平均粗さ

R、＝6．3［μm］に仕上げた。また羽根車内面およびケーシングはR．、、ニ50［μm］の

鋳肌面である。供試ポンプ図2－2は、ケーシング内面に機械加工を施し、

表面粗さはR、＝6．3［μm］となっており、羽根車の粗さは供試ポンプ図2－1

の場合と同様である。

表2－5羽根の切り上げの影響
Imp．NQ r

1
［
m
m
］

r2

mm］

Z R

A 23 80 6
1
．
0

H 〃 〃 ’〃 0．75

1 〃 〃 〃

0
．
5

J 〃 〃 〃 0．25

C 〃 〃 8
1
．
0

K 〃 〃 〃 0．75

L 〃 〃 〃 O．5

M 〃 〃 〃 0．25

ゆ〆

　　lmp，1

　図2－6

　　

　　

　
　
　
　
　
　
　
－
剛

　　　潔／

中問羽根の影響
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　羽根枚数z＝4，6，8と変化させたときのポンプ性能の比較を図2－3－1

に示す。図中にはポンプ性能（η，ψ，ン）の他に各流量における比速度n、

も示しており、設計点では当初の目的通り、n、＝60がほぼ達成されているが、

最高効率点は設計点よりもかなり大流量側にあることがわかる。図2－3－

1によればzニ4の場合の効率が最もよく、特にnsニ40～60の範囲で他の2種

類の羽根車より効率が高く極低比速度には適しているが、このことは軸動力

曲線が設計仕様点より低流量域において、羽根枚数の違いによる差異はほと

んどないのに対して、zニ4の場合は揚程曲線が全流量域で平坦な特性を示し

流量の増加に対し揚程の低下が殆どないため、他の2種類に羽根車の場合の

揚程曲線との差がそのまま効率の差になっている。しかし、この場合はポン

プ運転範囲において揚程曲線が右下がり安定傾向を示す流量範囲がないため、

広い範囲で運転が不安定になることが予想される。またz＝6および8の性能

曲線にはあまり差異は見られない。特に締切点における揚程はほぼ同じ値と

なり、この場合の軸動力の値も同じことから、羽根枚数がz＝6の場合とzニ8

の場合の水力損失はほぼ同程度であると結論される。

　ポンプ性能の安定性に関しては、z＝6の場合が、この中では全運転範囲で

右下がり傾向を示しており、通常の比速度の場合のように羽根枚数が少ない

ほど右下がり傾向を示すとは限らない。一方、羽根枚数の増加にどもない羽

根車入口画積が減少するので、zニ8の場合φ＝0．075付近でキャビテーション

が発生して揚程曲線が急低下している。以上のことから極低比速度領域にお

いては、羽根車入口面積が確保できる範囲で羽根枚数に最適な値が存在する

とことがわかる。
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図2－3－1　羽根枚数の影響
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2．3．2　羽根出口幅の　響

　羽根出口幅b2を2，3，4［mm］と変化させたときの性能を、図2－3－2（a）

に示す。羽根出口幅が広いほど最高効率η、、，は向上し、局所比速度がns＝60

の場合での効率はさらに改善されているが、反面揚程曲線の右上がり不安定

性能の傾向も強くなることがわかる。また、締切点における揚程が羽根出口

幅の増加にともない低下している。設計仕様点における局所比速度の値は、

羽根出口幅b2ニ2mmの場合は、設計比速度とよく一致するが、羽根出口幅が大

きくなるにしたがい設計仕様点での局所比速度の値は小さくなる。これらは

羽根出口幅が狭いと羽根車内の水力損失が大きく、羽根出口における速度分

布のひずみも大きくなるので、羽根出口の混合損失も大きくなることが原因

と考えられる。

　図2－3－2（a）の効率曲線の著しい差異は、主に軸動力係数の差異に

基づくものである。そこで、軸動力係数の差異を詳細に検討するために、軸

動力曲線よ り機械損失動力L，（主に円板摩擦）と有効軸動力を分離・抽出する

ことを試みる。軸動力係数ソは羽根出口面積A2が含まれているので羽根出口

幅b2の異なる羽根車の動力特性を比較するには適さない。そこで軸動力

L［kW］に注目し、これから有効動力ρ9（Q＋∠1Q）H，h（∠IQ：漏れ量，H，h：理論揚程）

を差し引き、その比較を図2－3－2（b）に△，□，○で示す。ここで理

論揚程は

HthニU22／9（1一σ一φc・tβ2／ηvε2）

で見積もった（4）（5〉。また漏れ量∠Qおよび体積効率ηvも文献（4）（5〉より見積

もった。ε2は羽根厚による流路のせばまり率である。

　図中に示すb2ニ4［m］（●印）の最高効率点（Q＝149．3［L／min］）の場合、本

計算（4）（5）より導かれた体積効率η．、機械効率η．および水力効率ηhはそれぞ

れηV＝O．92，η，竃0．70，ηh＝0．93となり、全効率ηニη．・η、・伽＝0．599となる。

また実験結果の全効率はηニ0．574となり、機械損失の抽出はほぼ妥当である

ことがわかる。またb2ニ3，2［mmlの場合にはそれぞれη、＝0．65，0。55にも達す

る。

　このことから、最高効率点では全軸動力に対する機械損失の割合が約30

～45％にも達し、極低比速度ポンプが通常の比速度のポンプと比較して機

械損失が著しく高いことがわかる。本実験装置では、ベアリングロスおよび

オイルシールの摩擦などの初期トルクは差し引いてあるため、大流量側での

機械損失の殆どは羽根車の円板摩擦により消費される軸動力であり、羽根車

の全幅が一定のため出口幅が異なると円板の円筒部の長さが異なることにな
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る。したがって、出口幅の差異による機械損失の差異は円筒部長さの差異に

よるものであり、円筒部長さを小さくすることにより効率の向上が可能とな

る。

　ここでは、本実験で用いた羽根車を円筒部長さを考慮した円筒容器内で回

転する円板に置き換えて、そこに作用する円板摩擦を計算（6）し実験値と比較

する。

　回転円板上で作用するせん断応力の円周方向成分をτθで表すと、両面に

働く抵抗モーメントは

　　M＝2茸2がτθ47

であたえられる。rl，r2は積分の限界となる内，外半径である。rlによる影響

は小さいので通常rl→0とする。r“㏄ρω2ノを仮定して積分し、Pρfニμωで

与えられるので両面での円板摩擦による動力損失を次のように表す。

　　PPf＝Odρ・23022×10－3［kw］

ここに、u2は円板外周の周速、D2＝2r2は円板直径、ρは流体の密度。円板摩

擦抵抗係数Cdは、R，数，s／D2，壁面粗さ，C，およびc、、で定まる。Cdの値を下

図に示す。本計算ではCdニ0．00075を用いた。

本計算では、POfニ0．3524［kw］となり、本実

験結果より求めた機械損失動力の約92％を

円板摩擦損失が占めることとなる。

　また、その他軸動力に影響を与える因子

には、小流量側で、羽根入口逆流に消費さ

れる軸動力があり、図2－3－2（b）の

小流量側でL、が増大していることは、この

原因によるものと考えられる。このL．の増

大と揚程曲線の右上がり傾向が対応してい

ることから、入口逆流の予旋回に基づく理

　　①5ノノ功鴫、03，c騨一〇．OO23，ぐ、餌蹴O。0012

　　②3／P2譜0．03，c略閑一〇．0059，c4鵡魂，0027

　0．02

　0、01

　0．OG5

　0．OO3

　G、oo2
ヤ

o
　o、QO王

o．OOG5

0，9σ03

0，9002

0．OGOI

　　沁3　　　10｛　　　1⇔5　　　ユ06　　　1G7

　　　　　　R、囎撫厄
　　　　　　　　ソ　　　　①，②＝断藤1鷺れが訪る場舎

．εノが2切．o王2L　　l

拳諺綴。．。6二匙＿
曾噂騨■－

犀

論！〃饗織ooひ＿一一茗＿
　　　　｝●09㎜
ノ五）2鑑5X雄吋乏
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1　　　　　　1肝　　　　　　　　　　　　　駐

論揚程の低下が、揚程曲線の小流量域での右上がり性能（図2－3－2（b））

の原因の1つと考えられる。

　以上より極低比速度羽根車の設計においては、機械損失をなるべく小さ

くすることが重要になる。
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2．3．3　羽根出口　度の影響

　Imp．Aにおいて、羽根車外径を1601mmlから120［mm］まで徐々に切削するこ

とにより羽根出口角度β2を9種類変化させた場合の性能曲線の変化を図2

－3－3（a）に示す。

　羽根出口角度の増加にともない、効率が低くなっており、羽根車外径を小

さくすることにより円板摩擦を低減させ、羽根車外径の減少による揚程の低

下を補償するために羽根出口角を大きくし、これにより効率が向上すると予

想されたが、それとは逆の結果を示している。このことは、羽根車外径の減

少にともなって、平行壁ディフユーザ部が拡大することにより、摩擦損失が

著しく増加すること、および軸動力の増加が効率低下の主な原因と考えられ

る。なお、軸動力が増加する原因は不明であり、さらなる検討を要する。

　また、締切点付近に右上がり不安定性能が多少見られ、最高効率点付近で

は羽根出口角度との兼合いで揚程は複雑な挙動を示す。

　図2－3－3一（b）には、β2＝15。の円弧羽根車とβ2ニ90。放射羽根車、

参考として比速度は若干異なるがβ2ニ60。の円弧羽根車の性能を比較したも

のを示す。図よりβ2＝60。の羽根車揚程が高く効率も高くなっているが、こ

の場合羽根車形状が異なっている上に、設計比速度およびレイノルズ数が異

なってるので、対等な比較はできない。β2ニ90。のポンプは、広い流量範囲

で不安定傾向を示している。

　上記の羽根出口角度に対するポンプ性能の変化のうちから、締切揚程、最

高効率、最高効率点揚程ψ（ワ．、、）の3つを取り出して、まとめて表示した

ものが図2－3－3（c）である。羽根車形状が多少異なるため対等の比較

はできないが、全体的な傾向として、β2＝60。付近で高い効率が得られ、締

切点揚程も高くなるようである。

　また極低比速度ポンプでは羽根車半径の切り下げすなわち、羽根車半径r2

とボリュートケーシング基礎円半径r3との距離の拡大は、大きな効率低下を

引き起こすことに留意する必要がある。またそれとは逆に羽根車半径r2とボ

リュートケーシング基礎円半径r3との距離を狭くして、平行壁ディフユーザ

部を極力小さくすることにより、その部分での摩擦損失を低減させることに

より、効率の向上が可能であると予想されるが、通常比速度のポンプの場合、

r3／r2＞L1ではポンプの性能はほとんど差がなく（7〉、舌部先端と羽根車が近接

すると舌部干渉による圧力脈動および騒音が著しく増大（8）（9）（10）（11）すること

が知られているので、詳細な検討が必要である。
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2．3．4　中間羽根の影響

