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流体機械の性能におよぼす流体摩擦の影響

石　原 智　男・井　田 富　夫

ポンプ，タービン，油圧機器などの流体機械で問題となる流体摩

擦の性質と，それによるエネルギ損失の割合などを明らかにした．

　　　　　　　　　　1．緒　言

　流体機械の性能を知るためには，内部の流れの状態

（且ow　pattern）と水力的なエネルギ損失（hydraulic　loss）

とを正確に把握する必要がある．両者は互いに関連して

おり，また複雑な性質をもっているため，その探究は容

易でない．水力損失の主要な原因を占める流体摩擦に関

して，これまで数多くの研究がなされているが，いずれ

も簡単化した流路の流れについてであって，流体機械の

ように，複雑な流路形状をもち，また表面粗さが異なる

ような場合などについての定量的な資料はほとんど発表

されていない．筆者らは，これまで各種の流体機械の実

験研究を続け，機種によって流体摩擦が性能にどのよう

な影響をもたらすかを調査してきた．ここにそれらの結

果と，また関連した諸研究者の研究結果を引用して，流

体摩擦の性質とその影響について解説する．

　　2．　ターボ機械の性能におよぼす粗さの影響

　（1）　粗さと流体摩擦の基礎関係

　うず巻ポンプやフランシス水車あるいは軸流送風機の

ように，高速で回転する羽根車と，これを通過する流体

との問の動的なエネルギ変換によって特徴づけられるタ

ーボ機械では，羽根車の羽根やその他の流路表面の粗さ

が性能におよぼす影響はかなり大きく，これを看過でき

ない．羽根車内の流れは，比較回転度の小さい機種では

羽根と両側壁との間の通路を一種の管路と見なすことが

できる・から，表面粗さと水力損失との関係を管摩擦現象

によって定性的に説明できる．また羽根車流路幅が大き

く，羽根と羽根との重なりも比較的少ない軸流形の羽根

車では，流れの中におかれた平板の摩擦とほぼ同様に考

えて取り扱うことができる．なお羽根車の側壁はこれと

ケーシングとの間にある流体中で回転するから，容器内

の回転円板の摩擦抵抗からその動力損失を考察されるこ

とが多い．このようにターボ機械における粗さの影響を

より簡単な形状の物体の流体摩擦から類推できる．

　まず最初に，円管の摩擦損失を対象とした粗さと流体

摩擦との基礎的な関係を述べることにする．一般にまっ

すぐな管路の定常流における摩擦損失ヘッドhLは，つ

ぎのDarcy－Weisbachの式で表わされる．

　　　　h■・＝2（1／d）（w2／2　g）　　　　　　　　　（1）

ここに，1，d＝それぞれ直管の長さおよび内径，　W・＝平均

流速，g一重力の加速度，λ＝摩擦損失係数．なおえは流

れのレイノルズ数Re（＝＝　vd／P，　V＝動粘性係数）および

壁面の相対粗さk／d（k一表面の凸起の平均値）の関数で

ある．流れが乱流でも壁面の近くは速度勾配が大きいた

め層流底層といわれるごく薄い層流領域ができる．表面

の凸起がこの層流底層内にもぐっていれば，その粗さは

流れに何も影響をおよぼさない．このような表面をtc水

力学的に滑らか”と呼んでいる．この場合の2は，古く

から多くの人によって実験的に求められており，その実

験式も著名なBlasiusの式（λ　・O．3164．R。一゜・25，適用範

囲Re－3×103～105），　Karman－Nikuradseの式（λ＝1／｛2

109（Rθ／7）－O．8｝2，Re＝3×103～3×106）を初めとし

て数多く発表されている1，．さて管壁の凸起が層流底層

の厚みよりも大きくなると，粗さの影響が現われてく

る．この場合の管摩擦は，凹凸の大小のほかに粗面の形

状によっても異なるためかなり複雑で，まだ不明な点が

多い（なお層流の場合には粗さによってλはほとんど変

化せず，滑らかな場合の値2　＝＝　Re／64に一致すると見な

してよい）．

　管壁面にふるい分けした砂粒を漆付けして行なった

Nikuradseの実験結果2）によれば，砂粒径kの増大す

るほどλは増加し，特に．Re＞900（d／k）では2は（k／d）

のみの関数となってReによらないことが見出されてい

る．これは凸起が層流底層の厚み（Reが大きくなるとほ

ぼRe『7／8に比例して薄くなる）より大きくなって主流中

に顔を示すと，これによって流れが乱され，速度ヘッド

に比例するうず損失が増加するためといわれる．λがRe

