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Abstract
The performance characteristics of a small-size screw expander for the energy conversion of

hot spring water are described in this report. Recently, the screw expander has been recognized as
an effective machine for low temperature energy conversion, i. e. hot spring water. Usually in the
low temperature energy conversion cycle, organic working mediums such as NH3 or fron are used.
With the organic working mediums, the performance tests of screw expander under the same condi
tions of a practical conversion cycle are very difficult. On the other hand, usually small-size
screw expanders may be produced by adapting the massproduced screw compressors. We therefore
made compression tests with air using small-size screw expanders. For a small-size screw expander,
the compression tests with air are rather easy than the expansion tests with air or organic working
mediums. If the performance of the expansion with organic working mediums could be estimated
by the compression tests with air, it might be an effective technique for the design of the low
temperature energy conversion cycle using the small-size screw expander. In this paper, we report
the experimental results of the compression tests with air, of the expansion tests with air or R II,
and comprise the results. The principal specifications of the two testing screw expanders are the
built-in volume ratios are 2.0 and 2.4, and the exit displacement, 0.816m3/1000 rev., which is the
same for both expanders.
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1. 緒 看

温泉熱などの低温度差エネルギ回収サイクルにおいて,総合効率を上昇させるためにはそのエ

ネルギを動力として回収する膨張機が重要である｡ 近年,比較的温度が低い領域での低温度差エ

ネルギ回収小型動力回収装置として,ねじ型膨張機が有効とされ種々の研究が進められている｡

Steidelおよび Mckayらは地熱の トータルフロー発電へのねじ型膨張機の利用についてフィール

ドテス ト(3),(10)を行い,栗須らは市販の小型発電機と直結 したねじ膨張機を利用して海洋温度差

発電の洋上テス トを行し,(2),金子らは小 ･中規模の廃熱回収膨張機としてのねじ型膨張機の特性

研究(1)を進め,谷口らはヒー トポンプサイクルの膨張過程にねじ膨張機を利用してサイクル効率

を上げる研究を行っている(5㌔ また,Wauterらは有機ランキンサイクルでのねじ膨張機の利用

可能性について分析(3)をし,国内では小 ･中規模のねじ型膨張機の商品化(ll)も進んでいる｡

本報告は小型ねじ膨張機の性能把握の一方法について述べたものである｡

一般に温度が低い領域での回収サイクルでは,作動媒体として NH3やフロンなどの有機作動

媒体が利用される場合が多いが,それらの有機作動媒体を使用 して実機の膨張試験をすることは

困難な場合が多い｡一方,小型のねじ膨張機は量産されているねじ圧縮機を改造する場合が多く

圧縮試験が可能である｡ 圧縮性能試験は高圧の作動媒体源が不要であるだけに膨張性能試験より

容易である｡ 空気圧縮試験により有機作動媒体での小型ねじ膨張機の膨張性能が推定出来れば,

小型の低温度差エネルギ回収システムの設計がより容易になると考えられる｡ 著者らは空気圧縮

性能から有機作動媒体での膨張性能を把握することを試みるため,同じ仕様の小型ねじ膨張機を

使用して空気での圧縮試験および膨張試験,実際の温泉熱を利用 して有機作動媒体Rllでの膨張

試験を行い,その性能比較を試みた｡本報では設計容積比が2.0および2.4,締切 内部容積が

0.816m 3/ユ000rev.の小型ねじ膨張機での例について報告する｡

2. ねじ膨張機実験装置の概要

実験に用いた小型ねじ膨張機は10kW級のねじ圧縮機を改造 し,出入口の締切容積の比であ

る設計容積比 レbが2.0および2.4としたものを用いた｡図 1に実験に用いたねじ膨張機の断面

概要図を表 1にその主要仕様を示す｡図 2はねじ膨張機を用いて空気を作動媒体とした圧縮実験

のための実験装置を示 したものである｡この実験装置はねじ圧縮機 (以降,圧縮試験の場合はね

じ膨張機をねじ圧縮機と呼ぶ)の出口側に.出口圧力を制御出来るレシーバタンクが設置されて

いる｡このレシ-バタシクは潤滑油の分離にも用いられる｡ 空気流量の計測のためにレシーバタ

ンクの後に,JISに基いて製作されたオリフィス管径 :105.3少,口径 :57.7¢)が設置してあ

る｡ ねじ圧縮機の軸駆動は回転数が制御可能なダイナモモ-ターで行い,動力計測にはトルク計

を用いた｡温度計測にはT型熱電対を用い,圧力計測は拡散型半導体 (シリコン)電子式圧力発
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信器で行った｡図 3は同じねじ膨張機を用いた場合の空気を作動媒体とした膨張実験のための実