　z＝6および8のlmp．A，Cにおいて、1枚おきに3枚または4枚の羽根の長

さを羽根の全長に対し1／4ずつ切上げていった場合の性能比較をそれぞれ

図2－3－4（a），（b）に示す。いずれの図においても切上げた羽根に対

して締切点での揚程はあまり変化がないことがわかる。

　　図2－3－4（b）の8枚羽根の場合（R＝LO実線のみ）、羽根入口にお

ける流路閉塞のために、大流量でキャビテーションが発生して揚程曲線の急

低下が見られるが、1枚おきに計4枚の羽根の内周端を切上げた場合、羽根

入口面積が大きくなりキャビテーションが回避され、中問羽根長さ比Rが小

さくなるほど揚程曲線の右下がり傾向が大きくなる。

　0．25≦R≦0．75の場合、切上げとともに羽根作用が低下して、揚程および

軸動力は切上げ量にほぼ比例して低下するが、効率は羽根切上げによってあ

まり変化しないことがわかる。このことから、zニ8の羽根車では羽根入口付

近を除く羽根の全長に亘ってほぼ一様な羽根作用が行われていると考えられ

る。しかし、中間羽根をすべて削除した4枚羽根では効率が著しく向上して

約60％にも達している。このことから、1枚当たりの翼負荷を大きくして羽

根枚数をできるだけ減らしたほうがよいといえる。このとき羽根は単に切上

げたため入口角が流れと合っていないと考えられる。　　　　　　・

　一方6枚羽根の場合では（図2－3－4（a））、羽根入口部の面積が大

きいので閉塞することはないが、羽根入口を1／4切上げるだけで、揚程曲線

は全流量域で大幅に低下し、最高効率も著しく低下する。このことから、6

枚羽根では、羽根入口部の翼負荷が大きく、この部分で効率よく仕事をして

いることがわかる。また4枚羽根と8枚羽根では出口流れが大きく異なって

いる可能性があり、今後検討を要する。以上より、極低比速度羽根車では、

z＝4付近に最適翼負荷が存在し、羽根車入口面積も確保できるといえよう。

一29一



昏

0．5

0，0

）

0，10

0，05

0。00

も

1

0。5

羽根枚数：z＝6，出口幅：b2冒2mm
R＝▲：0．25，□：0．5，●：0．75，一：1．0

R＝1，0（6枚羽根）

ψ
一
η

▲

0，00

0、

　6
0

Desl9πPoln亡

〉
縷

ns

　　　　　0．05

図2－3－4（a）

　　φ　　0，10

中間羽根の影響

一30一

ざ
2
　
0
　
0
　
0
　
0
　
0
　
0

1
（
1
8
6
4
n
∠



昏

0．5

0，0

議

0．10

0，05

0．00

s

1
，
0

0．5

0．

0．00

0
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
　
5

羽根枚数：z＝8，出口幅：b2＝2mm
＝▲：0．25，■：0．5，●：0．75，一：LO

R。0，0（4枚羽根）

R＝LO（8枚羽根）DesignPoln亡

X
▲

X

X

▲
　
ψ
　
　
　
η

　レ

鯉
　
n
s

（　ハ員　　　　　　　　　　　　　　ズ　　　　n　ln0．05 φ　o・10

の

虻

120

100

80

60

40

20

0

図2－3－4（b）　中間羽根の影響

一31一



2．4　　言

　比速度60［m，m3／min，rpm］の極低比速度ポンプ性能に対する言者パラメー

タの影響を実験的に検討した結果、以下の結論を得た。

（1）羽根車出口幅を増大させると不安定性能は多少増加するが、最高効率も

　　多少増加する。羽根枚数については、効率上からは羽根枚数4枚がns≧

　　40の範囲で効率がよく極低比速度には適している。6枚にすると最高効

　　率が7．5％程度低下し、8枚にすると入口でキャビテーションが起きやす

　　くなる。また、羽根出口角度は、効率上からは60◎～90。に最適値が存

　　在すると考えられる。

（2〉従来の設計法を用いると、極低比速度ポンプの最高効率点は設計点より

　　もかなり大流量側に移行する。

（3）右上がり不安定性能に対しては、中問羽根を設けることが有効である。

　　中問羽根長さを短くしていくと、揚程曲線の安定性は増すが、同時に最

　　高効率が低下していく。

（4〉極低比速度遠心ポンプの場合、水力損失を減らすことよりも円板摩擦を

　　低減することが設計のポイントであり、比速度60［m，m3／min，rpm］のポ

　　ンプの設計点で円板摩擦は軸動力の約30～45％にも達する。

（5）羽根車半径r2とボリュートケーシング基礎円半径r3との距離の拡大は、

　　大きな効率低下を引き起こす。

　以上のことから、極低比速度領域では従来の設計法を用いて計算される各

設計パラメータをそのまま用いると、効率が低いばかりではなく性能も不安

定になることがわかる。また一連の実験結果より極低比速度領域におけるポ

ンプの性能向上を達成するには、羽根車単体性能、ボリュート性能および円

板摩擦の低減をそれぞれ詳細に検討する必要があることが示唆された。
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第3章　羽根車単体の性能

3．1　緒言

　極低比速度ポンプの場合第2章で述べた様に円板摩擦により消費される軸

動力が全軸動力に占める割合が約30～45％にも達することが明らかになった。

また、図3－1（1）に示す様に通常比速度領域の遠心ポンプの場合、全効率は

93％程度にも達する。すなわち、円板摩擦による機械効率の低下は必然的なも

のとして除外しても、羽根車およびケーシングが最適化できれば、極低比速

度ポンプの効率は55％程度までは達成可能であると考えられる。

三．o

¢．9

　登、8

轟

欝○．マ

療
　9．6

蓼
．
5

¢．4

G、7　三

勿
・筆亀

40．8～2奪

2～ 4、
～乱々、　　　40

』群．を｝o．9　弓　　　　　‘　　　じ

O．4£下

2　　3　　5　　8三〇
銘速度鞠〔偽織3／蜘，ぎ鋼）

29　　　3（｝　×ま、α饗

図3－1　通常比速度のポンプ効率

　そこで本章では、まず羽根車単体に着目しその性能を検討するために、従

来の設計法（2）により羽根出口角度β2＝22．5。で設計された比速度

n、＝200，127，84の3種類の羽根車の性能比較から、従来設計法を低比速度領

域羽根車に適用する際の問題点を明らかにする。

　次に極低比速度を目指して理論揚程をできる限り高くすべく、β2＝90。の

羽根を選定し、クローズド形で羽根幅および入口角の異なる5種類の羽根車、

セミオープン形で羽根幅が異なる2種類の羽根車およびフルオープン形の羽

根車の性能の比較から、性能の良好な極低比速度羽根車の設計指針を検討す

る。
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3．2．1　実験装置
　極低比速度羽根車単体の性能を調べるために図3－2－1に示すような縦

軸の自由羽根車試験装置に遠心羽根車を組込み、羽根車単独の性能試験を行

った。平行壁ディフユーザ流路の外周には水が均等に流出する様に8本の吐

出管が取付けられ、各流量の調整および測定ができる。測定は、半径比

r／r2＝L　lOあるいはL　l6における平行壁流路の断面速度分布を3孔ピトー管

により、また壁面圧力はひずみゲージ式圧力変換器により行った。羽根車出

口からの流れの軸対称性は羽根車周りの圧力が一様になることで確認した。

測定された断面内の全圧、静圧および速度分布から、全圧および周速度を流

量平均して揚程および平均周速度を表示した。

実験レイノルズ数はRe＝U2r2／ソ＝（2～3．5〉×106である。
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図3－2－1　自由羽根車実験装置
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　従来の設計法により低比速度羽根車を設計すると、羽根車出口幅b2が大変

小さくなり、例えば直径250mmの羽根車では、nsニ80ではb2ニ4mmまたn、＝60

になるとb2嵩2mm程度になってしまう。

　そこで先ず、従来設計法の問題点を検討するために、従来設計法にしたが

って、図3－2－2（a）および表3－2－2（a）に示すような羽根出口

角β2ニ22．5。で比速度84，127および200の3種類の二次元羽根（A

～C）を製作した。これらの羽根車の主な相違は、図示の様に羽根流路幅が

比速度とともに変化することである。これらの性能比較の結果、後述する様

に低比速度領域では軸動力に占める円板摩擦動力の割合が著しいことが判明

した。すなわち、高性能な極低比速度羽根車を得るには、円板摩擦を減らす

ために羽根車外径をできるだけ小さくし、外径減少による理論揚程を補償す

るために羽根出口角をできるだけ大きくすることがキーポイントであること

が示唆された。円板摩擦を減らすためのもう一つの可能性は、オープン羽根

を採用することであろう。

5総 §奪響
．葺捲導

Imp．A

一　ψ

窪
糎
魯

　　　　　Imp．B　　　　　　　　　　　Imp．C

図3－2－2（a）　22．5。羽根

表3－2－2（a）
Imp． ns β2 Z b2 r2

A 84 22．5 5 4 130

B 127 8
C 200 16
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　そこで次に、極低比速度羽根車の設計指針を得るために図3－2－2（b）

およびひょう3－2－2（b〉に示すような放射羽根を持ち、出口幅の異な

る3種類のクローズド羽根（D～F）、およびフルオープン羽根（G）を製作

した。従来の設計と比較して羽根入口が広く設計されているため、流れが入

口で急減速して大きな剥離を発生することが予想されるが、羽根仕事に対す

る円板摩擦割合の低下による効率向上が期待される。なお放射羽根の設計比

速度は明確ではないので、参考値として実績に基づく目標比速度牽記載した。

　さらに、入口衝突損失を低減すべく、図3－2－2（c）およびひょう3

－2－2（c〉に示すように羽根入口を設計流量に合わせ出口角度β2＝90。

とし、羽根幅の異なる2種類のクローズド羽根（H，1）を製作した。この

場合、入口角が著しく小さくなるので流路面積を確保するために、主羽根を

2枚とし残り6枚は中間羽根としており、さらに前面シュラウドを取り外す

ことによりセミオープン羽根（J，K）の実験もできる構造とした。

　なお、セミオープン形およびフルオープン形の場合には壁面にスペーサを

取付けて羽根先端隙間を2mmとした。また、ライナリングの半径隙間はImp．1

以外では、0．4mmもあり、測定圧力から求めた最高効率点の体積効率は76％

とかなり低いため、羽根車効率の絶対値は実用羽根に対してあまり高くなら

ない。Imp．工のみは半径隙間0．2mmで体積効率は86％である。

　測定結果と比較して、羽根問流れを検討するために、準三次元数値シミュ

レーションも行った。
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3．3．1　羽根出口の速度分
　一例として、出口角度22．5。の羽根および放射羽根の半径比r／r2＝1．IOお

よび1．16において測定された断面速度分布の比較を、図3－3－1－1（a〉、

（b）に示す。全流量域で壁面付近に三次元逆流が見られ、放射羽根の周速

度Vθは22．5◎羽根よりも著しく大きく、その変化に特徴的な傾向が見られ

る。すなわち放射羽根では流量係数φの増加とともに周速度Vθは著しく増加

するが22．5◎羽根ではほとんど変化しない。羽根出口の速度三角形から判断

すると、放射羽根ではVθはφによらず一定に、また22．5。羽根ではVθはφ

とともに直線的に減少するはずであるが明らかに矛盾している。

　この矛盾の理由を明らかにするために、流量平均速度　陽、　の変化を図3

－3－1－2に示す。
流量平均速度は以下の様に定義する。

　　　可＝rvθ・V加・剛V規・改

　放射羽根の陥，は全流量域でほぼ一定となり・22・5。羽根ではφとともに

直線的に減少しており、速度三角形から予測される結果と完全に合致する。

この場合、図示はしていないが、周速度の面積平均値はφに対して、いずれ

の羽根車も曲線変化をする。以上のことから、極低比速度領域においても周

速度は流量とともに直線的に変化し、理論的に予測される結果と一致するの

は、周速度に流量平均値を使う場合にのみである、と結論される。ここで注

目すべきは、放射羽根の流量平均周速度が22．5。羽根のそれよりも著しく大

きくなること、およびフルオープン形の流量平均周速度は全く異なった挙動

を示すことである。
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図3－3－！－1　羽根出口の断面速度分布
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すべり係数は通常た鵡、。．一恥u、で定義される・ここにv，2。．は羽根枚数

無限の場合の周速度でありyり2は半径比LlOまたはLl6における測定値から

羽根出口に換算した流量平均周速度である。

換算は、以下の黒川の導いた計算式（3）を用いて行った。

　境界層厚さδはディフユーザ入口mニ0から発達してm＝mi（干渉点〉で流路

幅の半分を占める。流線をα2ニtaゴ1（玲2〃12）の対数らせんで近似して、平板境

界層の厚さの式を導入すれば滑面に対してδは以下の様に表せる。

δ一｛雛瓢堅S㎡α2）α2●●伽≦砺）

i干渉点までの流れ（0≦m≦mi）

房一 訟謡器ド
パラメータoおよび刀は、

滑面：η＝0．816，c＝0．0400（sinα2／R，）1一ロ

粗面：nニLO5，c＝0．02151π，092（sinα2）0．8k、／r2100250

オはディフユーザ流路形状を表すパラメータで

滑面：ハ・r（㌍磐12B謂響

粗面・A… …1；≒唯驚ヂ

ii干渉点以降の流れ（mi≦m）

　ここにパラメータη，oおよびオは以下の通りである。

滑面二n＝0．770，0ニ0．0350（r2／R，わ3〉1－n

　　　A≡∬（r／ち）α230戯＝（㌦／ち）α230（隅）／ち

粗面　nニ1，cニ0．Ol90（k、／わ3）00250

　　　A…∬伽／ち＝（規一配f）／ち

　　　　　　　　　　　　　．42一



ここに、k、：壁面粗さ，r．ニ（r＋ri）／2である。

なお、干渉点のメリディアン距離砺はδ＝わ3／2とおくことにより得られる。

　　η3’＝1．46（R，vα房／尺’ちU2cosα2）114sinα2

　この様にして求めたすべり係数は、いずれの羽根車でも軸動力の測定値に

円板摩擦を考慮して求めたすべり係数と良好に一致した。図3－3－2－1

（a）～（c）は、すべり係数の測定値を準三次元解析（4）の結果およびWiesner

の式と比較したものである。

　Wiesnerの式は以下の通りである。

　　弓／ち＜ε：た一巫／zα7

　　η／砂ε：ん一1一（1一凧／之α7）｛1一（鵬一ε）3／（1一ε）3｝

　ただし、ε＝1／θκρ（8．16sin／92〆z〉である。

　すべり係数kは、通常の比速度の羽根車では流量によらずほぼ一定値にな

り、Wiesnerの式と良好に一致する。図3－3－2－1（a〉のn、＝127の羽

根車の測定値および準三次元解析結果はほぼ一定であるが、ns＝84の羽根車

Imp．Aでは測定値および準三次元解析結果ともにφとともに大きく変化して

いる。しかも、大流量域ではkは小さくなり、その分だけポンプ揚程が増加

することになる。この原因を検討するために、22．5◎羽根の速度ベクトルお

よび流線の準三次元解析結果（4）を図3－3－2－2に示す。これより羽根間

流路には、設計点においてさえ大きな再循環流領域が形成され、設計流量φo

の3倍に至ってはじめて消滅することがわかる。この再循環流のために、す

べり係数は流量とともに大きく変化するようになる。

　一方、図3－3－2－1（b）の放射羽根のすべり係数は、22．5。羽根の

結果と著しく異なっている。興味深いのは、羽根出口幅18mmの場合すべりが

0近くになること、そして羽根出口幅6mmの場合はWiesnerの式とほぼ一致

することである。この場合準三次元解析の結果は両羽根車ともWiesnerの式

とほぼ一致し、再循環流域はともに図3－3－2－2よりもさらに大きくな

る。0スリップとは、羽根出口流体が羽根と同じ速度で回転しながら流出す

ることを意味する。羽根出口幅が広い場合のこの傾向は、羽根間流路の大き

な再循環流およびそれに基づく大きな後流の存在が原因と考えられる。再循

環流域はほぼ羽根と等しい周速で回転するので、その後流も羽根周速で回転

することになり、主流と混合する際主流の周速度を著しく増大させるのであ

ろう。・羽根車出口幅が狭いb2ニ6mmの場合には、羽根間の2次流れが著しく強
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くなるので、羽根面上の再循環流をすぐ消滅させると考えられ、これがすべ

