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層流ファンの理論揚程と諸圧力損失
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Theoretical　Pressure　Head　and　PreSsure　Head　Losses　of

　　　　　　　　　　　　　a　Laminar　Flow　Fan

　　　　　　　　　　　　　　　　　　by

Yoshio　KODAMA＊，　Kenli　HAYAMA＊＊，　Hidechito　HAYASHI＊

　　　　Kiyohiro　TANAKA＊and　Hidehiko　KAWABE＊

　Theoretical　pressure　head　was　derived　to　a　laminar　flow　fan．　And　the　head　losses，　due　to　a　flow

friction　and　the　Iosses　in　the　rotor　inlet　and　of　the　divergent　flow　at　the　rotor　outlet，　were　predicted

theoreticaly．　The　calculation　with　these　theories　shows　that　the　optimum　parameters　exist　to　this

type　fap．　The　theoretical　pressure　head　goes　down　when　a　radius　ratio（7ノ為）is　greater　than　O．80r　a

distance　between　two　disksδo　is　large，　and　the　degree　of　the　going　down　is　so　much　at　flow　coefficient

less　than　O．05。　The　pressure　head　losses　is　consisted　mostly　of　the　losses　due　to　a　flow　friction　atδρ

less　than　1．O　mm，　but　nユostly　of　the　losses　out　of　the　rotor　outlet　atδD　greater　than　1．0㎜．　The　Iosses

in　the　rotor　inlet　isn’t　so　great　at　any　conditions．　That　is，　the　minimum　head　losses　is　obtained　atδρ

＝0．8㎜．

1．緒　　言

　層流ファンは中心部に穴のあいたドーナツ形の平板

を狭い間隔で回転軸方向に多数重ねたものを羽根車と

した遠心式の送風機（図1参照）であり，円板間の流

れが一般には層流であるためこのように呼ばれている

が，多板ファンと呼ばれることもある1）・2）．円板間に流

入した流体は摩擦力によって円板の回転方向に回転し，

そこへ遠心力が作用して送風，加圧される．これが機

械から流体へのエネルギー伝達の機構であり，この点

が翼の揚力を利用している通常のファンの比べ特徴と

して挙げられる．したがって，この種の流体機械はは

く離やキャビテーションが起こりにくく，また広い流

量域にわたって低騒音であることが期待される3圃。

　Breiterらは二枚の平行円板間の流れが粘性流れで

あり，板間の速度分布は放物形であると仮定して羽根

車の全圧と軸動力に対する理論式を導いている5）．一

方Hansingerらは流体の角運動量と流体に作用する

壁面せん断力によるモーメントの釣り合いから接線方
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Fig．1　Schematic　diagram　of　laminar

　　　flow　fan
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向の流体の理論速度を誘導し，これに基づいて羽根車