験装置である｡この実験装置にはねじ膨張機の入口側に入口圧力を制御出来る空気供給タンクが,

また出口側には出口圧力を制御できるレシーバタンクが設置されている｡空気流量計測は圧縮試

験と同様にレシーバタンクの後のオリフィスで行う｡ねじ膨張機の回転数の制御はダイナモモー

ターで行い,軸出力計測は トルク計を用いて行った｡温度計測および圧力計測には空気圧縮試験

と同様の装置,および機器が用いられた｡図 4は同じねじ膨張機を用いた有機作動媒体による膨

張実験装置の系統図を示したもので,この装置は凝縮器,蒸発器,ねじ型膨張機,三相誘導発電

機などで構成されている｡ 動力回収のための発電には,三相 200V-4P7.5kWの誘導発電機が

使用され, 100W,500Wの白熱灯が負荷として用いられた｡温度計測にはPt測温体が,低温

度差の計測には精度が0.1%/スパ ンの差温計測用 Pt測温体が使用された｡圧力計測は拡散型

半導体の電子式圧力発信器を,流量計測はポケットレス容積型流量計を使用して行った｡回転数

計測には非接触型のデジタル回転計が用いられた｡作動媒体としては安全上の理由からRllが使

用された｡作動媒体を高温高圧にする蒸発器の熱源としては,高温温泉の蒸気を熱水中に吹込ん

だものが用いられた｡蒸発器は通常のシェルアンドチューブ型熱交換器の熱交換コイル室の外殻

の一部を除去して熱水中に設置された｡このようにすれば温泉蒸気気泡による熱水の撹拝により,

熱交換性能を向上させることができ,かつ通常の低温度差エネルギ回収に必要な温水ポンプが不

要となる｡凝縮器としては通常のシェルアンドチューブ型熱交換器が使用され,凝縮性能を上げ

る目的で凝縮器内に冷却された作動媒体 tt液"を溜め,その液の下に設置 した多孔板から,作動

Tablel Spec.ofTestingScrew Expanders.

Maker HOKU【TSU川DUSTRⅠ【S
Type Sc｢ew【Xpand

erFuH LoadSpeed 351
0｢pmTheoreticatOut IetVolume 0.00081

6m3 /revBuH t ⅠnVolumeRati
o 2.0,2.4RotorDiam

ete｢ 112mmRotor
Length 127mmHa x lnletPressure 0.9

31MPat9.5kgf/ol)HinOutletPressure 0.186MPat1.9kgf/QaI

uorkingHediun RllMotor(Generator) Hake｢ M[ⅠD【HSHA
Hodel Drip-ProofO

penTypeRatedOutput
7.5kuVolta9e 200/200/2
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媒体 tt蒸気''を吹込み,気液直接接触により凝縮性能を上げる方法が本報では試みられた｡凝蘇

器の冷熱源には通常の冷却塔による冷却水を利用した｡

:㊨ t■__I

-∫Fig･2 System diagram oftheaircompressiontest

s.Fig.3 System diagram oftheairexpansiontest
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3.性能指標