によらぬ領域（完全粗面領域）に対してはPrandtl－Niku－

radseの式（λ＝1／｛1．74－2109（k／d）｝2）がある．

　一般に用いられる管の内面は前記の砂粒面とはかなり

異なっているのが普通で，たとえばアスファルト塗り鉄

管などのようにゆるい起伏をなす波状粗面もあれば，鋳

鉄管のように不規則な凹凸をなしているものもあり，さ

らに長年使用してこぶ状や針状のさびが無数に生じてい

る場合もある．このうち波状粗面では凸起のピッチL

と山の高さfeとの比L／kが大きい場合，ノはおもに

Re数の関数で，滑らかな場合のλのほぼ1．2～2倍と

いわれるが1），資料が少なくL／kの限界値も明確でな

い．こぶ状あるいは針状粗面の2は同一のfeを持つ砂粗

面のλよりもかなり大きいといわれ，使用年数を考慮に

入れた実用公式もいくつかあるが3｝，やはり資料が少な
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く一般性のある結論はえられていない．これらは不規則

粗面の不規則の程度のひどい場合に相当するが，その程

度が比較的小さいときは，平均の粗さを用いれば砂粒面

のλの値とほぼ同一値を与えると考えられている．この

ようなことから，現在広く実用されているのが第1図の

いわゆるMoody線図4｝である．これは完全粗面領域に

対してはNikuradseの実験結果にもとついたPrandtl－－

Nikuradseの式（前掲）によっており，　Re数と粗さの両

方が関係する中間領域では，不規則粗面の性質を考慮に

入れて砂粗面の実測値と傾向の異なるColebro・kの式5）

（図中に記入）を用いて表わしてある。kの値は市販の

新しい管では第2図のような値を有するという1）．

鵬42㎝
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樫粟Q圃麺
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第1図　Moody　線　図

loi　　468　10224681032
　　　曹径dmm
第2図　管の粗さ

　流れに平行に置かれた

平板の場合も，その表面

が粗いときは管内流れと

同様にRe数に無関係で

粗さのみが関係する．な

おこの場合水力学的に滑

らかと見なしうる最大の

粗さkadm（許容粗さと

いう）は，つぎのSchli・

chtingの式6）から大略の

値を求めうる．

ka。m　＝　100　v／Vo　（2）

ここに，P＝動粘性係数，　Vo＝平板に対する流速

　円板摩擦に関する研究も古くから多くの人によって行

なわれ，近年粗面円板の摩擦についても報告されている

が7）・　8，，円管や平板の場合と同様に砂粒面以外の粗面に

っいてはほとんど明らかにされていない．なお，水車や

ポンプの流路表面に最も多いグラインダ加工面およびゆ

るやかな波状粗面の円板摩擦については水車性能と関連

して後の（3）で述べる．

　（2）　摩擦損失の占める割合

　羽根車や案内羽根における水力損失は，ほぼ流量の二

乗に比例する部分と，ある流量Qoで0となり他の流量

Qにおいては（O－Qo）2にほぼ比例する部分とに大別

8
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できる．このうち前者は，管路と同様に流体摩擦による

損失と，拡大・曲がり等によって生ずるうず損失とから

成り立つと考えることができる．しかしその分離は実験

的には困難であり，いずれもほぼ流速の二乗に比例する

ことから，実用上あわせて摩擦損失と名付けている．な

お後者を衝突損失と呼ぶ．現在のところ，ターボ機械の

各部の損失中で，これらの占める割合については，理論

的にも実験的にもほとんど明らかにされていない．

　　　　　　　　　　　　　　LO　第3図は斜流ポン

　　　　　　　　　　　　　　　　プの性能および水力
㊧α4　　　　　　　　　　　　0’6損失の理論計算結果

重、，　　　　o，、である・1．なお講

器02　　　評用いた諸寸法は実
曼　　　　　　　　　　　　　　　験を行なった試作斜

§°I　　　　　　　　　　o．2流ポンプ1°）の値を用
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第3図　理論性能および水力
　損失（斜流ポンプ）