揚程と羽根車効率を算定する式を導くとともにポンプ

に関して実験値との比較を行なっている6｝．また，村田

らもポンプに関して理論式を導き実験値との比較を行

なっている7渦．圧縮機iに関しては回転数が20000rpm

まで行われた例があり最高効率23％が得られている9）．

　上述のような研究が散見されるが，この種の流体機

械に対する研究は少なく，流体力学的特性に及ぼす諸

因子の影響に関しては不明な部分が多い．特に，揚程

に関しては実験的に係数を定めなければならないもの

もあり，BreiterらやHansingerらによる予測値も実

験値とほとんど一致しない．また，特性に及ぼす諸因

子の影響も明確でない．児玉らはこのような背景に立

脚して，揚程の理論式と諸圧力損失の導入を試みると

ともに実験値との比較を行ない両者はかなりよく一致

することを示している10）．本研究では円板内・外径比，

円板間隔及び円板厚みが揚程や圧力損失に及ぼす影響

を理論的に調べ，最適円板間隔，内・外径比，シュラ

ウドすきまなどについて検討をおこなった．

2．主な記号

B
Dご

飾

H訪

、4瑞

∠島

∠1私

∠、厚7

∠私

脇
Lπ

4

γゴ

70

σ

δo

δs

λ

μ

レ

：無次元流量

：円板枚数

：円板厚み　m，㎜

：送風機i三三　m空気柱

：理論揚程　m空気柱

：流れの広がりによる損失水頭　m空気柱

：摩擦損失水頭　m空気柱

：羽根車入口損失水頭　m空気柱

：半径流れによる損失水頭　m空気柱

：総損失水頭　m空気柱

：係数

：羽根車の回転軸方向の長さ　m，㎜

：回転数　rpm，1／s

：2枚の円板間の流量　m3／s

：羽根車：入口半径　m，㎜

：羽根車出口半径　m，㎜

：任意半径における羽根車の周速度　m／s

：任意半径における流体の半径向速度　m／s

：任意半径における流体の周方向速度　m／s

：相対速度　m／s

：2枚の円板間の間隔m，㎜

：シュラウドすきまm，㎜

：管摩擦係数

：粘性係数　Pa・s

：動粘性係数　m2／s

ρ　　　：空気の密度　㎏／m3

凱ゐ　　：理乱圧力係数

∠聾・，∠聾，∠妬：圧力損失係数：

∠軌　　：総圧力損失係数

ω　　　：角速度　rad／s

添字

Z　　　：入口における量を示す．

o　　　：出口における量を示す．

魏　　　：理論値を示す．

3．ファン揚程の予測式

3．1　Hansingerらによる方法

　Hansingerらは半径7における流体の理論平均周

方向速度y漉を式（1）で与えている．

㍗一1－1藷＋（　　　一112π）（妻ア謬一

＝∫ （1）

ただしR＝7勉である．ここでπは任意半径γにお

ける内半径羽根車の周速度，．4は無次元流量（r

σδpル7め，δDは2枚の円板間隔，σはδ。を通る流量で

ある．また，羽根車の揚程紐を式（2）で与えている．

1／F＝ηT7z60レを。訪／9一（∠1H7十∠1H魏） （2）

ここでητ，は輸送効率と呼ばれ，羽根車の内・外径比や

流量に依存する量であり，添字。は羽根車出口（半径

γ。）における量を表わす．∠私。と∠E．はそれぞれ入

口損失水頭，半径流れによる摩擦損失水頭でありそれ

ぞれ式（3）と式（4）で与えられている．

∠111’Sη＝　1レ弓，02702Lπ2／29γ罫

∠1H7＝12μ「匹07！o／η（70／7ピ）／ρ9δD2

（3）

（4）

ここで砺。は羽根車出口における半径方向速度，五R

は羽根車の回転軸方向の長さ，gは重力の加速度，ρは

流体の密度である．

　Hansingerらの結果によれば式（2）による予測値

と実験値との一致は悪い．これは主として，∠H，が遠

心力の効果を考えない単純なバーゲン・ポァズィユの

流れ条件から算出されている揚程の降下量であること，

ητ。の算出が不明瞭なこと，に起因していると考える．

3．2　著者らによる方法

　円板問を流れる流体は摩擦によって強制運動をして

いると著者らは考えて羽根車の揚程の理論式の誘導を

行なった．流体が周方向速度成分％で流動している

場合，半径方向の揚程の上昇量4Hは式（5）となる11）．
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（5）