(1) ねじ圧縮器の性能

1) ねじ圧縮機の設計圧縮比

ねじ圧縮機においては,漏れがなく作動媒体が完全ガスと見なせる場合は入口と出口の閉込容

積の比である設計容積比 レbと入口圧力 pclを決めると,式(1)もしくは式(1)′による断熱圧縮計

算,またはポリトロープ指数計算により最適な出口圧力 p｡2b (以降設計出口圧力と呼ぶ)が求ま

る｡

pc2b - pcl･(L'b)K

pC2b - pcl●(L'b)∩

ここで Kおよびnは作動媒体の断熱指数とポリトロープ指数であるO

以下では入口圧力 p｡1と設計出口圧力 p｡2bの比を設計圧縮比 Tb,また運転時の入口圧力 p｡1

と出口圧力 p｡2との比を (運転)圧縮比 丁 と呼ぶことにする｡運転出口圧力 p｡2と設計出口圧力

pc2bとは必ずしも一致 しない｡このような場合の断熱圧縮 (6)の p-U線図を図 5に示す.この

図において㊥-㊥の圧力が設計出口圧力 p｡2bで,④ ′-③′(または④〝-㊥ 〝 ) の圧力が運転圧

力で図中の p′｡2,p〝｡2で示される｡

ねじ圧縮機が漏れがなく作動媒体が完全ガスと見なせる場合は設計圧縮比 Tbは式(1)〝で計 算

される｡

Tb - ( レb)K

ここで pbは設計容積比で, Kは作動媒体の断熱指数である｡

2) 理想ねじ圧縮機の設計断熱比仕事

設計圧縮比で運転された場合,ねじ圧縮機の動力 (比仕事)がすべて作動媒体への断熱有効仕

事になると仮定 した膨張機を理想ねじ圧縮機と名付ける｡

作動媒体が完全ガスで設計圧縮比 Tbで運転された場合,式(2)により求められる仕事を理想ね

じ圧縮機の設計断熱比仕事W｡ad と名付け次式 (7)で表す｡

Wcad - k･(G-1)~lpcIUcl(Tb(X-1)/K-1)････-･-･･- ･････-･･････････････ ････-･･･(2)

ここで pcl, Uclはねじ圧縮機入口の圧力*および比容積流量, Kは作動媒体の断熱指数, Tb

は設計圧縮比である｡

注 *:流体の断熱仕事は本来,全圧 ptで計算(7)されるが,本報の膨張機の内部流速の範囲では,流動状態の

圧力pと全圧ptとの差はほとんど無く無視できるため,本報の膨張機の仕事は,圧力 pで表現するo
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3) 理想ねじ圧縮機の運転断熱比仕事

図5において①④③④の面積が式(2)で求められる設計断熱比仕事 W cad を示している｡理想ね

じ圧縮機の場合でも運転出口圧力 p｡2と設計出口圧力 p｡2bが一致 しない場合,理想ねじ圧縮機

の比仕事は図5の㊥㊥ ′③′④ (または㊥㊤ 〝③〝㊥)の面積で表される補正仕事Wcw だけ理論圧

縮比仕事W ｡ad より増減が必要(6)で式(3)で表される｡

W ci｡｡ - W cad±W cw

ねじ圧縮機特有の補正仕事 W cwを考慮したW ci｡｡を理想ねじ圧縮機の運転断熱比仕事と名付け

る｡作動媒体が完全ガスと見なせる場合は式(4)で W ci｡pは求められる(6),(7)｡

W ci｡｡ - pcIUcl･((リb(か 1)- N)･(K- 1)-1+ I /レb)

ここで pcl,･Uclはねじ圧縮機入口の圧力および比容積流量. Kは作動媒体の断熱指数, リb は

設計容構比, 丁は運転圧縮比である｡

4) ねじ圧縮機の実軸比仕事と運転効率

実際に計測されたねじ圧縮機の作動媒体単位質量当りの軸駆動力を,ねじ圧縮機の実軸比仕事

W cと名付ける｡ここでねじ圧縮機の実軸比仕事W cと理想ねじ圧縮機の運転断熱比仕事W ci｡｡

との比を式(5)で表 し,これをねじ圧縮機の運転効率 でC｡｡と定義する｡

ワC｡p - W ci.p/W c

5) ねじ圧縮機の運転断熱有効仕事

作動媒体が完全ガスと見なせる場合,計測されたねじ圧縮機の出入口の状態量から計算される

仕事をねじ圧縮機の運転断熱有効仕事 Ecad と名付けこれを式(6)で表す｡

Ecad - N･(6- 1)~lpcIUcl ･((pcl/pc2)(K ~1)'N - ll

ここで 〝は作動媒体の断熱指数,p｡1, p｡2は圧縮機の入口,出口圧九 U｡1は圧縮機入口の比

容積流量である｡

運転断熱有効仕事 Ec｡dは図 5において,運転出口圧力がp′C2の場合は①④ ′ 〝 ③′④①で囲ま

れる面積で,p〝｡2の場合は①④〝〝③〝 ④①で囲まれる面積となり,理想ねじ圧縮機の運転断熱比

仕事 W ci｡｡よりそれぞれ④ ′ 〝 ④㊤′,および④㊤ 〝 ㊥ 〝 〝 で囲まれる面積の仕事分小さいものとな

る｡

6) ねじ圧縮機の体積効率と全断熱効率

一般にねじ圧縮機の性能指標として,実際に計測された出口流量q,C2と出口締切容積VbC2
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と回転数の積から求められる設計出口体積流量 qv｡2bとの比 すなわち式(7)で示される量が体積