りを大きくする原因であろう。

　しかし、図3－3－2－1（c〉によると羽根入口を滑らかにした中問羽

根付き90。羽根では、上記の傾向と異なって、クローズド形ではほぼWiesner

の式と一致している。これは羽根への滑らかな流入により羽根問流路の再循

環流が放射羽根に比べて著しく抑制されたためと考えられる。オープン形で

は、主流と先端隙間内の流体との混合および羽根先端からの漏れがすべりを

抑えていることが分かる。

　以上の結果から、放射羽根やオープン羽根のすべりを正しく見積もるには、

2次流れおよび剥離を正しく予測できる粘性解析が必要であり、これが低比

速度羽根車の設計を困難にしている。
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3．3．3　22．5。羽根の性能曲線

　比速度の異なる羽根車Imp．A，BおよびImp．Cの性能曲線の比較を、図3－

3－3－1に示す。先ず揚程曲線を見ると、比速度の大きな差異にも関わら

ず大きな差異はなく、またImp．Bおよびlmp．Cの揚程曲線は、ほぼ直線的に

降下することがわかる。3つの羽根車で理論揚程はほとんど変わらないので、

単位吐出し量（あるいは羽根単位幅）当たりの水力損失が、3つの比速度の

羽根車であまり変わらないことを意味する。羽根流路の等価直径はImp．Cで

27mm、Imp．Aで8mmであり、Imp．Aの摩擦損失は著しく大きいと予想されたに

も関わらず、揚程の差異は少ない。これは、羽根幅が広い場合には主流が圧

力面に著しく偏って摩擦損失が大きくなるが、羽根幅が狭い場合には粘性に

基づく2次流れが強くなって羽根流路の剥離再循環流を抑え、羽根問で一様

な速度分布に近づくためであろう。

　図3－3－3－1中には矢印で設計点を示しており、通常の比速度を持つ

Imp．Cでは設計点はほぼ最高効率点（BEP）に一致しているが、低比速度羽根

車では設計点はBEPよりもかなり低流量側にくること、そして最高効率値は

低いが、高効率の範囲が著しく広くなることがわかる。

　軸動力曲線だけ見ると、比速度の低い羽根車lmp．Aの軸動力だけが異常に

大きい。そこで、羽根車Imp．AとImp．Bの軸動力の測定値レから円板摩擦動

力レfの計算値（5）を差し引いて、正味動力を比較したものが図3－3－3－2

である。

　円板摩擦動力ソfは、以下の計算により求めた。

　　摩擦トルクにより消費される動力Pf（片面当たり〉は、摩擦トルク係数CM

　を用いて次式で計算される。

　　　　Pf＝0ガρP、2α3、／8

　インペラの外壁形状を円板部分と円筒部分に分け、それぞれの摩擦トルク

　係数をCMDおよびCMCとすれば、機械全体の全摩擦トルク係数CMは以下の様

　になる。

　　　　6“＝0溜＋Σらo

　CMの各成分の求め方を以下に示す。

i円板摩擦トルク係数CMD

O盟D＝0．05150・25／ReSo・2F　　　　　（e彫≦eadm）

ら。ニ0．03550・15／（！091。瓦＋0．6350・25）2F　（e彫〉eadm）

ここに、e、d、は許容粗さでありe、d、＝（25〃α、）で与えられる。
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またFは、漏れの予旋回度x、およびシュラウドの傾斜角θの影響を考慮し

た修正項で、

拓（9・15＋92．砥0，）si”／（1－Rf4’6）

ここに、0σ＝2∠1ρ1～，、o●2／π0、2ロ、，＆＝0／α、，1～，、＝0、2ω／4ン，1～f＝ρ〆0、，5Ls／（ρ，／2），

である。

ii円筒部分摩擦係数CMC

　円筒面摩擦係数CMCは旋回速度比Xを用いて以下の様に求まる。
OM。一16πr彫2！彫舳／0、2α、3

　　＝0．337五R3・75（1－X）L75／（Re、β）o・25　　　　（e『≦eadm）

0“。ニ0．379L溜（1－X）2／1！09（瓦／B）一1．1812 （eF〉eadm）

インペラの外周における隙間が十分広い場合は、

0“。＝0．356L（1－X、）L5／Re、o・2

ここに、1～＝2r．／0，，乙＝2！．／0，，βニ2わ．／0、，＆ニ4e．／（0，／2）である。

　正味動力係数は比速度によらず2つの羽根車でほぼ同一になること、そし

て円板摩擦動力の軸動力に占める割合は、比速度127の羽根車で24％程度で

あるが、比速度84の羽根車では36％にも達することがわかる。

　以上の結果から、低比速度羽根車の効率が低い原因は、円板摩擦動力の占

める割合が大きいことであり、水力損失は必ずしも大きくないことが判明す

る。
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3．3．4　放射羽根の性能曲線

　羽根車入口角・出口角ともに90。の放射羽根の性能曲線の比較を図3－3

－4－1に示す。揚程曲線は図3－3－3－1の出口角22．5◎の羽根車とは

全く異なった挙動を示し、予想通り右上がり不安定性能が見られるが、その

範囲は・羽根出口幅b2＝6mmのもの以外では比較的狭い。また揚程係数の値は

22．5◎羽根に比べて全流量域で著しく大きくなり、低比速度に適しているこ

とがわかる。しかも効率曲線を見ると羽根幅の広いb2ニ18mmでは運転範囲全

域で低比速度羽根車としてはかなり高い値を示し、通常の比速度を持つ

22．5。羽根のImp．Cのそれに匹敵する。しかし、羽根幅の狭いb2ニ6mmの場合

には、円板摩擦の割合が増えて軸動力係数が大きくなり、揚程も低比速度領

域で極端に低いため、効率は大変低くなる。またBEP点の流量が著しく大き

くなるので、低比速度には適さないことがわかる。

　一方、フルオープン羽根の場合には、大きな先端隙間にも関わらず最高効

率は比較的高く、揚程曲線には右上がり不安定は見られない。このことは低

比速度羽根車として重要な示唆を与える。すなわち、先端隙問を小さくすれ

ば、低比速度領域で効率が高く不安定性能が生じないものが得られる可能性

がある。しかし、フルオープンの場合主板・側板ともにないため円板摩擦が

ほとんどないので軸動力が最も小さくなることが期待されたにも関わらず、

実際には軸動力係数が低流量域でかなり大きい。これは、羽根流路内および

羽根入口で大きな再循環流領域が形成され、大きな動力が消費されているた

めと推察される。

　放射羽根車の場合、羽根入口の流れ角と羽根車入口角度が著しく異なるた

め、入口衝突損失を見積もっておく必要がある。

　衝突損失hisは羽根入口の流れが羽根の方向と合致しない時に羽根入口の

周方向速度成分がVθ1’（シは羽入口直前）からVθ1に急激に変化することによ

り引き起こされる。

hi、ニ∠v“12／29

ただし∠1v“1ニv“許v“1

遠心羽根車では予旋回なしと近似できるので

　ノv“1＝乙11

v“1ニv皿1cot181

となる。

また、ある入射角を持った流れが羽根入口付近の短い区間で急に方向を変え

て羽根に沿った一様流になるとして取扱うと、無衝突流量を境として低流量

一50一



側では急拡大流れ、大流量側では急縮小流れとみなせ、低流量時の逆流を考

慮すると逆流域の幅をq，。，流路幅をq。とすると逆流域の大きさは

g！。／g。＝（1一φ／φo〉3で表せる（6〉。

したがってφ〈φ。の場合
△vθ1ニ㍑1－v溺1c・tβ1／垂一（1一φ／妬）3｝

となる。

　低流量域で逆流を考慮した衝突損失θ∫、は黒川らにより導かれた以下の式

（6〉で求めることができる。

θ＝レ蕩c・t隔（1一φ／嬬）3げ
’5

　　　U∫
上の式を用いて放射羽根車の入口衝突損失と後述の中間羽根つき羽根車の入

口衝突損失を見積もったものを図3－3－4－2に示す。図より放射羽根車

と中間羽根っき羽根車の入口衝突損失による揚程の低下の差は、最大でも約

3％程度であり円板摩擦損失と比べ十分小さいことがわかる。このことは極低

比速度羽根車の場合、r2に比べてr1が小さく羽根車の周速度が出口側に比べ

入口側が小さいため、衝突粗損失はあまり問題とならない。
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図3一’3－4－2　入口衝突損失の見積もり
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　図3－3－5－1にクローズド形およびセミオープン形の中間羽根付き羽

根車の性能曲線を示し、フルオープン形（lmp．G〉も比較している。揚程曲線は、

図3－3－4－1の放射羽根と比べて右上がり部分が少なくなり、特にセミ

オープン形では右上がり不安定部分がほとんどない平坦な形状に｛フルオー

プン羽根車では右下がり安定性能を示す。

　効率曲線を見ると、羽根出口幅b2が同じならクローズド形およびセミオー

プン形でほとんど差がないこと、そしてb，，が狭い方が効率が低下することが

わかる。しかし、既述の様にb2＝18mmの羽根車の体積効率はb2＝10mmのもの

より約10％高く、しかも円板摩擦動力による機械効率の差異を考慮すると、

2つの羽根車の水力効率はあまり差がない。また、図中の矢印で設計点を示

したが、設計点は最高効率点よりも著しく小流量側にくることがわかる。

　また、軸動力線にっいても羽根出口幅b2が同じならクローズド形およびセ

ミオープン形でほとんど差がなく、フルオープンの羽根車のみ軸動力が高く

なっている。さらに、フルオープンの場合は締切から低流量域において軸動

力がクローズド形およびセミオープン形と比べてさらに高くなっており、

90Q放射羽根の場合と同様の傾向を示している。

　b2ニ18mmの羽根車の効率曲線を図3－3－4－1の同じ羽根幅の放射羽根

のものと比較すると、両者はあまり差がない。すなわち、羽根入口で滑らか

に流入させることにより、揚程曲線の不安定部分はかなり解消できるが、水

力損失はほとんど変化しないと結論される。特に揚程曲線の右上がり不安定

性能に関しては、それを完全な右下がり安定性能にするにはgoo放射羽根の

場合と同様にフルオープン羽根を採用するのがよいと考えられる。

3。3．5　中間羽根付き90。羽根の性能曲線
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3．3．6　低比速度羽根車の設計指針

　最後に低比速度羽根車の設計指針を得るために効率を比速度に対してプロ

ットしたものが図3－3－6－1（a〉～（c）である。比速度は通常最高

効率点に対して定義されるが、低比速度羽根車ではBEPは設計点より著しく

大流量側になり、BEP性能は羽根車設計に役立たないことが判明したので、

各流量における揚程を用いて比速度n、を求めた。

　これらの3つの図を比較すると、n、〈75の極低比速度の全域において、放

射羽根で羽根幅最大のもの（lmp．F〉が最も高い効率を与えること、そして従来

設計法を低比速度領域に適用して設計されたもの（lmp．A）が効率が最も低い

ことが判明する。また、高い比速度n、ニ200で設計されたImp．Cは極低比速

度領域でさらに効率が低くなる。また、中問羽根付き900羽根の場合は羽根

出口幅およびクローズ形、セミオープン形の違いによる比速度に対する効率

の差異はあまりなく、極低比速度領域での効率は従来設計法によりn，＝127

で設計されたImp．Bとほぽ同程度である。以上のことから従来の設計法は低

比速度領域には適していないこと、および極低比速度領域ではむしろ羽根幅

は大きめに選定すべきことが結論される。また、低比速度範囲にBEPを有す

る羽根車の実現は大変困難であることもわかる。なお、図3－3－6－1（a）

によれば、従来設計法によりn、ニ127で設計されたImp．Bが極低比速度領域

でかなり良好な効率を示していることは興味深い。

　以上の結果より、極低比速度領域の羽根車の設計指針としては、以下の結

論が導き出されよう。

　羽根車の設計点を最高効率点に一致させることは大変困難なので、部分流

量域で高い効率を達成できるように、設計比速度は高めに設定し最高効率値

の高い羽根車を選定し、羽根出口幅および羽根出口角はなるべく大きいもの

を用いる。この場合、揚程曲線の右上がり不安定はセミオープンあるいはフ

ルオープン形の採用によりかなりの程度に緩和することができる。あるいは

また、羽根出口角が小さいものを用いる場合には羽根幅は大きめに選定する。

ただし、この場合は、設計仕様での比速度と羽根車の設計比速度が極端に異

なる場合は、極低比速度領域で効率が著しく低下するため、運転範囲流量域

での効率に留意する必要がある。また、部分流量域での運転は羽根車をボリ

ュー ケーシングに組込んだ場合、ボリュートにおける非設計点での運転に

なると半径スラストが生じる可能性があるのでこの点においても留意が必要

である。
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3．4　結言
　羽根車単体性能に関して以下のことが明らかになった。