式（1）で定義されるHansingerらの回転円板上の周

方向速度％飾は，円板の入口から出口まで流れは十分

に発達した層流と仮定して解かれたものである．実際

には助走区間が存在すること，シュラウドすきまから

の漏れ流れのため羽根車内部の流量は実際にオリフィ

スで計測される流量よりも多いことのため，式（1）か

ら明らかなように正味のレ臨の値は低くなる．すなわ

ち漏れ流れの流量分に相当してγぬの低下が生じて

くる．また，文献10）で示したように前・後面シュラウ

ド近傍では速度が低下し，その結果全体の平均速度が

小さくなる．それらの影響を飾で表わす．

％＝κ彿賑乃＝、κ顧γω （6）

　ここで∫は式（1）の右辺であり，％およびレぬは

それぞれ実際の速度と公称流量に基づく速度である．

臨は上述したように流れの発達の様子やシュラウド

すきまの影響を受けるパラメータであり，現在のとこ

ろこれを理論的に決定することは無理である．そこで

著者らは文献10）で述べたように速度分布の測定結果

から邸を実験的に定めている．式（6）を式（5）に代

入すれば次式を得る．

嬰一咄2ノ＋・劣）穿 （7）

内半径γガ，外半径γ。の回転円板の場合，式（7）の積分

からHとして式（8）を得る．

H一躍［7誓2燃

　　＋7響㌦畷刎一環脇（8）

脇一7ｿ｛∫釦2研潔

　　　＋∫㌘濃齪｝ （9）

ただし，R＝γ／乃，　R。；7。／7ごである．ここで鼠んは

式（1）の理論速度から求まる理論揚程である．

　さらに入口損失水頭，羽根車内部での損失水頭，羽

根車出口での流れの広がりによる損失水頭をそれぞれ

∠私。，∠岳，∠飢とすれば送風機揚程魚は次式とな

る．

魚＝H一（∠」弘．十∠1劫十∠4πd） （10）

ここで∠1みは円板間の流れの圧力損失が流体と回転

円板との摩擦損失であるとして式（11）で与えた．また，

23

、41ゐは円板間から流体が吐出するときの拡大損失と

して式（12）で与えた．∠私．はHansingerらの式（3）

を用いた．

　　　　（70一γゴ）レレ。2
∠島＝λ
　　　　　δD　　29

∠島辺 i・一掴彫

（11）

（12）

ここでλは管摩擦係数，L。はケーシングの通路幅，鴎

は羽根車出口における相対速度である．式（10）の右辺

第二項を総損失水頭∠私と名付け，また理論揚程H疏

および∠猛をσ3／2gで無次元化したものをそれぞれ

難h，∠凱として式（13），（14）で表わし，これらをそれぞ

れ理論圧力係数：および総圧力損失係数と呼ぶことにす

る．一方，本研究では流量係数φを式（15）で定義し

た．無次元流量．4。は式（16）で与えられるから流量係

数φと．4。との関係は式（17）で表わされる．

玖腕＝29・」厚目／z602

∠1ψ｝　＝2g・∠1H／z602＝2≦7・（∠11／fη十∠1．研一ト

（13）

∠1Hd）／z602＝∠1ζ醒η十∠1ψン十’∠1軌　　　（14）

φ　；σ／（2πγoδDZ60）

ノ40＝（1δo／ンγ02

．A。＝2π7。δ。2％。φ／レ7。2

（15）

（16）

（17）

　Breiterらは2枚の円板問の流体の接線方向と半径

方向の速度分布が放物線になるという仮定に基づいて

円板間の最適すきまを式（18）で与えている．

δD＝π（ソ／ω）112 （18）

ここでンは動粘性係数である．式（18）に基づけば，最

適すきまは回転数のみに依存することになり，N＝

1800，1200，900rpmに対する最適すきまはそれぞれ

0．90，1．11，1．28mmとなる．

4．理論計算結果および考察

4．1　流体の周方向速度

　図2は式（1）から得られる周方向速度の計算結果を

示したもので，図2（a）は半径方向の速度の変化を，図

2（b）と（c）は羽根車出口における円板の内・外径比の影

響および流量を表わしている．図2（a）から内・外径比

7／7。が一定であれば，δ。が小なるほど羽根車入口近

傍において速度匂配は大となり，またほぼ全半径位置

で速度は大となること，δDを一定にすれば，塀名。が小

なるほど，羽根車入口近傍の速度匂配は大となり，ほ

ぼ全半径位置で速度は大となることなどが判る．図2
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Fig．2　Circumferential　velocity　distribution