いている．図中，T，

qth＝＝それぞれ揚程

および理論揚程，

②，⑰d，⑰c＝それ

それ羽根車，案内羽根およびその他の流路における水力

損失，④ノ，⑰df＝それぞれ⑳，＠dの摩擦損失分（以

上すべて羽根車出口二乗平均半径を基準にとって無次元

化した値），ηん＝水力効率一ψ／ψ漉である．なお摩擦損

失は，羽根入［コおよび出口の相対流速のヘッドの平均値

に比例するとし，その損失係数の値は羽根表面の滑らか

な場合の実測値10｝から得られた値を用いている．また衝

突損失は無衝突流入点より小流量側では衝突速度（羽根

入口直前直後の相対流速のベクトル差）のヘッドに等し

く，大流量側では衝突速度の流れに直角な成分のヘッド

に等しいとして取り扱っている11｝．⑰iと＠ifとの差が

羽根車入口の衝突損失②・であり，㊧dと＠dfとの差

が案内羽根入口の衝突損失＠elsである．最高効率点よ

り大流量側では摩擦損失は大きいが衝突損失が小さいた

め，全損失は小流量側がやや大きい（実際には逆流発生

のため小流量域の⑰iはさらに急増する）．しかし，流

量の増大とともに羽根車が水に与えたエネルギすなわち

理論揚程U「’thは減少するから，凱んに対する各損失の割

合は第4図のように大流量側で著しく増大する．

　同様な計算をある水力発電所のフランシス水車（有効

落差163m，回転速度375　rpm，流量21．4m3／s，出力

離α3　　　　　　　　　　　31・000kW）に対して

δ1面2　　　　　　　　　　　　行なった結果が第5図

6匡　　　　　　　　　　　　　の実線である（参考の

るボ　　　　　ために実物およびこれ
　　。　　　　　　　　　　　　と相似なモデルの実測
第4°ｲ擦隷轟び錨値を図中に言己入してあ

　　　失の占める割合（斜流ポ　る・実物の過負荷側の

　　　　ンプ）　　　　　　　　性能低下はキャビテー
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力による変化の計算値を示したのが第6図で，すべて有

効落差に対する比の値で図示してある．図中，羽根車に

おける摩擦損失δRfおよび衝突損失δRSは前述の斜流ポ

ンプとまったく同様な取扱いを行なって算出したもので

あり，δD，，は羽根車出口の残留うず成分のエネルギがす

べて失われるとしたときの損失，δノは案内羽根と羽根車

の摩擦損失の外にうず巻室，吸出管における摩擦損失を

も加えた全摩擦損失である．部分負荷を除けば全損失δ

に対するδノの割合はかなり大きく，最高効率点では全損

失のほぼ90％が摩擦損失であることが判る．

　第7，8図は流体トルクコンバe－一…タ（ポンプ羽根車，タ

ービン羽根車およびステータとよばれる案内羽根の3種

の羽根車を組み合わせて作られた回路に油を満した動力

伝動装置で，ターボ機械の一種である）の性能および水

力損失の理論計算結果である13）．図中，τ，τノ＝それぞれ

入力軸および出力軸トルク，．P，　Pノ＝それぞれ入力およ

び出力，t・＝トルク比＝τ’／τ，　rPh　＝水力効率，β一＝循環流

速，θ＝速度比＝＝出力軸回転速度／入力軸回転速度，⑳s＿1，

㊧s－2，⑰s－3・＝それぞれポンプ，タービン，ステータ各

入口における衝突損失，＠f・＝全摩擦損失，＠s・＝全衝突

損失，⑰L＝全水力損失＝一㊧ノ＋⑰s（以上すべてポンプ羽

根車出口二乗平均半径およびポンプ回転速度を基準にと

って無次元化した値）．第7図の斜線部は水力損失動力

を，第8図の斜線部は衝突損失を示す．なお摩擦損失

は，羽根入口および出口の相対流速のヘッドの平均値に

比例するとしており，衝突損失は全範囲にわたって衝突

速度のヘッドに等しいとして取り扱っている．ポンプや
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　0

　　　的便利な機種とも考え

面　　られる．羽根車等の摩

　　　擦損失は，流路表面の
o．24

　　　粗さが小さい場合，円
0，20

　宏　管と同様にRe数によ

水車と違って，トルク

コンバータの回路に

は，デldフユーザや吸

出管が存在しないた

め，衝突損失が零に近

い範囲め損失はほとん

ど摩擦損失となる，し

たがって，摩擦損失の

第7図　理論性能（トルクコン諸傾向を知るのに比較

鍵　24　L6

o．8

6π03α　
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α

QO4

　　O　　O．2　0A　　O6　　08　1．O

　　　　　　　　
第8図　摩擦損失および衝突損およぼすRe数の影響

　　　失の占める割合（トルクを求めたのが第9図で
　　　コンバータ）　　　　　　　　　　　　　　　ある14）．図中，入力軸

回転速度nに対して出力軸回転速度nlが0となる点を

ストール点とよび，諸量に添字sをつける．キャビテー

08

〔§h§炉

虞ao

n．2．6

書踏ミ樗

って変化することが予

想される．一つのトル

クコンバータについ

て，入力軸回転速度と

作動油の油温を変化さ

せた実験より，性能に

最高効率笛　　o ’
go
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第9図

　　　　　　　　　　　　5xlO5
　　　　　Re

Re数の影響（トルクコンバータ）

ションの発生等特殊な条件の存在しない限り，水力性能

はこのように鳥数の関数として表わされる．また，大

きさおよび羽根形状の異なる数多くのコンバータ（ポン

プ，タービンが対称に配置された3要素1段形で，設計

方法は共通のもの）15｝について，その実験性能から摩擦

損失分だけを算出し，摩擦損失係数2（（1）式のλ　（1／d）

に相当する値）とR。数との関連を求めてみると第10図

のようになる15｝．全損失に対して摩擦損失が大部分を占
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第10図