効率 りU(6),(7)として利用されている｡

?｡ - qvc2/q,C2b

また,ねじ圧縮機の全断熱効率 りcad.tは,ねじ圧縮機の運転断熱有効仕事 Ecadとね じ圧縮機の

実軸比仕事Wcの比に体積効率 でUを掛けたものになり,式(8)で示される｡

ワcad.I- でU｡Ecad/W c

ねじ圧縮機の運転断熱有効仕事 Ecadと,ねじ圧縮機の実軸比仕事 W cの比をね じ圧縮機の全効

率 りC として式(9)で表すと,全断熱効率 でcad.tは式(8)′となる｡

りC - Ec｡d/W c

でcad= りU●ワC

(2) ねじ膨張機の膨張性能

1) ねじ膨張機の設計圧力比

･低温度差エネルギ回収のサイクルでは,高温側温度は外界の影響をほとんど受けないのでほぼ

一定に保たれると予想されるが,低温側温度は冷熱源の日変動,季節変動などにより,運転出口●

圧力 pfT2はかなり変化する｡ 一方ねじ膨張機は漏れがなく作動媒体が完全ガスと見なせる場合

は,出口と入口の閉込容積の比である設計容積比 レbと,入口の圧力 p.Tlを決めると,弐no)もし

くは式qO)′による断熱膨張計算,またはポリトロープ指数計算により最適な出口圧力 ptT2b (以

降設計出口圧力と呼ぶ)が決まる｡

ptT2b - PtT2/(レb)K

ptT2b - ptT2/(LJb)n

ここで, Kおよびnは作動媒体の断熱指数とポリトロープ指数である｡

入口圧力 plTlと設計出口圧力 ptT2bの比を設計圧力比 汀b と名付ける｡ 設計圧力比 汀bは作動媒

体の性質が異なれば,つまり断熱指数やねじ膨張機入口の湿り度が異なれば,作動媒体について

の設計出口圧力 ptT2bが変化するため変化することになる (8)｡

作動媒体が完全ガスと見なせ,ねじ膨張機のロータとケーシング間などに漏れが無い場合は

設計圧力比 7rbは式uO)〝で求まる｡

7rb - (レb)K nO)"
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ここで レbは,ねじ膨張機の設計容積比であり, Kは作動媒体の断熱指数である｡

運転出口圧力 p.T2が設計出口圧力 ptT2bより高い場合の膨張(2)の p-U線図の例を図 7に示

す.同図において④ ′-③′の圧力が設計出口圧力 ptT2bを示 し,④ 〝-㊨-③の圧力が,運転圧

力 plT2を示 している｡

2) ねじ膨張機の軸比仕事および断熱有効仕事と全断熱効率

実際に計測されたねじ膨張機の作動媒体単位質量当りの軸仕事を実ねじ膨張機の軸比仕事WT,

作動媒体が完全ガスと見なせる場合ねじ膨張機入口 ･出口の状態量から計算される仕事をねじ膨

張機の断熱有効仕事 ETadと名付け次式で示す｡

E T ad - C ｡ T Tlt 1 - (p tT2/p tTl)は- 1)′&)

ここでC｡は定圧比熱,TTlはねじ膨張機入口全温度,ptT2,ptTlはね じ膨張機出口,入口圧

力である｡

ねじ膨張機の軸比仕事WTと断熱有効仕事 ETadとの比,すなわち式(12)で示される効率 でTad

をねじ膨張機の全断熱効率と名付ける｡

りTad - WT/ETad

作動媒体がRllでねじ膨張機出入口の乾き度 xTが 1より小なる場合は,完全ガスとしては取

り扱えず式(ll)の 6-一定で断熱変化 (ds-0)の断熱有効仕事の式では有効仕事は計算出来ず.氏

llの熱物性値 (蒸気表の数表)を用いて式(13)による数値積分により有効仕事を求めることが必要

となる(8)｡ このように実際の作動媒体の熱物性値を利用 し,式(13)で計算される仕事tr Ta｡ を実

作動媒体の実断熱仕事と名付け式個で表す｡

E,Tad - / bud,a

(ds-0)