①　極低比速度領域では、円板摩擦が著しく大きくなり、これが羽根車効率

　　が低い主な原因である。円板摩擦動力の軸動力に占める割合は比速度の

　　低下とともに著しく増大し、比速度127で24％程度、比速度84では36％

　　程度にもなる。しかし、羽根車の水力損失は、通常の比速度のものとあ

　　まり大きな差異はない。

②　低比速度領域では、比速度の低下とともに設計点と最高効率点の差異が

　　著しく広がる。その原因は、準三次元解析シミュレーションによれば、

　　設計点においてさえ羽根間流路に存在する著しく大きな再循環流のため

　　である。なお、羽根間流路の再循環流が消滅するのは、例えば比速度84

　　では、設計流量の3倍もの大流量である。

③　従来の設計法は、そのままでは極低比速度領域には適していない。極低

　　比速度羽根車としては、最高効率点性能ではなく部分流量で高効率が達

　　成できるような羽根を選定し、羽根出口幅および出口角はなるべく大き

　　いものを用いるのが良い。

④　羽根出口角を大きくすると揚程曲線の右上がり不安定性能は顕著に現れ

　　るが、オープン形あるいはセミオープン形の採用によりかなりの程度に

　　緩和することができる。

⑤　放射羽根では羽根出口幅が広い場合にはすべりはほぼ0になη、羽根幅

　　の減少とともにウイスナーの式に近づく。羽根入口を無衝突にした中間

　　羽根付きにすれば羽根出口幅が広い場合でもウイスナーの式に近づき、

　　羽根幅は効率にあまり影響しなくなる。
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第4章　ケーシングとのマッチング性能

4．1　緒言
　　第3章での羽根車単体性能の研究を通して、極低比速度領域に従来設計

法を適用した場合の問題点および羽根車に対する設計指針が明らかになった。

そこで、ここではボリュートケーシングの性能を検討するために、比速度

n、＝60～75［m，m3／min，rpm］付近に目標を絞って、ボリュートの形状パラメータ

であるボリュート基礎円半径r3、舌部隙間∠牡、渦巻きの巻き角γ、ボリュ

ート流路幅b3およびボリュート舌部長さを、それぞれ変化させた6種類のボ

リュートケーシングに対し、性能が良好なポンプを開発するために、従来極

低比速度領域ではほとんど不明であった、羽根車と渦巻きケーシングとのマ

ッチング性能を中心に、第3章で性能が明らかになった羽根車を種々のボリ

ュー に組込んでそれぞれの性能の比較から性能が良好なボリュートケーシ

ングの検討を行う。

　ボリュートの形状パラメータの1つである舌部隙問∠rの影響に関して、

通常の比速度のポンプでは羽根車と舌部との隙問を小さくすると、回転数N

×羽根枚数Zの周期を持つ圧力脈動、いわゆる舌部干渉によるNZ脈動が著し

く増加する（4）（5〉が、極低比速度ポンプではこの隙間を狭くしても圧力脈動が

あまり増加しないことが示唆されたこと、また第3章で明らかになつた「効

率向上の指針の1っとして、部分流量域で高い効率を達成できるように、設

計比速度高めに設定し最高効率値の高い羽根車を選定し、それを部分流量域

で運転すること」についてこの場合、ボリュートにおける非設計点での運転

になると半径スラストが生じる可能性があるので、そこで新たにポンプ装置

を作って、舌部隙間と圧力脈動の関係およびケーシング内壁周方向圧力分布

についても検討する。

　羽根車とボリュートのマッチングに関しては、Bowerman・Acosta（1）らは、

羽根車単独の性能において広い流量範囲で高い効率を示していても、ボリュ

ートと組合せた場合のポンプ性能は、高い効率を示す範囲が著しく狭くなる

ことを報告している（1）。また、Worsterは、ポンプの最高効率点（BEP〉の流量

φB囲が羽根車単独の性能ψ、m，とボリュート性能ψ．。1との交点として与えら

れることを明らかにしている（2）。このマッチング点を何処に選定するかによ

ってポンプ効率の大きさが定まる。極低比速度ポンプの場合、マッチング点

はψ1。1の傾きを大きくして低φ・高ψの点に選定するため最高効率点は必然
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的に著しく低下し、ψ，。1の傾きのわずかな変化がBEP性能を大きく変化させ

ることになる。したがって、極低比速度ポンプの場合ボリュート性能ψ．。1が

全体性能に強い影響を与える。

　マッチング点を定めるWorsterの方法は、ボリュート舌部の位置形状を考

慮していないため、舌部寸法が相対的に大きな影響を持つ極低比速度ポンプ

に適用する1と、誤差が大きくBEP点が正しく定まらない。そこで以下に、舌

部寸法を考慮して、羽根車とボリュートのマッチング点を定める方法（3）を示

す。

　　2v、2ψ，，．ρ＝諜＝2（1一ん一φc・tβ2η，ε2）

　　　μ2

k　　二すべり係数（Wiesnerの式による）

η．　二体積効率

ε2　．：羽根車出口流路の狭まり率

　　　　　πε2ニ1－
　　　2％sinβ2

z　　羽根枚数

t　　羽根厚さ

B
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　また、ボリュート内の流れはBEP点でほぼ軸対称となり、周速度成分v、の

分布は自由渦で近似できる。半径rの点では、

　「v。＝r2vμ2

また、ボリュート舌部外側の絶対速度vもほぼ自由渦に近いので、zを上図

の様に舌部先端から半径方向に水平に取りv≒v．（r＝r4＋z）と近似すると、

9〒傘一蝋1＋幻
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上式より、

　　　2v、2　4功2φ

町＝ ㎞〔1＋幻

以上よりポンプのマッチング点は、1㎞，とφ鴨、の交点として

　　　　　　　レた
　ψβEP＝

　　　　cotβ2　2功2
　　　　　　キ　　　　㌦1n〔1＋考〕

のように与えられる。
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4．2　実験装置および方法

4．2．1　実験装置および方法

　実験装置は、第3章で用いた（図3－2－1）縦軸の遠心羽根車装置に自

由羽根車状態での性能が明らかな種々の羽根車とボリュートを組込んで渦巻

きポンプとしての性能を測定した。ボリュートの基礎円半径r3、巻き角γ、

幅b3および舌部切り上げ量を種々変化させたときのポンプ性能の変化を検

討した。実験レイノルズ数Re＝U2r2／γ＝（2～3．5）×106である。

　上記の結果、羽根車とボリュート舌部の隙間は小さい程効率が向上するこ

とが判明し、隙間が減少しても舌部干渉による圧力脈動はあまり増大しなか

った。通常の比速度の場合、隙間の減少とともに圧力脈動は著しく増大する

（6）。そこで、第2章で用いた（図2－2）横軸遠心ポンプにて、舌部先端の

非定常圧力変化を測定し、舌部をどこまで羽根車に近づけることができるか

評価した。このときの実験レイノルズ数R6＝U，r、／v＝3．02×106である。

4．2．2　供試羽根車

　供試羽根車を表4－2－2および図4－2－2に示す。先ず従来設計法（4）

の問題点を検討するために、従来設計法により設計したβ2＝22．50で羽根出

口幅b2の異なる3種類の羽根車（lmp．A，Imp．B，Imp。C）を用いた。各羽根車

の設計比速度n，はそれぞれ200，127，84である。

次に、従来の設計法を低比速度領域に拡張して羽根車を設計すると、b。が著

しく狭くなってしまい、軸動力に占める円板摩擦の割合が著しく大きくなる。

そこで円板摩擦を低減するためにr2を小さくし、それに伴う揚程の低下を補

うためにβ2を大きくした放射羽根車（lmp，D，Imp．E）を用いて、極低比速度羽

根車とボリュートとのマッチング性能を検討した。なお、放射羽根は設計比

速度が明確ではないので、参考値として実績に基づく比速度を記載した。こ

の場合入口角を設計流量に合わせると羽根入口面積が著しく狭くなってしま

うので、2枚の羽根以外を中問羽根とする2種類の羽根車（lmp．F，lmpG〉を用

いて入口衝突損失の影響も調べた。

　最後に舌部干渉の影響を調べるために、n、＝60，β，＝60。の羽根車（lmp．H）

を図2－2のポンプに組込んで実験した。
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：lmp．A，B，C．
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鴇
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　　　多デ
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　、｛

　　　　　　　　　　　　曽凸■■■q閣旧■の●

　　　（c）β2＝90。：lmp．F，G

　　　　　　　　図4－2－2

表4－2－2　供試羽根車仕様

（b）β2＝90。：lmp．D，E

　　　　　　　彪
　　　　　　4　陰　　　　　　拶

、ミ

　　娘．
　　　＼、
　　　　蟻、　　　‘　　奪

　＿殉＿q＿J鵯噛
　　　（d）β2＝60

供試羽根車

，づ≠づ幽’一

騰
も　　　、

◎：lmp．H

王mp． n　s β2 Z b2 r2

A 200 22．5 5 16 130

B 127 8
C 84 4
D 90 90 8 18 ll9

E 50 6
F 18＊ 130

G lO＊

H 60 60 6 2 ！01

＊中問羽根［β3：deg．，b2，r2：mm］
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4．2。3　供試ボリュート

　供試ボリュートを表4－2－3および図4－2－3（a），（b）に示す。本研究

では、羽根車と渦巻きケーシングのマッチング性能を検討するために、以下

の形状パラメータの影響について実験的に検討した．

　（1）ボリュート基礎円半径r3および舌部隙問∠lr

　（2）渦巻きの巻き角γ

　（3）ボリュート流路幅b3

　（4〉ボリュート舌部長さ

　供試ボリュートは、いずれも矩形断面で対数ら旋形状r＝r3θ（θ‘鋤〉（θ：

舌部からの周方向角度〉であり、基礎円半径r3、巻き角γ、ボリュート幅b3

の異なる6種類のボリュートを用意した。ボリュートはImp．Dと組合せるも

のとして設計し、ボリュートの巻き角、設計比速度は自由羽根車状態の測定

値（3）に一致する様に選定した。ボリュート1と2、　ボ1ユート3と4と5では、それ

ぞれ設計流量が等しくなるように、自由渦を仮定して巻き角γを決定してい

る。

　ボリュート1と2の比較から基礎円半径r3と舌部隙間∠］r≡r3－r2の影響、ボリュ

ート2，3，6（b3，r3ともに等しい）の比較から巻き角γの影響、そしてボリュート3，4，5

ではボリュート幅b3の影響をそれぞれ調べた。

　また、ポリュート1，2にっいては図4（a）の右に示すように舌部先端をO～80mm

の範囲で5，10，20，40，80mmと切上げてその影響も検討した。

4．2．4　舌部先端の非定常圧力変動の測定

　図2－2に示すポンプに着脱可能な舌部（図4－2－4）を組み込み、舌部

先端の圧力の測定を行った。舌部先端は、容易に変形できるように真鍮で製

作され、図5に斜線で示すように舌部を先端より30mm位置から大きな曲率半

径で内側に変形させ、先端隙問∠r＝4。5，2．5，0．8mm（羽根車出口半径

r、，ニ101mm）と変化させ、そのときの舌部先端の非定常圧力変動およびケーシ

ング振動を半導体圧力変換器（玉次共振周波数10kHz）および加速度計を用い

て測定した。また、参考値としてケーシング外周壁に沿った周方向の定常圧

力もθ＝120，180，240，300。の位置で測定した。
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Volute n　s γ b
3

r3

1 0．82 131

2 0．95

3 1．45

4 2．38 10

5 4．27 6
6 90 2．38 18

［γ：deg．，b3，r3：mm1 図4－2－4

　　さ　　タ　　馨

　＼麟
1

　　　1輔ー
　　　ど
　舌部先端形状
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4．3　実験結果および考察

4．3．1　ポンプ性能予測

　ボリュートとのマッチング性能を検討するに当たりポンプの各損失を見積

もっておく必要がある。そこで、本研究室にて開発されたポンプ性能予測法

（mを用いて、通常比速度領域におけるポンプ性能予測結果および実験結果と

極低比速度領域におけるポンプ性能予測結果及ぶ実験結果を図4－3－1－

1に示す。

　図によると、通常の比速度領域では性能予測は実験結果と良好に一致して

いるが、極低比速度領域では実験結果とあまり一致しない。従って極低比速

度領域における損失を定量的に見積もることは困難であるが、概略を見積も

ってその傾向を検討することは可能であると考えられる。

　性能予測の結果より計算された各損失の理論揚程係数に対する割合を流量

係数で整理したものが図4－3－1－2である。ここに、〃f．は羽根車入口

衝突損失係数、〃ガは羽根車摩擦損失係数、〃．謝、はボリュート混合損失係数、

〃．／はボリュート摩擦損失係数である。

　図によると極低比速度ポンプの場合、通常の比速度のポンプと比較してボ

リュートの摩擦損失の割合が大きいこと、羽根車衝突損失の割合が小さいこ

とがわかる。従ってボリュートの摩擦損失の低減が極低比速度ポンプの効率

向上のポイントの一つであると考えられる。
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4．3．2　ポンプ性能