O．81　　2　34　6θ10x⑩，
　レイノルス“数　　Re

摩擦損失係数（トルクコンバータ）

める基準点（衝突損夫がほとんど零になると予想される

点）付近では，2ccR，一〇・25の傾向があることは興味深い．

この傾向は一つのトルクコンバータについて，回転速度

や作動油の種類を変えた場合にも現われる16｝．ここにRe

数の定義で，V＝＝子午面流速，　a＝ポンプ出口直径を用い

ている．

　このようなR，数の影響は，大型ポンプや水車で大き

な問題となる．大型ポンプや水車では実物の性能測定が

容易でないため，幾何学的に相似な小型模型の性能から

実物の性能を推定することが多い．両者ではRe数が著

るしく異なるため，摩擦損失の占める割合の相違を無視

できない．管摩擦と同様に考えれば，第9図と同じく，

Re数の大きい実物の方が模型より効率が向上するはず

である．このための効率換算式が古くから数多く発表さ

れているが，その基礎となる摩擦損失の占める割合につ

いてあまり明らかにされていない17｝．第5図の計算例で

は，その割合が最高効率点で約90％となっているが，

よく用いられるMoodyの式ではこれを100％としてお

り，Ackeretの式では50％としている．なお，　Hutton17，

は理論的な考察から，カプラン水車ではこの割合が70

％となると推論している．これらの点についてはさらに

詳しい実験的な検討が必要である．

　（3）水夕一ビンの例

　水車の羽根車や案内羽根の流路表面の粗さが性能にお

よぼす影響についての実験資料は発表された例がないよ

うである。そこで筆者らの関係している東京電力水車技

術委員会からの委託で行なわれた東京芝浦電気水車研

究部の実験によって明らかにされたことがらを紹介す

る18）．

　実験は各種粗面の水力学的な粗さを求めるために，ま

ず第1表のような粗面を持つ円板の摩擦抵抗の測定を行

ない，ついでまったく同じ粗面を有する羽根車および案

内羽根による水車性能を測定して，両者の関連性を調べ

ている．容器内で回転する円板摩擦の実験結果のうち興

味あることがらとして，第1表のNo．4，5，6ではRe

数（円板ではRe－a2tO／P，　a＝円板半径，ω＝角速度）の

大きい範囲で摩擦モー・メント係数Cm（C鵬rM／ρα5ω2，

ルf一円板の摩擦モー一メント，ρ一容器内の流体の密度，

　　　　　　　　　　　　　　　　　i
　10
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第1表　円板および羽根車流路の表面粗さ

No．

1

6

T

表面加工法

機械加工（円板）

ヤスリ手仕上げ
（羽根車）

グラインダ加工

川　砂　接　着

表面粗さkmm

0．003～0．005

0．005～0．008

0．035NO．045

O．090～0．110

平均粒径0．245

〃　　0．505

　　　　　　　〃　　1．020

ゴム板接着1厚・…

備 考

砲金表面に加工

48～65メッシュふるい
　　　　　　分け
28～35　　　〃

14～20　　　〃

下図参照　　※

記号

○

●

（ランナ中失流線）

　　　　　　　コしムオ駁（16枚〕

一（，儲面）
一匪碑。N。π灘組面（晦。、ぴランガ

なおCmは管摩擦のλに相当する）が一定となって，管

摩擦の完全粗面領域とまったく同様に相対粗度k／aのみ

の関数となる．またNo．1，2，3，7のCmは本実験範

囲で，Reの増加とともに漸減し，Reの大きい範囲でRe

とk！aの関数となる．特にNo．7ではReの大きい領

域のCmが著しく小さい．　No。4，5，6については砂粒面

であるから管摩擦におけるNikuradseの実験と同様な

結果を与えることは予想されるが，グラインダ加工面が

波状面と同一性状を示すということは従来知られていな

かったことがらである．なお，表面の凸起のピッチL

と高さkとの比は第2表のようになり，グラインダ加工

面では砂粒面に比してL／kがかなり大きいことからこの

現象が理解できよう．上記砂粒面の完全乱流領域に対し

ては，管摩擦の場合と同様な整理（Nece－Daily’，の方法）

に従って次式が与えられている（Sは円板と容器の軸方

向すきま）．

　　　　　　第2表　粗　面　形　状

N・・1・1213 4　　　　5 ・1・
・／列・3－381・2－・61・一・1・一…1…一…11・8－・149

　　　　1ん／砺＝5・1310g（a／k）－3・1（S／a）1／4　　（3）

また砂粒面以外の粗面（No．1，2，3，7）について，便宜

上Re－5×106の点で（3）式と同一のCmを与える粗度

（等価粗度）kEを求めると第3表のようになる．　No．1

は完全乱流域でないので除外すれば，これからグライン

ダ加工面では平均粗さに比して等価粗度がかなり小さい

（約1／5）こと，換言すれば同一粗さの砂粒面に比して抵

抗がかなり小さいことがわかる．なおゴム板を張りつけ

た波状粗面の等価粗度はさらに小さい値を示しているの

も興味深い．

　同様な粗面をフランシス水車模型（出口径412mm，

比較回転度114．5m－kW，実験落差4m）の羽根車（羽
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第3表　粗さと等価粗度