（b）からδρが小なるほど理論速度は大となり，速度一

定の領域も広がること，γ誰。をあまり大きくすれば

（γf〃。≧0．75），速度が小さくなること，図2（c）から流

量係数φが大なるほど速度は小となり，φに対する

速度の減少の割合が低流量において大きいことなどが

判る．

4．2　相対速度

　図3（a），（b）はそれぞれ相対速度に与える内・外径比

および流量係数の影響を示したものである．これらの

図より相対速度は円板間隔δ。，円板の内・外径比γノ7。

および流量係数φが大なるほど相対速度は大となる

ことが判る．これは図2から明かなようにδp，7ビ／γ。お

よびφが大なるほど流体の周方向速度が小となるた

めである．送風機騒音は一般的には相対速度の6乗に

比例する．したがって，層流ファンの騒音低減化の観

0．05　　　　　　　0．工

　　Flow　coefficient，φ

Fig．3　Relative　velocity　distribution

0．15

点からは円板間隔および内・外径比は出来るだけ小さ

くとるほうが望ましい．しかしながら7ゴ／γ。に関して

はその値が0．65近傍までは大差ないので問題は円板間

隔である．また既を大きくすることは式（12）から明

かなように拡大損失水頭を増大させるのでファンの揚

程の面からも不利である．

4．3　理論圧力係数

　式（1），式（9）および式（13）から得られる理論圧力

係数の一例を示したものが図4（a），（b）である．図4（a）

に見られるように理論圧力係数凱ゐは円板間隔δDお

よび内・外径比塀7。が小さいほど圧力係数は大きく

なるが，内・外径比の影響はその値が0。55近傍までは

ほとんど見られない．この原因は図2（b）に示されるよ

うに円板間隔および内・外径比が大なるほど速度yぬ

が減少することにある．一方，図4（b）に例示されるよ

うに流量係数φが増加するほどいずれの円板簡隔に

おいても圧力係数は減少するが，φに対する減少の割

合はδρが増加するほど低流量域おいて大となる．こ

れは主として図2（c）から明かなようにδDが増加する

ほど周方向速度％，んが減少することに起因している．

4．4　各種圧力損失係数

　図5は各種圧力損失係数に及ぼす円板間隔の影響を

示したものである．図中の実線，一点鎖線および破線

はそれぞれ拡大損失係数，入口損失係数，摩擦損失係
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　　　coeffient

根車の軸方向長さL尺を一定にした場合，シュラウド

すきまを増加させれば通路幅五。が増加するので，式

（12）から明かなように拡大圧力水頭の増加の原因とな

る．すなわち，シュラウドすきまの増加は拡大損失係

数の増加の要因となる（図省略）．

　図6（a）～（c）は式（14）から得られた総損失係数∠凱

の計算結果を示したものである．図6（a）に見られるよ

うに流量係数が増加するにしたがって∠ψ｝は増加す

る．これは主として流量係数が増加すれば半径方向速

度防。と相対速度がともに場加することに起因して

いる．また，円板間隔が小さすぎても大きすぎても

∠凱は増加し，この場合，回転数の大小にかかわらず

δDが0．8㎜近傍に最小値が存在している．すなわち，円
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数を表わしている．この図からδDが1．2㎜より小なる

場合は，摩擦損失係数が他の二者に比較して大となり，

大なる場合は拡大損失係数が大となることが判る．こ

の原因は以下の理由によっている．すなわち，この場

合流量係数は一定としているので，半径方向速度巧。

はδ。が平なるほど大となること，式（11）によれば

∠岳はδpに反比例すること，これらの理由のためδ。

が小となるほど摩擦損失係数は大となる1一方，図3

に示したように相対速度耽はδDが大なるほど大と

なるためδDが大なるほど拡大損失係数は大となる．

この図に示された結果から総圧力損失係数が最小とな

る最適すきまが存在することが予想される．また，羽
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板の最適間隔は0．8㎜近傍と考える事が出来る．これは