　図4－3－2－1は、代表的なポンプ性能の一例として、羽根車出口幅b，

を変化させた場合の、ポンプ性能の変化を示している。右図はβ2＝22．5。、

左図はβ2＝90Q（中間羽根）の場合で、ボリュート1を用い舌部先端を20mm切上げ

た場合である。図4－3－2－1の左図中の一点鎖線は○印（lmp．F，n、＝60）

に対する自由羽根車の効率曲線（第3章の結果）を再録したものであり、n、＝60

で設計されたボリュートケーシングに組込むと、ボリュートケーシングの存

在により最高効率点よりも大流量側の効率のみが急激に低下し、低流量側で

はほとんど変化しないことがわかる。このことからも、r部分流量域で高い効

率を達成できるように、設計比速度高めに設定し最高効率値の高い羽根車を

選定し、それを部分流量域で運転する」ことは、極低比速度ポンプ効率向上

の指針の1っとして有効であることが確認される。

　また、第3章の結果によると、羽根車単体の効率は羽根出口幅の最も広い

1皿p．A（右図○印）が最も高い効率を示し、出口幅の狭いImp．C（右図△印）

が最も低い効率を示した。しかし図4－3－2－1右図によれば、n、＝60の

ボリュートヶ一シングに組込むとその傾向は全く逆転し、最高効率ηm、、は△，

□，○の順になる。Imp．A単体の最高効率点での比速度は200、Imp，Cは84

であることから、ポンプ効率は羽根車よりも、むしろボリュートヶ一シング性

能により支配的な影響を受けること、そして羽根車とボリュートケーシングの

設計比速度はなるべく近い値にした方が、高い効率が達成できる二とがわか

る。また、ψ曲線は自由羽根では全域で右下がりの安定性能を示したが、図

4－3－1－2によれば、△印を除いた全ての羽根車でわずかな右上がり不

安定性能が生じている。

　一方、β2＝gooの羽根車では、羽根車単体の性能でもb2を大きくしたほう

が良好な性能が得られており、n、ニ60のボリュートケーシングに適合している

ようである。

　本研究の目的は、極低比速度領域で効率の高いポンプを開発することにあ

るので、η皿、、点における比速度が目標とする設計比速度から大幅に異なって

いては意味がない。そこで比速度に対する効率を検討するために、図4－3

－2－1の効率曲線を、各点における局所比速度に対してプロットし直した

ものを図4－3－2－2に示す。図によると全ての羽根車のηm、、はボリュー

トケーシング比速度にほぼ一致し、特にマッチングの悪い●印（設計比速度

200の羽根車と設計比速度60のボリュートケーシングの組み合わせ）を除け

ば、7』、、の差異は羽根車単体性能の場合と比較して著しく少なくなっている。
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このことから、ポンプとしてのηm、、は、羽根車とボリュートケーシングとの

マッチングが特に悪くない限り、羽根車による差異は少なく、極低比速度領

域では羽根車形状よりも、ボリュート形状の最適化が重要となることが判明

する。
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4．3．3　ボリュート基礎円半径r3の影響

　ボリュート基礎円半径および舌部先端と羽根車との隙間の影響を調べるた

めに、Imp．Dを基礎円半径の異なるポ1ユート1，2に組込み、性能の比較検討を

行った。2っのボリュートは設計流量および設計比速度が等しく、ボリュー

ト基礎円半径と巻き角のみ異なる。

　図4－3－3－1（a）には性能曲線を図4－3－3－1（b）には局所比速度

に対する効率をそれぞれ示す。通常の比速度のポンプでは、基礎円半径比を

r3／r2＝LO～L1の範囲に変化させても性能はあまり変化しない（5〉ので、舌部

干渉に基づく騒音・振動と圧力脈動低減のためにr3／r2＝LO6～L10程度に選

定される。しかし、ポリュート1はr3／r2＝1．10、ボリュート2はr3／r2＝1．01と、いず

れも半径比がr3／r2≦L10の範囲内にあるにも関わらず、∠rの違いにより性

能が大きく異なっている。∠rが小さい方が揚程、効率ともに高く、ηm、、、は

約12％も向上して、性能曲線は大流量まで伸びている。また、図4－3－2

－！（b）より設計比速度n，＝60のときの効率η。，、6。は、9％程度も増加してお

り、極低比速度領域に適していることがわかる。また、両ボリュートともに

設計比速度はn，；60であるが、基礎円半径比r3／r2ニL10のボリュート！の方は、

最高効率点と設計比速度はほぼ一致しているのに対し、基礎円半径比
r、／r、三LOlのボリュート2の方は、最高効率点が設計比速度より若干高くなって

いる。

　一般に極低比速度羽根車の出口では、流れ角が通常の比速度の場合よりも

小さいため、∠r区間の摩擦損失が著しく大きくなる。図4－3－3－1（a）

によると、∠rの異なる2つのボリュートにおいて、ψの差がほぼφ2に比例

して増大することから、この差異は主に∠r区間の摩擦損失によるものと推

測される。なお、締切点付近の揚程および軸動力は∠rによらずほぼ等しい

ことから、締切点付近の水力損失はほぼ同程度あることがわかる。したがっ

て、舌部先端を通ってボリュート巻き始めに戻る再循環流の差異が性能曲線

に及ぼす影響は、比較的少ないと思われる。

　また、∠rの変化に対し揚程曲線は大幅に変化するが、図4－3－3－1

（b〉よりηm、xにおける比速度は先に述べたように若干高くなる程度で揚程の

変化割合いと比較してほとんど変化していない。したがって、極低比速度ポ

ンプでは、舌部隙間∠rはできるだけ小さくした方が効率が向上するといえ

る。また、∠r区間の摩擦損失を低減するためにその区問を水力学的滑面に

仕上げることが大変重要になる。

　次に、∠1r区間の摩擦損失の理論的な導出を考える。羽根車出口直後の流
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れを非圧縮性定常軸対称流れとして扱うと（ただし羽根幅方向の速度分布は

断面ひずみ（逆流も含む〉のある流れを考える）、遠心羽根車ではr＞＞b3なので

せん断応力τは、両壁面でほぼ等しいとみなしてよく、圧力も断面内でほぼ

一様を仮定できるので半径rでの微小部分吻における運動量，角運動量の釣

り合い式および連続の式は以下のように記述できる。（9〉

ρ湯ω幅め〕＝地

ρ議〔r癖〕一「鴫一神桝鑑〕

7わ3vη」ニωn31．

86・
1
）

…　　（2〉

…　　（3）

　遠心羽根車出口流れの周速度vθは通常メリジアン速度v．より十分大きい

ので、式（1〉，（2）は式（3〉を用いて以下のように近似できる。

嬬希僻争θ　『…（4〉

　次に、断面速度分布のひずみ度K，K’は、周速度間の比　κ≡房／v、，κ1…v、／v、＿

は、断面速度分布におけるひずみの大きさを代表するもので黒川らにより実

験的検討され、以下の実験式を与えている（10）。

．κニ・1（φ一〇，OO9）σ2

c1ニ1．07－1／｛2．20＋7．51（わ3／わ2－1．70）2｝

c2ニ1．0／｛3．60＋22．1（わ3／δ2－1．70）2｝

κ膠＝0・880κ　　　　　　…　（6）

　平行壁ディフユーザ内の圧力は式（5〉を積分することにより与えられ、羽根

車入口を基準とした圧力係数は、

Pニち＋雌一2ゴ｛伝／砂R／濃●0●（7）

v　は、3．』3．2の式（1）～（4）による。
0

式（7）は3．3．2の式（2〉より
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珂♂／脇イ回＜1一声〕

・鵡

訂
／

ら＝・3Vθ2／κ㍑2

・・

…　　（8）

…　　（9）

　これらの式によりφ＝0．Ol75の場合で計算されたディフユーザ内圧力係数

とポンプ吐出圧をスロート部から吐出管による圧力回復を差し引いた実験値

の基礎円半径比r3／r2との関係を図4－3－3－2に示す。図から、計算値

と実験値がよく一致することがわかる。このことから基礎円半径比の増加に

対する揚程の低下は、∠r区問での摩擦損失が主原因であることが確認でき

る。
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4．3．4　ボリュート巻き角　の影響（設計比速度の検討〉

　ボリュートの基礎円半径r3および幅b3を一定に保って、巻き角γを変化さ

せると、ボリュートの設計比速度を変化させることができる。ポンプのマッ

チング点は、ボリュートの性能と羽根車性能との交点で与えられる（2）が、第

3章の結果から極低比速度羽根車の単体のηm、、点の比速度は、設計値よりも

かなり高い値になることが判明し、設計比速度を高めに設定し最高効率値を

上げて目標とする比速度で部分流量での運転となる様にした方が高い効率が

得られることも明らかになった。したがって、n，＝60で性能の良いポンプを

開発するには、ボリュート設計比速度もn，ニ60より大きめに設定した方が良

いものと考えられる。

　そこで、ボリュートの設計比速度が60，75，90となる様に、巻き角γ

＝O．950，1．450，2．38。としたボ1ユート2，3および6に、Imp．Dを組込んで性能

比較を行った結果が図4－3－4－1（a）（b）である。

　ボリュート巻き角を増やしていくと、ボリュートの出口面積が増え設計流

量が増えるので、図4－3－4－1（a）に示すように最高効率点流量が増大し、

揚程曲線が大流量側に著しく伸びる。その結果、ηm、、の比速度が増大し、η

m、、はそれぞれ約10％ずっ向上していくが、揚程曲線の右上がり傾向も増大し

ている。また図4－3－4－1（b〉より、各ボリュートのηm、、点における比

速度はそれぞれの設計比速度と良く一致し、羽根車の設計比速度とボリュー

トの設計比速度のマッチングがよいボリュート6が、自由羽根での効率に対する

低下割合が最も低いことがわかる。

　図4－3－4－2は図4－3－4－1（b）で得られたη。，．6Qおよびη，。、

を設計比速度に対してプロットしたものである。η．、、は設計比速度が大きく

なるほど高くなるが、n、＝60における効率に注目すると、設計比速度には最

適値が存在することがわかる。すなわち、ボリュートをn，＝60で設計するよ

りもn、＝75で設計した方がn，＝60における効率が4％程度高くなることから、

ボリュートは目標比速度より少し大きめに設計した方が良いことが分かる。

この場合n，＝60におけるボリュート流れは、設計点より低流量側になるため

多少非軸対称になると予想される。したがって、ボリュート流れの非軸対称

による周方向圧力変化への影響により半径スラストが懸念されるが、後述の

ように極低比速度ポンプではボリュートケーシング内壁の周方向の圧力変化

は著しく小さいため、半径スラストはほとんど問題にならない。
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4．3。5　ボリュート幅b3の影響

　通常のポンプでは、羽根出口幅b2からボリュート流路幅b3へは流路が広が

ることが多く、通常比速度の場合わ3二乃2＋2δ程度に設計される（6）。ここにδ

＝（0．03～0．05〉〃，である。

　また、羽根出口角の大きい羽根車では、羽根出口流れの周速度が著しく大

きくなるので、b3を小さくすると壁面摩擦の増大による水力損失の増大が予

想されるが、反面出口流れのメリディアン速度が増大して流れ角が大きくな

るので、壁面付近の逆流による水力損失と軸動力の増大を減らすことができ

ることが期待される。そこでここでは、lmp．D（b2＝18mm）を、設計比速度がn、＝75

と等しく幅b3を18，10，6mmと小さくしたボリュート3，4，5（この場合設計流量が

等しく、幅b3が異なるため、巻き角γもそれぞれγ＝L45，2．38，4．270と変

化する）に組込み、効率の変化を検討した。そのときの結果を図4－3－5

－1に示す。

　図4－3－5－1（a〉よりb3ニb2（○〉の場合に比べてb3をb2の約半分の

10mmにした△印の方がηm、、および低流量側の効率が多少向上し、出口流れ

のメリディアン速度増大の効果が現れている。しかもηm、、点が低流量側に移

動しており、極低比速度ポンプとしては都合が良いが、揚程曲線の右上がり

傾向が著しく増大している。一方、b3＝b2／3（▽）と狭くしすぎると、ボリュー

ト内の摩擦損失が全流量域で増大し、揚程曲線が全流量域で著しく低下し、

右上がり不安定性能も現れている。

　図4－3－5－1（b）にボリュート幅とηm、、およびη，、．6Qの関係を示す。図

よりb3／b2ニ0。72付近で最も効率が高くなり、b3には最適値が存在すること

がわかる。
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4．3．6　舌部切上げの影響
　ボリ『ユートの舌部先端を5，10，20，40，80mmと切上げて行った場合（ボ1ユート