N・齦ｽ端さ・平均雌・（一）

1　　　　　　　　　　　　　　　4／1，000

等価粗度leE

3．4／1，000

2 40／1，000 8．2／1，　OOO

3 100／1，000 18．1／1，000

4 254／1，000 々E＝ゐ

・1

6

505／1，000 kE＝　k

1，020／1，　OOO 々ε＝々

・1 1，000／1，000 1　22／・・…

根および両側壁とも）にほどこして，それぞれの等効率

曲線を比較したのが第11図である（実験点の記号は第1

表参照，以下同様）．図中，q，　nはそれぞれ単位落差当

たりの流量および回転速度，agは案内羽根開度で，測

定値は羽根表面加工による流路面積の変化の影響を近似

的に補正してある．実験結果からつぎのことがいえる．

140

120

100

80

60

40

No
bU°／。168．1

1　2　3
　87．9　　87．1

4
857
5　6

　sao64．8

7
67．6

（蔓ξ）＄

／1

・に袖こ
＼＼24〔Nα1ン

　24（阿o．6）

60　　　　80　　　　100　　　　t20　　　　140　　　　160

第11図　等効率曲線

　（i）等価粗度が増加するにつれて最高効率は低下す

る．最高効率点の流量，回転速度およびガイドベーン開

度が小さい方に移動する．

　（ii）最高効率を示す回転速度n。pt＝118．5rpmにお

けるη一g曲線（第12図）において，q－一定の線で効率

を比較してこれを摩擦の影響と見なすことにすると第

13図をうる（厳密にはn，g，　agがともに等しい状態で

比較しなければならないが，それが不可能であり，また

図からn，g一定のときのagの変化が小さいと考えら

れるからである）．さらに等価粗度砺を流路幸均断面の

水力平均深さmの4倍で除した値魎／4mを相対粗度と

して管摩擦におきかえ，羽根車内の損失ヘッドhf＝ス（1／4

m）（v2m／2　g）を有効落差Hで除した値耐Hと効率η

との関係を求めると第14図のような直線となる（Vm　＝

平均子午面流速，1一中央流線に沿った羽根長さ，ノ＝同

一相対粗度に対するMoody線図の値．ただしR，　＝4

mv／vとして）．これより水車効率は流量があまり小さく

41

88

86

84

82

80　　　　90　　　　100　　　　110　　　　120　　　　1aO

　第12図流量一効率曲線

σ．0α 0．Ol 0．1

第13図　粗さと効率の関係

1・

0　　　　0．5　　　1．0　　　1．5　　　2．0　　　2．5

　第14図摩i擦損失と効率の関係

ない範囲で等価粗度の摩擦抵抗に比例して低下するとい

える．この傾斜より流路の見かけの摩擦係数を求める

と，管摩擦係数の4．2（案内羽根開度小）～5．6（案内羽根

開度大）倍となっている．

　（iii）第13図に記入されたk。dmはSchlichtingの

公式（2）より求めた値で，実験的にほぼ妥当な値を示

している（ただしVo・・＝羽根出口相対流速）．これより，水

車羽根車でもその許容粗さを（2）式で与えてさしつか

えないといえよう．

　（iv）案内羽根の表面粗さの影響は，案内羽根開度の

11
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小さいほど大きい．

　以上，水車羽根車の流路表面粗さの水力学的性質は，

円板摩擦と定性的に対応性のあることが認められる．し