ここで,aはね じ膨張機の出口圧力 (ptT2),LJはねじ膨張機の入口圧力 (ptTl),両ま作動媒体

の比容積である｡

この場合のねじ膨張機の全断熱効率は式皿で表されることになる｡

りTad -WT/E′Tad

3) 理想ねじ膨張機の運転断熱比仕事

設計圧力比で運転された場合に,作動媒体の実断熱仕事がすべて比仕事になるねじ膨張機を理

想ねじ膨張機(2)と定義する｡
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この理想ねじ膨張機の仕事は,図 6での①㊥④④の面積つまり式(ll),または式個 で求められる

断熱有効仕事 ETad ,または実断熱仕事 甘′Tadとなる｡またねじ膨張機の場合運転出口圧力plT2

と設計出口圧力 ptT2bが一致 しない場合,とくにptT2が ptT2bより高い場合はねじ膨張機の比

仕事は図6の④④ ′④〝の面積で表される負仕事 ENWだけ小さいものとなり式(15)で表される｡

W Ti.p - E'Tad - E NW

ねじ膨張機特有の負の仕事などを考慮したW Ti｡｡を,理想ねじ膨張機の運転断熱比仕事と名

付ける｡ 作動媒体が湿り,入口乾き度 xTlが1より小となる場合は,ねじ膨張機の駆動に寄与す

る作動媒体の蒸気量が小となるので W Ti｡｡ も小となる｡

作動媒体が完全ガスと見なせる場合,運転断熱比仕事 W Ti｡pは式(16)(2)で示されるo

W Ti｡｡ - 1/(x-1)×ptTI UTIX(1- 7Tb(116)/k)

+ptTI UTIX (1一 打bl/K /7r)

ここで ptTlは入口圧九 uTlは比容積流量, 7rbは設計圧力比, 7Tは運転圧力比,kは作動媒体

の断熱指数である｡

4)ねじ膨張機の運転効率

ねじ膨張機の軸比仕事 W Tと理想ねじ膨張機の運転断熱比仕事 W Ti｡｡との比を,ねじ膨張機の

運転効率 りT叩 とし式(17)で定義する｡

ワT.p - W T/WTi｡p

5) ねじ膨張機の流量係数

ねじ膨張機出口締切容積と回転数の積で計算される膨張機出口の設計体積流量 q,T2bと,計測

された体積流量 q,T2との比を流量係数 x′vT2と名付け式 (18)で表す｡

x′vT2 - qvT2b/qvT2

このねじ膨張機の流量係数 x ′vT2は,膨張機を駆動させる作動媒体の有効流量の度合を示すもの

と考えられる｡
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◇,○,□印はレbが2.4の場合である｡ なお,参考値として pbが5.2で回転数Ncが 2390,