1およびImp．B）の性能曲線の変化の一例を図4－3－6－1（a〉に、そして

Imp．A～Eを用いて得られた舌部切上げ量とη、，、6。との関係を、図4－3－6

－1（b）に示す。なお、40mm，80mmの切上げ量の場合は舌部先端半径が著しく

大きくなり、40mmの場合で先端アール5mm、80mmの場合では25mm程度とな

る。また、ボリュート喉部の幅は12mm（Ommカット〉から15mm（20mm加ト），

17．5mm（40mmカット〉，23．Omm（80mmカッDと拡大する。

　通常の比速度のポンプでは、ボリュート喉部の断面積の増大に比例してη

m、、点流量も増大するが、図4－3－6－1（a）によると極低比速度ポンプで

は、切上げ量が20mmまではポンプ性能の変化は比較的小さく、η、、、、点の

移動量も小さい。しかも、切上げ量がそれ以上になると、η皿、、およびη、、、、

点流量ともに、ボリュート喉部面積の増大率にほぼ比例して急激に増大する

ようになる。こゐ場合、軸動力曲線はほとんど変化していないことから、効

率の増大は、大流量域においてボリュート喉部の水力損失の著しい減少によ

り引き起こされたことがわかる。

　図4－3－6－1（b）によると、舌部切上げ量に対する効率の変化は、羽根

車の出口幅によって異なった変化を示すが、η，，、6。が最高となる最適切上げ

量が存在することがわかる。この場合、切上げ量に対するη，、、6。の変化は羽

根車によってかなり異なるが、2～3の例外を除き、切上げ量の増加ととも

にη，，、6。は一度低下してから最適値をとる様である。
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4。3．7　舌部先端の非定常圧力変動

　前述までの実験結果から、舌部隙間∠rが小さいほどポンプ効率が高くな

ることが判明したので、ここでは新たなポンプ装置（図2－2〉を用いて∠r

を著しく小さくした場合の舌部先端め圧力変動を調べた。このポンプo）性能

曲線は図4－3－7－1に示す様に∠rを変化させてもあまり変化しない。

これは∠rを変化させるのに、舌部先端部分のみを変形させているだけで、

他の部分は最適化されていないためである。しかし、舌部のわずかな変化に

対して、低流量域での軸動力曲線および大流量域でのψ曲線の変化は大きく、

η，、、，、は大流量域で∠」rの低下とともに増加している。

　また、図4－3－7－2には隙間比∠r／r．＝0．045の場合のケーシング外周

壁に沿った周方向の圧力分布を示しているが、極低比速度ポンプの場合、ボ

リュートケーシングが極端に小さくなるため、ボリュート流れの非軸対称に

よる周方向圧力変化への影響はきわめて小さく、いずれの流量係数の場合も

周方向の圧力分布はほぼ一定となる。

　次に、舌部先端の非定常圧力変動の一例として、図4－3－7－3に舌部

先端と羽根車の隙問比∠lr／r2ニ0．045の場合の流量に対する圧力変動周波数を

示す。

　図4－3－7－3よりいずれの場合も卓越周波数は、回転数N×羽根枚数Z

の整数倍となっており圧力変動の原因は舌部干渉であるが、高調波が減衰し

ない傾向にあり、他の隙問比の場合も同様の傾向を示した。

　上記の場合の非定常圧力の変動振幅を流量に対してプロットすると、図4

－3－7－4の様になる。ここにp、。，、．：舌部先端圧力，Pd：吐出圧である。ま

たηm、、点における非定常圧力変動の最大及び最小値を隙問比に対して示す

と図4－3－7－5の様になる。

図4－3－7－4より舌部先端圧力の変動幅は、流量の増加とともに大きく

なり、過大流量では吐出圧に対してL8～0．3倍の圧力変動を示すが、図4－

3－7－1からもわかる様に圧力Pdは流量の増加に従い低下するため、舌部

先端の変動応力は流量の増加に対して必ずしも大きくはならない。また、通

常の比速度のポンプの場合の湯浅ら（7〉の実験によると、無次元静圧変動幅∠

（、う，も流量係数の増加とともに大きくなり同様の傾向を示す。

　次に図4－3－7－5によると、舌部先端隙間を著しく小さくしても、舌

部先端の圧力脈動は驚くほど小さいことがわかる。通常比速度のポンプでは、

∠r／r，，≦0．02では騒音が大きくなって使用できなくなった（5）という報告があ

るが1極低比速度ポンプでは∠r＝0，8mm（∠r／r．＝0．008）でも、騒音・振動には
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ほとんど変化がなかった。

　塚本ら（8）のディフユーザポンプの実験によるとr、／r2＝LO3，φ＝0．1におけ

るガイドベーン先端付近の壁面静圧の変動振幅は、ほぼL17～0，83の範囲内

であり、隙間比が0．03程度であれば、通常の比速度のポンプと極低比速度ポ

ンプの非定常圧力変動幅はほぼ同程度である。また舌部先端の平均圧力は、

図4－3－7－5より、舌部先端隙間が減少しても半径によらずほぼ一定に

なった。

　通常比速度の場合、羽根車出口流れはジェットーウェイクが顕著に表れる

（7）が、極低比速度羽根車の場合、羽根出口流れは、半径方向速度に対し周方

向速度が大きい流れになっているためジェットーウェイクの影響が小さいこ

とが原因と考えられる。

　以上のことから極低比速度ポンプでは、舌部先端隙問を通常の比速度のも

のより著しく小さくして、効率向上を達成しうることが判明した。
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4．4　結言
　極低比速度渦巻きポンプの性能向上を目指して、主に羽根車とケーシング

のマッチング性能について実験的に検討した結果、次のことが明らかになっ

た。

（1〉ポンプの最高効率点の比速度はボリュートの設計比速度にほぼ一致し、

　羽根車による差異は少ない。また、ボリュートの形状パラメータがポン

　　プの性能曲線及び最高効率に及ぼす影響が大きい。

（2〉ケーシングの基礎円半径を小さくして、舌部と羽根車の隙間を通常のポ

　　ンプよりも著しく小さくすることにより、効率を顕著に向上させること

　ができる。この場合、舌部先端隙問を著しく減少さても、舌部干渉によ

　　る圧力変動および騒音の増加はほとんどない。

（3）ボリュートは目標比速度よりも大きめに設計した方が効率は良く、ボリ

　　ュート幅および舌部長さには効率を最高にする様な最適値が存在する。

　　したがって、ボリュートの設計比速度を高くするためには、ボリュート

　巻き角γを大きくすることとなる。

（4〉極低比速度ポンプの場合、ケーシングの設計点から外れた低流量および

　大流量の非設計点で運転しても、ケーシング内周方向静圧分布は、ほぼ

　一様となり半径スラストは問題とはならない。
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第5章　高性能極低比速度ポンプの探求

5．1　緒言

　低比速度遠心ポンプの性能に関する研究を進めてきた結果、ケーシング内

壁・羽根車を滑らかに仕上げることとボリュートの設計比速度を大きめにす

ること、および羽根車とボリュートのマッチングにより効率は60％程度に達

することが確認できた。しかしながら、容積形ポンプの効率を凌駕する高性

能を有するまでには至っていない。さらなる効率向上を目指し、容積形ポン

プを越える高効率な極低比速度ポンプを実現するには、円板摩擦の低減しか

方策はないと考える。

従来の低比速度遠心ポンプの効率向上に対する考え方。

　①ケーシング内壁および羽根車を水力学的滑面に仕上げ水力損失を低減

　　　する。

　②極低比速度領域では高揚程・低流量のため少しの漏れ量からの著しく

　　　体積効率の低下を招くため、隙問を極力小さくし漏れを抑えて体積効

　　　率の低下を防ぐ。

　一方、円板摩擦に関して黒川らは容器内で回転する円板流れの研究（1）（2）を

通じて以下の2点を明らかにしてきた。

　①半径方向内周側に向かう漏れが増加すると、外周の角運動量が内周に

　　　持ちこまれ円板に沿う流体の周速が著しく増大し、円板と流体の相対

　　　的な周速度差が小さくなり円板摩擦は減少する。
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　　図5－1（a〉に回転円板の摩擦モーメント係数のR，に対する変化およ

　　び漏れ流れの影響（1）を示す。ここに・CMは摩擦モーメント係数、c，は漏

　　れ流量係数（c，＜0内向き）である。図より、内向き流れの流量の増加と

　　ともに円板摩擦が減少することがわかる。

②円板の表面粗さを粗くすると本来円板摩擦を増大させるが、流体の周速

　　度も増加させる。
　　　　　　　　　　　　O。ワ
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（b）　粗さによる周速度比Kの変化（円板のみ粗面）（2）

　　図5－1（b）に容器内回転円板に沿う流れの粗さによる周速度比Kの

　　変化（円板のみ粗面）（2）を示す。ここに、ksは有効粗さ、sは円板と容

　　器の軸方向隙問、添え字0は円板外端における値を示す。図より、回転

　　円板の表面粗さが粗くなるにしたがいKの増加が確認でき、円板背面の

　　流れの周速度が増加していることがわかる。

　そこで、本研究では極低比速度ポンプの性能を向上させるために、敢えて

従来の常識に反する方策を用いて、

　（1）ライナリング部での漏れ流量を増やすことにより円板摩擦を低減する。

　（2）羽根車背面の表面粗さを増すことにより羽根車背面の周速を増加させ

　　　る。

ことによる性能向上を実験的に検討する。
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5．2　実験装置および方法

5。2．1　実験装置
　漏れおよび羽根車背面粗さの効果を基礎的に調べるには、自由羽根あるい

は回転円板のような軸対称流れを用いた方がよい。しかし、実際の遠心ポン

プの非設計点では、羽根車背面流れは著しく非軸対称になるため、漏れおよ

び円板摩擦の効果については非軸対称な流れに対して解明する必要がある。

そこで本研究では実際のポンプを用いて性能を調べることとした。

　実験装置は図2－2（第2章）に示すような横軸単段遠心ポンプであり、

その仕様は次の通りである。

　　　　流量　　 Q＝0，0025［m3／s］

　　　　揚程　　　H＝55〔ml
　　　　回転数　　　　　　R＝3000〔rpm］

　　　　設計比速度n、＝57．5［m，m3／min，rpm］

　　　　レイノルズ数　R。＝ρU2r2／μ＝3。02×106

なお、効率の高いポンプを開発することが本研究の目的であるため、ボリュ

ートケーシング内面は機械加工を施し、表面粗さはR．、、＝25μmに仕上げた。

5．2．2　供試羽根車

　極低比速度領域における羽根車の設計法は未だ確立されていないため、従

来の遠心羽根車の設計法（3〉をn、＝60まで拡張して設計した。この場合、羽根

出口角度β、，を22．5。にしてもポンプ性能は、右上がり不安定性能を示す（4〉

ことが知られているが、これまでの研究より、羽根車諸元の差異がポンプ効

率に及ぼす影響は比較的小さいことが判明している。そこで、ここでは図4

－2－2（d）（第4章）に示すような、β2＝60。で羽根出口幅b2の異なる2

種類の羽根車を用いた。その諸元は以下の通りである。

形式　　　　　クローズド羽根

羽根枚数

入口幅

出口幅

羽根車半径

入口角

出口角

表面粗さ

　z＝6

b1＝10［mm］

Imp．A：b2＝2．0［mm］

Imp．B：b2＝4．0［mm］

　r、，＝101［mm］

　β1ニ21◎

　β2＝60。

　羽根車背面　R、＝6．3（R．、．＝25）
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5。2。3　実験方法

5．2．3．1　漏れ量の影響
　供試ポンプは、バランスホールのない片吸込みうず巻きポンプであるが、

漏れの影響がかなり大きいことが判明したので、以下の2つの項目について

実験を行った。

　（a）　側板側のライナリング部の漏れ量の影響

まずライナリングの代わりにオイルシールを用いて漏れ量0（体積効率η

，＝LO）を実現した。このとき、オイルシールにより消費される軸動力（空転

時の軸動力）を測定軸動力から差し引いて、これをライナリング隙問cニ0の

ときの軸動力とした。次にライナリング隙間を表5－2－3－1のように変

化させてポンプ性能を測定した。なお、従来用いられる通常の隙間は、出口

半径r、，＝100mmの場合c＝0．22～O．32mmである（5〉が、本ポンプは通常のポンプ

よりはめ合い個所が多いためcニ0．5mmの場合を通常隙問の場合と呼ぶことに

する。

表5－2－3－1　ライナリング隙間
c［mm］ c／r。 Nα c［mm］ c／r。臼

1① 0．O 0，000 ⑤
2
．
5

O，025
i② 0．5 0，OO5 ⑥

3
．
0

0，030
i③

1
．
0

0，010 ⑦
3
．
5

0，035
i④ 2．0 0，020 ⑧

5
．
0

0，050

　（b）　主板側背面の漏れの影響　　主板の半径比r／r．＝0，18の位置にバ

ランスホールに類似したφ5皿mの孔（リークホールと呼ぶ〉を設け、この孔の

数を変化させることによりその効果を検討した。

5．2．3．2　羽根車メ面粗さの影響
　羽根車背面（側板側のみ〉に十分粗い耐水研磨紙（R．、．＝125μm）をほぼ全域あ

るいは部分的に、表5－2－3－2に示すように貼り付けてポンプ性能の変

化を測定した。

　　表5－2－3－2　耐水研磨紙貼付領域

Pasted　area atiQ　of　paste（1area　to　shrQud

　　　　　area
r／r、，＝0．366～LO 95％

r／r、，＝0，366～0．84 63％

r／r、，ニ0．366～0．60 25％
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5．3　実験結果および考察