たがって，一応の目安として，管摩擦係数の粗さによる

変化割合を比の形で水車に適用してさしつかえないと考

えられる．許容粗さの考え方は定性的には妥当と思われ

るが，同様な計算を前述の円板摩擦に適用して得られた

限界Re数におけるCmの値が必ずしも滑らかな場合と

完全には一一致しておらず，定量的には多少の問題を含ん

でいると考えられる．

　（4）　ボンプの例

　うず巻ポンプ羽根車（外径268mm，比較回転度167

rpm，　m3／min，　m単位）の流路表面に砂粒をつけて行な

われた白倉教授の実験結果19｝を第15図に示す．（図中

ksは砂粒平均径）．これより，（i）　粗さが異なっても

　　　30015

蜘撃S療m

　　　0
　　　　0　　　　　5　　　　　10　　　　　15　　　　　20　　　　　25

　　　　　　　　　　　流量Qt／s

第15図　羽根車流路表面粗さの影響
　　　　白倉）

3033

（うず巻ポンプ，

軸動力および羽根車出口角超過は変化しない．（ii）粗

さの増加によって揚程一流量特性が低下するが，これは

流量の増加するほど大きく，揚程の減少量はほぼ流量の

二乗に比例する．（iii）粗さの増加とともに効率も低下

し，最高効率点は小流量側に移る．（iv）粗さによる水

力損失の増加は，平板に沿う乱流境界層とみなして計算

した値の3．1～3．5倍の値を有する等の諸事項が見出さ

れている．

　筆者の行なった斜流ポンプ（羽根車出口径138mm，

比較回転度1340）による実験でもほぼ同様な結果が得ら

れている．第16図は羽根車の羽根表面粗さに図中の各

種の加工を行なったときの性能を比較したものである．

お婬α6Q4

O．OOIi

第16図

α6r
Q6墨

04ξ

α2§

　　　　　　　　　　　　　　　　O
OOIO　　　　ODI5　　　　QO20　　　　0〔｝25　　　　QO30　　　　0D35

　　　　Q／n〔〔t／s）／・pm）

羽根車羽根表面粗さの影響（斜流ポンプ）
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粗さが増すと羽根車内の水力損失が増加して揚程Hは

低下するが，羽根車トルクTiは全範囲にわたってあま

り変化しない．したがって水力効率ηんも低下する．粗

さの影響は，最高効率点付近で最も著しく，また大流量

域でも比較的大きい．最高効率点付近では羽根車におけ

る水力損失は，ほとんど摩擦損失であるため粗さの影響

が大きい．この点を離れると羽根に対する迎え角の増加

（正負とも）による衝突損失が増大し（これは小流量側で

著しい），水力損失のうち摩擦損失の占める割合が減少

し，したがって特性におよぼす粗さの影響が減少するも

のと考えられる．羽根車入口に逆流を生じる小流量域で

は粗さの影響がまったくみられない．2種の羽根車の実

験結果から，粗さの増加と最高効率伽⑳の低下の割合

　　　　　　　　　　　　　　　　　　や，比較回転度

晶，　鑓彗譲膿欝濃
13。o　　　　　ξのようになる
　　　　　　　　　　　　　　　　竃　（図中∠η一〇Pmax
1250
　0　　　　　　　0」1　　　　　　Q2　　　　　　　0．3　　　　　＿η＊mαx，　η＊max

　　　　　羽根表面粗戻〔mm）
　　　　　　　　　　　　　　　　　　は滑らかな羽根
　第17図　最高効率および比較回
　　　　　　　　　　　　　　　　　　車の最高効率）．
　　　　転度の変化（斜流ポンプ）
　　　　　　　　　　　　　　　　　　ePmaxやNsは粗