式（18）で示されるBreiterらの最適すきまが回転数に

よって変わるのと比べ大きな違いである．∠凱がこの

ような傾向を示すのは前述したようにδDが小なると

摩擦損失係数が増加し，大になると拡大損失係数が増

加するためである．一方円板の内・外径比から判断す

れば，∠鱈が最小となるのはγノγ。＝0．75近傍である

が0．45～0．80の範囲では、4処の値はほとんど変わら

ない．また円板厚み1）舌が厚いほど∠凱は大きくなる

が内・外径比が0．95近傍を除けば両者の差はわずかで

ある［図6（d）］．流量係数が増加するに伴って総圧力損

失係数が増加する［図6（c）］．流量係数が増加すれば半

径方向速度砂。および相対速度W』が増加する．この

ことは，式（11），（12）から明かなように摩擦損失係数

および拡大損失係数の増加の要因となるので総圧力係

数の増加の原因となる。以上の結果から圧力損失を小

さくするには円板厚みは出来るだけ薄くすること，円

板間隔は0．8mm近傍に取り，内・外径比は0．45～0．80の

範囲に定めることが肝要である．

LF－Fan
Dし＝0．2mIn

ri／roコ。．526

4．5　ファン圧力

　図7は式（10）から得られるファン圧力魚の無次元

量Ψに及ぼす流量係数および円板間隔δ。の影響を

示したものである．この場合，脇＝LOとして計算し

ている．この図から，流量係数および円板間隔が増加

するほどファンの出し得る圧力は低下することが判る．

一方，図8に示されるように円板間隔が広くなるほど

圧力係数四は低下し，また円板間隔が0．6㎜以上では

圧カー定の内・外径比の領域がせまくなる．さらに，

円板間隔が広いほど圧力係数の低下が内・外径比の値

が小なるところから始まる．以上の結果を総合すれば，

円板間隔が広がるにつれて流体の周方向速度が低下す

ることと，圧力損失が増大することのためファン圧力

は低くなり，また，羽根車の内・外径比が0．8以上にな

れば流れの拡大による圧力損失のためファン圧力は急

激に減少する．流量が増加すれば流体の周方向速度の

低下と圧力損失の増大のためファン圧力は低下する．
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5．結　　論

　層流ファンの揚程と諸圧力損失の理論式の導入を行

い，これらに関与する種友のパラメータについて検討

を行なった結果，以下の結論を得た．

（1）理論圧力係数：は円板間隔が広くなるにつれて低下

する．また，羽根車の内・外径比がほぼ0．8以上になる

と低下が始まる．一方流量係数が増加するに伴って圧

力係数は低下するが，低下の割合は流量係数が0．05以

下で大きい．

（2）圧力損失係数は円板間隔が1．0㎜以下では円板摩

擦によるものが支配的であり，1．0㎜以上では流れの広

がりにによるものが支配的となる．入口部における損

失は円板間隔によらずほぼ一定値を取るが，その大き

さは前二者に比較して概して小さい．

（3）総圧力損失係数：は円板間隔については0．8㎜近傍，

羽根車の内・外径比に関しては0．75近傍で最小となる．

つまり，最適間隔や最適内・外径比が存在する．円板

厚みの圧力損失係数に及ぼす影響は小さい．

（4）流量係数および円板間隔が増加するほどファン圧

力は減少する．また，円板間隔が0．6㎜以上では羽根車

の内・外径比が0．3以下，0。8以上で圧力の低下が見ら

れる．

　おわりに本研究に協力いただいた長崎大学学生の後

藤慎治，淵山正毅の諸氏に謝意を表わす．
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