5．3．1　供試ポンプの全体性能

　図5－3－1は、ライナリング隙間をcニ1mmに保ち、羽根車出口幅b．が2mm

（■）および4mm（□〉の羽根車A，Bの性能を比較したものである。ポンプ性能

（ψ，γ，η）のほかに各流量における比速度n，も示してある。

　いずれの羽根車も最高効率点（η．、、）は、約0．57～0。6と高い効率が達成

されている。これは、うず巻きケーシング内および羽根車背面の表面粗さを

極力小さくしたことによるものであろう。また、設計点（D。P．〉では当初の目

的通りほぼn，ニ60が達成されているが、最高効率点（η．、、）は、いずれの羽

根車ともn、＝70程度、すなわち設計点（D，P．）の約1．6倍の流量点にきてい

る。これより、従来の設計法を極低比速度領域に適用するとη．、、点が著しく

大流量側に偏り、η．、、点の比速度も大きくなることがわかる。

　一方、図5－3－1において出口幅の異なる羽根車の性能を比較すると、

出口幅が広い方が最高効率は高くなるが揚程曲線の右上がり不安定性が強く

なることがわかる。そこで以降0）性能評価はすべて、b，，＝2mmのものについて

行うこととする。
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5．3．2　漏れの効果

　ライナリング隙聞cをOmm（●），LOmm（○），2，5mm、（▽），3．5mm（△），

5．Omm　（×）と増加させたときのポンプ性能の比較を図5－3－2－1に示
す。

　隙間の増大とともにη．、、が上昇し3．5mm付近で最大となり、それ以上にす

ると再び急低下する。すなわち極低比速度ポンプでは、従来の常識に反して

漏れをある程度増やした方が、効率が向上すること、そしてライナリング隙

間には最適値が存在することが判明する。

　図5－3－2－1によれば、ライナリング隙問の増大つまり漏れ量の増加

とともに軸動力曲線がほぼ平行に低下し、揚程曲線はほとんど変化しないこ

とから、ポンプ効率の向上は漏れによる円板摩擦の一様な低下が原因である

ことが明瞭に示されている。

　cを3．5mm以上にすると、実流量で20［L／min］程度の漏れが発生し、その分

羽根車を通る流量が増加して軸動力が増加し体積効率も低下するので、円板

摩擦の減少による機械効率の向上を上回ってη、、、は再び低下することにな

る。この場合、揚程曲線の変化が比較的少ないので、漏れ量はほぼ全流量域

であまり変化しないと考えられ、漏れに使われる余分の軸動力もほぼ一定と

なり、軸動力曲線は平行に増大することになる。

　なお、漏れ量はc＝Ommの場合の揚程曲線を横軸に平行に移動して、c≠0の

場合の揚程曲線と重なるまでの移動量△φから推定した。

　ライナリング隙問の最適値を求めるために、最高効率η．、、をcに対してプ

ロットすると図5－3－2－2のようになる。ライナリング隙間c＝3．5mm

付近で効率ηが最大となることがわかる。通常隙間c＝0．5mmでは効率が最も

低くなることは特に留意する必要がある。

　また、cを変化させても、ψ．、、および設計点での揚程係数ψD．p．は変化して

いない。従って、設計時においては隙間増大による揚程の低下には留意する

必要はなく、効率が最大となるようなライナリング隙問を選定すれば良い。

　極低比速度領域で高性能なポンプを検討するためには、図5－3－2－3

に示すη一n，曲線を調べる必要がある。図より、ライナリング隙問を広範囲

に変化させても最高効率はほぼ同じ比速度で得られること、そして最高効率

点は設計比速度より20％程度も高比速度側に移動していることがわかる。

この場合も設計比速度において効率が最大となる最適隙問を選定すれば良い。

　以上に示したライナリング隙問による効率の向上は、円板摩擦の軸動力に

占める割合が大きい羽根車ほど、すなわち比速度が低い羽根車ほど顕著にな
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る。そこで、本ポンプにおける円板摩擦の軸動力に占める割合を検討したも

のが図5－3－2－4である。

　一般に円板摩擦動力は、羽根車を通過する流量によりほとんど変化せず、

c＝Ommの場合の締切点軸動力がほとんど円板摩擦損失によるものと考えられ

るので、その全軸動力に対する割合を各φに対しプロットした。図5－3－

2－4より設計流量で円板摩擦の占める割合は約47％にも達することがわ

かる。
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　　羽根車背面の側板側のみにおいて漏れ量を変化させた結果、かなりの効

率向上が達成されたので、主板側にも漏れを生じさせるべく、バランスホー

ルと同様の孔（リークホール）を半径比位置r／r。ニ0。18に設けて漏れを与え

ることを試みた。

　リークホールの数を変化させたときのポンプ性能と、比較のためライナリ

ング隙問を変化させたときのポンプ性能を併せて図5－3－3－1に示す。

　リークホールのない●印に比してリークホール数を1個設ける（◆）とη，。、

が約3．5％向上するがそれ以上増やしても（ムニ2個，▲：4個〉、η．、、は却っ

て低下することがわかる。またり一クホール数1個の場合、図示はしていな

いが側板側隙間cを、0．5～3．5mmに変化させてもη．、、はあまり変化しなかっ

た。

　リークホールによる主板側背面流れの変化を定量的に明らかにするために、

主板側背面の壁面静圧分布を測定した。図5－3－3－2に、リークホール

の有無による半径方向の圧力分布の比較を示す。図より流れは軸対称で、，リ

ークホールがある場合の圧力変化が極めて大きいことがわかる。

　そこで、図5－3－3－2から羽根車背面の流体の平均旋回速度を予測し

てみる。

先ず羽根車背面流れの圧力をpとすると、

　　　　　　　　ゆ　　　　　μ
　　　＝ρ　　　　　　 …（1）
‘か　　　　　　　　7

ここに〃＝痘のとおくと式（1）は以下のようになる。

5．3．3　羽根車主板側背面孔の影響

　　　吻／漉　　漉ρ／駅
κ＝　　2＝　　　　　　…（2）
　　　ρ7の　　　　　2R

ここにR＝r／r．は半径比である。

　図5－3－3－3に式（2〉に対して図5－3－3－2のc，を用いて求めら

れたKの半径方向分布を示す。

　リークホール数の増加と共に、羽根車背面の流体の旋回速度が著しく増加

し、内周部では外周部の2倍以上にも達する。流体の周速度比Kの増加は羽

根車背面の流体の周速度と羽根車の周速度の速度差の減少を意味し、円板摩

擦は低下する。
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5．3．4　羽根車■面　さの影響
　羽根車背面は機械加工面でありその粗さは中心線平均粗さでR、＝6，3μm（最

大粗さでR．、、＝25μm）である。円板の許容粗さはSchhchtingの式（R、〉、d，＝100

v／u（2〉で与えられ、本実験レイノルズ数の場合（R、）、d．＝7．5μmとなり、羽根

車背面粗さは水力学的滑面として扱える。そこで羽根車背面を完全粗面にし

て、流体の周速度を高めることによる円板摩擦の低下の可能性を調べるため

に、十分粗い耐水研磨紙（R．、、＝125μm〉を羽根車の側板側背面（R．、、＝25μm）のみ

に、ほぼ全域あるいは内周側に部分的（63％，25％〉に貼り付けて、性能曲線の

変化を調べたものが図5－3－4－1である。この程度の粗さを全面貼り付

けると、円板摩擦は約23％（片面）程度上昇する（5）。

　図によると、羽根車背面を粗面とした場合は、いずれの場合もη．、、が滑面

（●）の場合より高くなること、そして羽根車背面の内側の約63％を粗面

にした場合（△）が効率が最も良くなる（約L5％向上）ことである。すなわ

ち、羽根車背面を部分的に十分粗くすることにより、流体の周速増加による

円板摩擦の低下が、粗さによる円板摩擦の増加を上回り、ほぼ全流量域で効

率向上を達成させることがわかる。

　なお、背面全面を粗くしたほぼ全域貼付けの場合（○）は、軸動力が全流

量域で平行に増加しているが、揚程もほぼ全域で増加した結果、η，、、点はか

なり大流量側に偏ってくる。このことは背面流れが揚程曲線にも影響を与え

ることを示し、ポンプ性能を考える場合、留意する必要がある。

　以上ことは、羽根車背面に対し全面に機械加工を施すよりも、外周の一部

に対し機械加工を施した方が却って性能が向上することを示し、製作上から

も大変望ましいことである。
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5．4　漏れがある場合の円板摩擦抵抗の計算　と実験結果の検討

5．4．1　漏れ流量の決定

　ライナリングの環状隙間を通過する漏れ流量Qlは、ライナリング前後のヘ

ッド差∠狙、通路面積Aおよび重力加速度9を用いて次のように表される。（1）

9、一cz扇
ここにCは隙間の寸法形状あるいは片側壁面の回転速度などにより決まる流

量係数であり例えば、

C＝1／　λ1／（4〃7＋αn＋1．5）

により求めることができる（6〉。ただしλ，1，m，nはそれぞれ摩擦係数，隙

間長さ，隙間の流体平均深さおよびラビリンス溝の数であり、αは係数でラ

ビリンス溝が充分大きいときはαニ1となる。

　隙間前後のヘッド差∠Hは、羽根車出口周速をu．，羽根車の入口を基準と

した出口の圧力ペッドをH，とすると次式で与えられる。

M昭ρ一Cρi・〃22／29

C，、は羽根車出口圧力p2からライナリング位置（r＝ri）の圧力Piまでの圧力降

下量を無次元化したもので次式で定義される。
Cp、＝（ρ2一ρ、）／（卿22／29）

ただしγは液体の重量である。

5．4．2　漏れがある場合の円板摩擦抵抗の計算

　羽根車主板および側板に働くせん断応力τにより生じる円板摩擦モーメン

トMは次のように表される。（1）

湿一 2刀2τθ漉一qゼρち5ω2／2

ここにτθはτの周方向成分、CMは摩擦モーメント係数を表す。

　CMの値は、従来密閉容器内で回転する円板を用いて理論的あるいは実験的

に定められている。漏れがある場合には、漏れがない密閉容器内の回転円板

の結果と著しく異なり上式のτθとしてBlasiUS型のせん断応力の仮定を適

応すれば、

　　　　　　ユ　　　　　　　（澁二・385叢R了（1一κ）耳峨l

　　　　　f
となる（1）。

ここ．で・ゆ／齪≒6｝群

とおく。また、κ0∂は以下のように表される（7〉。
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／含訴畜δ（1　ア｝畷

一｛趣器鵡群艦轡副一写叫
cり＝（91／2％3の）・＆’！5

∫誹わ（1　ゾ』雛｝

∂．ガ．わおよびoは定数で次のようになる。

∂；0．374ノ∂光＝0，220ノわ＝0．526｝o二〇。0225

　また、羽根車裏側の流れは、羽根車とケーシングとの問隔sが特に狭くな

い限り核の周速度Krωにより定まる。Kおよび6レは半径比R＝r／r2，軸方向

隙間比S＝s／r2，漏れ流量係数および漏れの持ち込み角運動量係数の関数とし

て定まるが、ら∫は以下の半径方向の釣り合い式で近似できる（1）。

（1μ＝2錘2駅

　　　’
漏れがある場合の持ち込み角運動量代表するら．は角運動量五を用いて、
（㌔濯一（五／2解25の2）・R，’！5

と定義される。内向き漏れの場合Lは羽根車出口の周方向速度成分と漏れ流

量の積に比例するから、流量係数ψ＝V．2漁2および羽根車出口における相対流

れの方向β．を用いると

ら．＝イ1一φo碗汐2／o，で与えられる。

　以上により導かれた最高効率点における円板摩擦により消費される軸動力

係数の計算値と締切軸動力係数の実験値および最高効率値（実験値）のライ

ナリング隙間との関係を図5－4－1に示す。

　図より、計算より求められた最高効率点での円板摩擦により消費される軸

動力係数と実験値の締切軸動力係数が良く一致していることがわかる。円板

摩擦により消費される軸動力は吐出流量によらずほぼ一定であるので、締切

点における軸動力はその大部分が円板摩擦により消費されていると結論付け

られる。計算によれば、円板摩擦動力係数はライナリング隙間が0の場合に

最大になり、隙問が0．5mmに広がると円板摩擦軸動力係数は急激に低下し、

それより隙間を大きくしていくと円板摩擦はする。このことは、ライナリン

グ隙間がある程度以上になるとライナリング前後の圧力差が殆どなくなり、

その結果漏れ量があまり変化せず、円板摩擦動力はライナリング隙間に対し

変化．しなくなる。これに対し実験結果の方は、ライナリング隙間の増加に従

い徐々に円板摩擦動力が計算ととほぽ同じ値まで減少し、隙間が3．5mm以上
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になると円板摩擦は増加する。これらのことから、計算により極低比速度ポ

ンプの場合でも円板摩擦動力を見積もることが可能であり、かつ効率に対し

最適なライナリング隙間が存在すると結論付けられる。
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5．4　結言
　比速度n，ニ60の極低比速度ポンプの性能に関して、以下のことを明らかに