さの増加とともに低下するが，通常用いられる表面粗さ

の範囲（100s以下）ではその影響は比較的小さい．同図

には案内羽根の表面粗さの影響をも図示してある．羽根

車におけるよりも粗さの影響の小さいのは，案内羽根に

おける水力損失は拡大その他のうず損失が多く，摩擦損

失の占める割合が小さいためと考えられる．なおその他

の種々の羽根車による実験結果から，羽根車における摩

擦損失は同一の粗さの平板に対する値の約3～3．5倍と

いう結果が得られている11，．以上は羽根表面の粗さがほ

ぼ一様に仕上げられている場合であるが，羽根に対する

相対流速や層流底層の厚みが場所によって異なるから，

どの場所の粗さも同程度に性能に影響するとは考えられ

ない．しかしながら従来このような考慮はほとんどなさ

れておらず，カプラン水車の羽根車など全表面を3～6s

程度に仕上げるために数千時間もの加工時間をかけてい

るという．もし場所によってかなりその影響が異なるな

ら，最も影響の大きい場所の表面を重点的に仕上げるこ

とにより加工時間を減らすことも可能となろう．

　筆者の実験結果20｝では，羽根表面粗さの影響の最も大

きい場所は相対流速の大きい羽根車の翼端側，ついで層

流底層の薄い羽根入口側であること，これらに比して羽

根の根元側および出口側付近の粗さの影響は，非常に小

さいこと，羽根の表裏（圧力側と負圧側）の粗さによる

差異は小さいこと等が見出されている．これより羽根表

面の仕上げ加工に際しては，羽根全表面を同一仕上げ精

度に保つよりは羽根入口の翼端側付近を重点的になめら
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かに仕上げることが望ましく，この場所より離れるに従

って仕上げ精度を落としてもよいという重要な指針が与

えられる．なお羽根車出口相対流速の大きい水車ではポ

ンプに比して出口側の粗さの影響が大きいと思われる

が，これは層流底層の厚みにも関連することがらであっ

て，どちらの影響が大きいかは早急には結論し難く，今

後の研究が必要である．

　3．　油圧ポンプ，同モータの性能におよぼす流体摩擦

　　　の影響

　油圧ポンプや油圧モータのように，押しのけ流れによ

って特徴づけられる容積形の流体機械では，各部に存在

する隙間を通る流体の洩れと，摺動する隙間における流

体摩擦とが性能に大きな影響をもつ．この種の隙間はき

わめて小さく，したがって流れのレイノルズ数も小さい

場合が多いので，その取扱いは一般に層流を仮定してい

る．層流状態における摩擦は直接流体の粘性の影響を受

けるので，これを粘性摩擦とよぶ第18図の二次元機

構模型で，A面をB面に対し

て速度Uで動かすとすれば，

隙間δ部における層流流れを

考えることにより（助走区間

や乱れの影響は無視する），持

ち去られる流量Qと，駆動力

Fは次式で与えられる。

tu

ρ＋4ρP

一．一騨
8＿＿」

B　　静　止

　第18図

Q＝＝UZ）mb－∠lpδ3b／12μZ，　F＝Albl）mb十Pt　Ulb／δ　 （4）

ここに，Dm，1，δ一それぞれ図に示す寸法，　b一奥行き，

AP＝圧力差，μ一粘性係数　各式の第2項が粘性の影響

である．隙間が変化しない場合のポンプやモータの水力

性能は，（4）式の考えで比較的簡単に論じることができ

る一しかし，高圧を取り扱うこれらの機種では，機構上

隙間が運転状態によって変化する場合が多く，しかもそ

の変化が水力的に規制される場合には，複雑な問題とな

る．

　隙間一定の場合のポンプ，モータの洩れ量AQ，　AQノ

（モータの諸量にはノをつける）は，（4）式より

　　　　∠Q㏄∠ρδ3／μ，∠Qノ。c∠Pノδノ3／μ

となり，理論流量Qo＝Dn，　Qot＝D／nノ（ここに，D，　D1＝

それぞれポンプ，モータの一・回転当たりの作用体積すな

わち押しのけ量，n，　n1　＝それぞれポンプ，モータの回転

速度）に対する実流量の割合を示す体積効率は次式で示

される．

　ポンプ：ηP7＝1－AQIQo＝1－C1（Ap／μm）　）

e一タ’ l話1÷」α／α）＝1／｛1＋C”　」（5）

ここに，係数C1，　C1ノはそれぞれδ3／D，δノ3／Diに比例

する．また，粘性摩擦や機械抵抗などによる損失トルク

AT，　ATノは一般につぎのような分類で考えられている．

AT＝・AT1＋AT，＋AT，，　AT！＝AT／1＋∠T1，＋∠Ti，
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ここに，AT・，　ATノ・は粘性摩擦による損失トルクで，