した。

（1）適当な漏れ量を与えることにより、円板摩擦を低減させ、ポンプ効率を

　　向上させることができる。ライナリング隙間比c／r2ニ0．03にすると、通常隙問

　　の場合に比べて効率は約3。5％向上した。

（2）羽根車の主板側背面にもリークホールを設けて、適当な漏れ量を与える

　　ことにより、効率をさらに向上させることができる。本実験の場合、羽

　　根車の両側背面における漏れ量を最適化することにより、効率は約7％

　　向上した。

（3）羽根車背面粗さを部分的に完全粗面にすることにより、効率を向上させ

　　ることができる。外周部の半径比で1／6程度を水力学的に滑面とし、そ

　　の内側を完全粗面にすることにより効率は、片面当たり約L5％程度向

　　上させることができた。

（4）上記の結果を組合せることにより、本ポンプの場合、全体で約10％の効

　　率向上を達成することができる。

（5〉従来の設計法を用いると、最高効率点η．、、は設計点より流量で約1，6倍、

　　比速度で約L2倍大流量側に偏ることが明らかになった。

　最後に以上の結果は、軸動力に占める円板摩擦の割合が大きいポンプほど、

すなわち比速度の低いポンプほど効率上昇が大きいことを示唆している。

　以上のことから極低比速度の領域では、漏れおよび円板摩擦に関して従来

の常識に反した設計が良好な性能を与えることが判明した。しかも（1），（3）

にっいては、製作上そして寸法管理からも非常に有利である。
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第6章　　結論

　本論文は、比速度n、＝60～75程度め極低比速度領域において、従来この領

域で用いられてきた容積形ポンプの効率を凌駕する、高性能な遠心ポンプの

開発および実用化をすることを目的として、従来設計法を極低比速度領域ま

で拡張適用した場合の問題点を実験的に明らかにし、それに基づき極低比速

度ポンプの各種設計因子を系統的に変化させることにより、性能向上を達成

し得る方法を明らかにしたものである。

　この比速度領域では、遠心ポンプは効率が低く過ぎて実用的ではなかった

が、通常の低比速度領域における効率向上の方法としては、

　①ケーシング内壁および羽根車に機械加工を施し、表面を滑らかに仕上げ

　　水力損失を低減させること。

　②ライナリング部等の隙問を極力小さくし、漏れを抑えて体積効率を維持

　　すること。

などが、用いられてきた。これらの方法は加工部位および領域が増えること、

高い加工精度が要求されるなど、加工工数の割にはその効果が大きくなく、

効率向上に対し効果の大きい方法は不明であった。

　本研究の第2章では、従来設計法を極低比速度領域に適用し設計した遠心

ポンプを用いて、羽根車の設計パラメータ（羽根車出口幅、羽根枚数、羽根

車出口半径、羽根出口角度等）を系統的に変化させて性能の検討を行った結

果、以下のことを明らかにした。

①羽根車出口幅を増大させると不安定性能は多少増加するが、最高効率も

　　多少増加する。羽根枚数については、効率上からは4枚がよい。6枚に

　　すると最高効率が7．5％程度低下し、8枚にすると入口でキャビテーショ

　　ンが起きやすくなる。また、羽根出口角度は、効率上からは60。～90Q

　　に最適値が存在する。

②　　従来の設計法を用いると、極低比速度ポンプの最高効率点は設計点より

　　もかなり大流量側に移行する。

③極低比速度遠心ポンプの場合、水力損失を減らすことよりも円板摩擦を

　　低減することが設計のポイントであり、比速度60［m，m3／min，rpm］のポ

　　ンプの設計点で円板摩擦は軸動力の約30～45％にも達する。

④　右上がり不安定性能に対しては、中問羽根を設けることが有効である。

　　中間羽根長さを短くしていくと、揚程曲線の安定性は増すが、同時に最
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　　高効率が低下していく。

　これらのことから、極低比速度ポンプの場合円板摩擦により消費される軸

動力が全軸動力に占める割合が約30～45％にも達することが判明したが、通

常比速度領域の遠心ポンプの場合、全効率は93％程度にも達する。すなわち、

円板摩擦による機械効率の低下は必然的なものとして除外しても、羽根車お

よびケーシングが最適化できれば、極低比速度ポンプの効率は55％程度まで

は達成可能であると考えられる。したがって、羽根車単体性能および羽根車

とボリュートのマッチング性能を詳細に検討する必要がある。

　第3章では、極低比速度領域で効率の高い羽根車の開発を目指して、羽根

車のみに注目し、従来設計法を拡張して設計した羽根車3種類を用いて羽根

車単体性能の比較から、従来設計法を低比速度領域に適用する際の問題点を

明らかにし、新しい設計法を検討した。さらに、従来設計法の問題点を改良

すべく、羽根出口角度が90。の羽根車8種類を用いた性能の比較から、効率

が良好な極低比速度羽根車の設計指針を検討した。その結果以下のことを明

らかにした。

①　極低比速度領域では、円板摩擦が著しく大きくなり、これが羽根車効率

　　が低い主な原因である。円板摩擦動力の軸動力に占める割合は比速度の

　　低下とともに著しく増大し、比速度127で24％程度、比速度84では36％

　　程度にもなる。しかし、羽根車の水力損失は、通常の比速度のものとあ

　　まり大きな差異はない。

②　比速度100程度の低比速度領域では、比速度の低下とともに設計点と最

　　高効率点の差異が著しく広がる。その原因は、準三次元解析シミュレー

　　ションによれば、設計点においてさえ羽根間流路に存在する著しく大き

　　な再循環流のためである。なお、羽根間流路の再循環流が消滅するのは、

　　例えば比速度84の羽根車では、設計流量の3倍もの大流量である。

③　従来の設計法は、極低比速度領域には適していない。極低比速度羽根車

　　としては、最高効率点性能ではなく部分流量で高効率が達成できるよう

　　な羽根を選定し、羽根出口幅および出口角はなるべく大きいものを用い

　　るのが良い。

④　羽根出口角を大きくすると揚程曲線の右上がり不安定性能は顕著に現れ

　　るが、オープン形あるいはセミオープン形の採用によりかなりの程度に

　　緩和することができる。

⑤　放射羽根では羽根出口幅が広い場合にはすべりはほぼ0になり、羽根幅

　　〃）減少とともにウイスナーの式に近づく。羽根入口を無衝突にした中間
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　　羽根付きにすれば羽根出口幅が広い場合でもウイスナーの式に近づき、

　　羽根幅は効率にあまり影響しなくなる。

⑥　羽根入口を無衝突にした中間羽根付き羽根車と90。放射羽根車の効率

　　は、極低比速度領域ではあまり変わらない。

　以上で極低比速度領域で良好な性能を示す羽根車の設計指針が明確になっ

てきたが、ポンプ性能は羽根車と渦巻きケーシングとのマッチングによって

最終的に決まってくる。

　第4章では、従来極低比速度領域の羽根車と渦巻きケーシングとのマッチ

ング性能は殆ど不明であったが、第3章の結果を踏まえて、マッチング性能

が良好なボリュートケーシングの開発を目指して、第3章で用いた羽根車を、

形状パラメータを系統的に変化させたボリュートケーシングに組込んだ場合

0）性能を実験的に検討し、以下のことを明らかにした。

①ポンプの最高効率点の比速度はボリュートの設計比速度にほぼ一致し、羽

　根車による差異は少ない。また、ボリュートの形状パラメータがポンプの

　性能曲線及び最高効率に及ぽす影響が大きい。

②ケーシングの基礎円半径を小さくして、舌部と羽根車の隙間を通常のポン

　プよりも著しく小さくすることにより、効率を顕著に向上させることがで

　きる。この場合、舌部先端隙間を著しく減少さても、舌部干渉による圧力

　変動は通常隙間の場合とあまり変わらない。

③非設計流量においてもケーシング内の周方向静圧分布はほぼ一様となり、

　半径スラストは問題にならない。

④ボリュートは目標比速度よりも大きめに設計した方が良く、ボリュート幅

　および舌部長さには効率を最高にする様な最適値が存在する。

　これら一連の研究成果に加えて、ケーシング内壁・羽根車を滑らかに仕上

げること。そしてボリュートの設計比速度を大きめにすることにより、a、；60

～75の遠心ポンプの効率は60％程度にまで高めることができ、容積形ポンプ

と同等の効率にまで高めることができた。さらなる効率向上を達成し、容積

形ポンプを越える高効率な極低比速度ポンプを実現するには、最後に残され

た円板摩擦の低減しか方策はない。

　そこで、第5章では極低比速度ポンプの性能低下の主原因である円板摩擦

の低減を目指して、円板摩擦に影響を与える諸因子（羽根車背面の漏れ量、

羽根車背面粗さとその領域）に関する検討から、従来の常識に敢えて挑戦す

るような手法を適用した結果、以下のことを明らかにした。

①　適当な漏れ量を与えることにより、円板摩擦を低減させ、ポンプ効率を
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　　向上させることができる。円板摩擦損失動力を低減させ、ポンプ効率を

　　最適化しうる漏れ量が存在する。n，＝60のポンプにおいては、ライナリ

　　ング隙問比c／r．＝0．03のとき、通常隙間の場合に比べて効率は約3．5％

　　向上した。

②　羽根車の主板側背面にもリークホールを設けて、適当な漏れ量を与える

　　ことにより、効率をさらに向上させることができる。本実験の場合、羽

　　根車の両側背面における漏れ量を最適化することにより、効率は約7％

　　向上した。

③　羽根車背面粗さを部分的に完全粗面にすることにより、効率を向上させ

　　ることができる。外周部の半径比で1／6程度を水力学的に滑面とし、そ

　　の内側を完全粗面にすることにより効率は、片面当たり約L5％程度向

　　上させることができた。

④　上記の結果を組合せることにより、本ポンプの場合、全体で約10％の効

　　率向上を達成することができる。

⑤　従来の設計法を用いると、最高効率点η、、、は設計点より流量で約L6倍、

　　比速度で約L2倍大流量側に偏る。

　最後に以上の結果は、軸動力に占める円板摩擦の割合が大きいポンプほど、

すなわち比速度の低いポンプほど効率上昇が大きいことを示唆している。

　以上のことから極低比速度の領域では、漏れおよび円板摩擦に関して従来

の常識に反した設計が良好な性能を与えることが判明した。しかも①，③に

ついては、製作上そして寸法管理からも非常に有利である。
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第7章　極低比速度遠心ポンプの設計指針

　本研究の成果を総括した結果、以下のポンプ効率を向上させる設計指針を

得た。

1．従来の設計法はそのままでは、極低比速度領域には適しておらず、すべ

　　り係数は従来の方法では見積もることが困難であり、粘性解析等を用い

　　て見積もる必要がある。

H．羽根車の設計点を最高効率点に一致させることは大変困難なので、部分

　　流量域で高効率を達成できるよう羽根車の設計比速度を高めに選定する。

　　具体的には目標とする比速度に対し、設計比速度はそのL5倍程度とし

　　て設計すると部分流量域で効率を向上できる。この場合、羽根出口幅を

　　広くするごとが有効である。

HL羽根車の出口角は効率に対し最適値が存在し、n、ニ60～75の場合β2＝600

　　程度がよい。ただし、羽根車製作上の簡便さを考慮した場合90。放射羽

　　根車も、非常に有効な羽根車である。

IV．羽根車背面の表面粗さを最適化することにより、円板摩擦を低減し機械

　　効率を向上させる。具体的には、半径比r／r．＝0．75より外周を機械加工

　　により水力学滑面とし、内周部は鋳肌のままとする。

V．ポンプの性能はボリュートケーシングの性能に支配され、比速度はボリ

　　ュートの設計比速度とほぼ一致し、羽根車とボリュートの設計比速度の

　　マッチングがよいものが良好な効率を示す。したがって、ボリュートの

　　設計比速度も目標とする比速度に対し、設計比速度はそのL5倍程度と

　　して羽根車の設計比速度と一致させることがポイントとなる。この場合

　　目標比速度での運転は非設計点での運転となるが、非設計流量において

　　もケーシング内の周方向静圧分布はほぼ一様となり、半径スラストは問

　　題にならない。

w．ボリュートの内壁を水力学的滑面とし、ボリュート基礎円半径r3を小さ

　　くして羽根車と舌部先端との隙間∠lrを小さくすることにより効率は著

　　しく向上する。∠rは小さいほどよいが、加工公差および幾何公差を考

　　慮するとr3／r2＝LO1程度が適当である。この場合、羽根車と舌部隙間を

　　著しく小さくしても舌部干渉による圧力脈動および騒音が増大すること

　　はない。
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W．羽根車背面の漏れを最適化することにより、円板摩擦を低減し機械効率

　　を向上させる。n、＝60のときライナリング隙問比c／r2ニ0。03の場合に効率

　　が最大となる。また羽根車に関しても、ライナリング部での漏れと同等

　　の漏れを主板側にも与えるために適当なリークホールを設けると羽根車

　　の前後両背面で円板摩擦を低減できる。

V姐．ボリュート幅には、最適値が存在し、n，ニ60～75の場合b3／b2＝0，72付近

　　で最も効率が高くなる。

IX．ボリュートの巻き角γは、ボリュートの設計比速度を支配するパラメー

　　タであり、その値は、上記の‘‘V，V［，皿”を考慮して決める。

X．舌部長さを短くすると、大流量域において水力損失を低減させることが

　　できるが、喉部面積が拡大するため設計比速度も大きくなる。したがっ

　　て舌部長さは、上記の“V，V［，皿，1X”を勘案して決める必要がある。

　以上に述べたことは比速度n、＝60～75の範囲についてであるが、比速度に

対する全軸動力に占める円板摩擦動力の割合、および機械効率を各レイノル

ズ数で整理したものを図7－1に示す。本研究の極低比速度領域における効

率向上に対する方法は、円板摩擦の全軸動力に占める割合が大きいほど有効

であり、図より30〈n，〈80の範囲で効果的であることがわかる。
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