（4）式より，ATiOCPtnD4／3／δ，　AT／10c仰ノD／4／3／δノ；AT，，

AT／2は油圧（トルク）に左右される機械損失トルクで，

dT20cAPD，　AT／20cAp’Dノ；JT，，　AT／3は回転や圧力に

無関係な損失トルク．これより，理論トルクTo・－APZ）／

2π，T／o－∠グD／／2πに対する実トルクの割合を示すト

ルク効率は次式で示される．

二二際薪∴1⊥）

ここに，C2，　C／2，　C3，　C／3，　C，，　C／4の無次元係数のう

ち，C2，　C／2はそれぞれZ）1／3／δ，　D／1／3／δノに比例する．

なお，洩れに影響する隙間と，損失トルクに影響する隙

間とは場合によって異なることがある．しかし，作用体

積一定の一定体積形で，隙間が不変の場合，AT，，　AT1，≒

0では，これらの諸性能が
　　　　　　　　　　　　　　　　　　　　アランジャ
ap／μπまたはAp／／Ptn！の

関係で表示できることを知　　　　　　・　　　揚犀

っておく必要がある21）．

　高圧を取り扱うアキシャ　　　　子㍑多

ル・プランジャポンプや同

モー一タで，しかも可変体積　　　　膠　ss

議撫罐窪撫享　＄溜’腿
　　　　　　　　　　　　　　　　バIL・’JLb　7eレート面
ることが許されなくなる．

　　　　　　　　　　　　　　　シリンSP’　7－g　tvワ面
は必ずしも一定でなく，熱
　　　　　　　　　　　　　第19図アキシャル・プ
くさび効果22｝を考えると，　　　　　ランジャポンプ機

近似的に　　　　　　　　　　　　　構説明図

　　　　δ＝δo（1十rCv／ZPtn／Cv）　　　　　　　　　　　（7）

の形で表わすことができる．　　　　　　　　　　　　　ここに，δO＝基準隙間，2・＝

粘性係数における温度指数（μ一μ。e一λ（T－T・），T一温度），

C。・＝油の単位体積当たりの比熱，rc・＝＝係数，滑動するパッ

ド面の粘性摩擦によって生じる油膜内の温度上昇は，油

の局部的な膨張とパッド面の圧力上昇を伴う．この圧力

の増大による軸受能力の発生が熱くさび効果であって，

アキシャル・プランジャポンプやモータでは，往々にし

てこの作用が現われる．しかし，厳密には面の凹凸によ

る幾何学的な軸受作用が存在するので，熱くさび効果だ

けで隙間の大小を論じることには多少の無理がある．し

かし，筆者らの行なったアキシャル・プランジャポンプ，

同モータの実験結果23）・24｝が，この熱くさび効果で良く

説明できることを考えると，（7）式による隙間の決定は

一つの目安となろう．第20～22図はこれらの実験結果

13
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の1例を油圧モー

タの場合について

示したもので，実

線は理論解析24｝に

基づいた損失割合

を示す．図中，AQノ・

＝圧力変化による

油の膨張のための

見かけの洩れ，

驚

ぷ4
§

電

　2

0

0’6

油温θ絡0℃
SP置120K蟻m2

4Q各

4Ql

第20図
6xl

　　　　　　　　　T
dQ・2＝＝熱くさび警

　　　　　　　　cy
効果を考慮に入れq2

たバルブプレート
　　　　　　　　　　0
上の隙間の層流洩

れ，AT／1α＝バルブ　第21図

プレート上の粘性摩擦に基

づく損失トルク，AT「・b＝＝プ

ランジャ表面の粘性摩擦に
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基づく損失トルク，∠T／2，

AT／3一前掲の損失トルク，

AT／4＝その他の損失トル

ク，これより粘性による洩

れ量は全洩れ量に対して

小さな割合となり，一方粘

性摩擦による損失トルクは

全損失トルクに対して比較

的大きな割合を占めること

　　AP’（勺痂2）
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第22図　油圧モータに
　　　おける損失トルク

がわかる．同形式のポンプに関する結果も同様な傾向を

示している．第23，24図は全洩れ量と全損失トルクの

油温による変化を示したもので，粘性の影響が損失トル

クに大きく効いている．このように，隙間の小さい高圧

ポンプ，同モータにおいては，粘性摩擦が性能に大きな

影響をもち，その軽減が性能向上に大きく効くことがわ

かる．
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第23図　油温の影響（ポンプ）

　以上，油圧ポンプ，同モータの性能におよぼす粘性摩

擦の影響を，主として高圧ポンプ，同モータを例にとっ

て説明したが，部分的には乱流摩擦の影響も多少存在す

ることを追記しておく25｝・26，．

　　　　　　　　　　4．　結　言

　以上，いくつかの流体機械を例にとって，水力損失中
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第．24図　油温め影響（モータ）

に占める流体摩擦の役割について述べた．流体機械の種

類や形式はきわめて多く，また数多くの複雑な問題を含

んでいるので，ここに述べた事項が常に適用できるとは

考えられない．しかし，根本的な考え方には一般性をも

たせるよう努めたつもりであり，本稿が今後の研究にな

んらかの参考になれば幸いである．

　終わりに，本原稿の作製に当たり，水車に関連して貴

重な資料を提供された東芝水車部石井安男，福田博充両

氏，油圧ポンプ，同モータの資料作製に助力を得た山口
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