3506および4000rpmの場合の りUも.それぞれ△,◎,.▽印で図中に示している｡

図8によれば,設計容積比 ybが2.0の場合は体積効率 でUは回転数Ncおよび圧縮比 Tにほぼ

関係なく約0.95の値であるO 一般的特性としては圧縮比 Tが増大すればりUは減少する傾向を示

すが,本報の実験条件の範囲では顕著な減少傾向は現れていない｡ ybが2.4の場合もNcにより

多少のバラツキがあるが,圧縮比 丁にほぼ関係なく7Uは約0.80の値を示している｡ 参考値のレb

が5.2の場合にもNcによりバラツキがでるが,同様に圧縮比 T にほぼ関係なくりUは約0.36の値

を示している｡ 設計容積比 レbが大となるにしたがって,入口,出口の圧力差が大となり,ロー

タとケーシング,雄ロータと雌ロータ間などの隙間の漏れ量が増加するため体積効率 でUが 小 と

なるのは圧縮機の一般的特性である｡ また設計容積比 レbが2.0の場合は新著ではないが,レbが

2.4もしくは5.2の場合には回転数が小のとき,体積効率 でUの値はわずかに滅小となるが,こ

れも回転数が小さい場合に,前記隙間からの漏れ量が増加するという一般的特徴をねじ膨張機が

有 しているからである｡

(4)圧縮運転での全断熱効率

空気を完全ガスと見なして,計測されたねじ圧縮機の出入口の状態量から式(6)で計算される理

論動力をねじ圧縮機の運転断熱有効仕事Ecadと名付け,そのEcadと体積効率 でU,およびね じ

圧縮機の実軸比仕事 Wcから式(8)で得られるねじ圧縮機の全断熱効率 でC｡d.tを求めたものが図

7である｡図中では,回転数N｡が3506rpmの場合の設計容療比 レbが2.0および2.4の場合を

それぞれ●,◆印で示している｡ また,参考値として リbが5.2の りcad.t も■印で付記している｡

それぞれの印を通るT- ワcad.tの曲線は式(1)で計算される設計圧縮比 Tbが2.6(リb- 2.0)およ

び3.4(リb- 2.4)の近くにピークが存在 しており,そのピーク値は設計容積比 レbが2.0の場

合はほぼ0.77, ybが2.4の場合はほぼ0.65となっている｡つまりT- りC｡d.t曲線のピーク値

は,設計圧縮比 Tb付近で運転効率 りC｡｡Aと体積効率 7Uの積と一致することがわかる｡これは式

(8)′の りCが設計圧縮比の点で りC.｡Aと等しくなるためである.参考値の レb-5.2の場合はピー

クがないが,設計圧縮比 Tbの値が 10.0であるため図7の 丁の領域外にピークが存在 していると

予想される｡
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5.ねじ膨張機の膨張試験

同じねじ膨張機を利用して,空気およびRllの作動媒体による膨張試験を行い,その性能指標

の比較を行った結果を以下に示す｡

(1) 空気膨張試験結果

ここでは空気圧縮試験と同様に,実験条件の範囲では,空気は断熱指数 KA-1.402のほぼ完全

ガスであると考えて諸性能指標の計算を実施した｡

空気膨張試験による膨張性能指標を図9に 示す｡同図には回転数 Nc-3506rpmの場合の設計

容積比 レbが2.0(設計圧力比7rbA-2.64),および2.4(7rbA-3.41)のねじ膨張機の全断熱効

率 りTadAがそれぞれ○,●印で,流量係数 x′T2がそれぞれ口,r印で,ねじ膨張機の運転効率

でT.｡Aがそれぞれ◇,◆印で示されている｡ 図9によると設計容積比 レbが2.0および2.4のねじ

膨張機性能は,弐no)Gこより計算され図中で矢印で示す設計圧力比7TbA-2.64および3.41付近に,

それぞれの全断熱効率 でTadAおよび運転効率 りT｡｡Aのピークがあり,かつその設計圧力比のとこ

ろで全断熱効率 りT｡dAと運転効率 でT｡,Aの値が一致することが分かる｡ この理由は,設計圧力比

で運転された場合,計算上ではねじ膨張機の完全ガス断熱有効仕事ET｡dと,理想ねじ膨張機の

運転断熱比仕事WTi｡｡とが同じ値となるからである｡

図 9に示すねじ膨張機の運転効率 でT｡pAのピーク値をりT｡｡A｡とするとその値は,設計容積比

yb-2.0の場合, りT｡｡Ap-約0.83, yb-2.4ではりT｡,A,-約0.81となる｡

なお,運転効率りT｡｡Aのピークの位置が図中に示すそれぞれの設計圧力比 7TbAより,多少,小

さい位置にあるのは,空気が完全ガス変化をするのでなく,断熱指数 Kが多少小さいところで変

化するポリトロープ変化をしているためと予想される｡

設計圧力比から外れた運転圧力比では,全断熱効率 7TadAの方が運転効率 でT｡｡Aより小さくな

る｡これは設計圧力比以外では,断熱有効仕事ETadが運転断熱比仕事WTi｡,より大となるため

である｡ 運転圧力比が設計圧力比より小となる場合には,全断熱効率 でTadAおよび運転効率りT｡｡A

とも急激に減少する｡ この理由として,理想ねじ膨張機の運転断熱比仕事WTi｡｡が負の仕事で減

少する以上に,軸受け摩擦抵抗などの固定の機械損失の割合が増加 しねじ膨張機の軸比仕事WT

が急激に減少することが予想される｡

図9の流量係数 x ′,T2Aは,運転圧力比 7Tが2.0- 4.5の範囲では,設計容積比L,bが2.0,2.4

ともほぼ同じ値で, 汀の増加に伴い1.1-0.9の範囲で直線的に減少する傾向を示している｡ し

かし参考に示したレb-5.2の実験値では x ′,T2は同じように直線的に減少する傾向を示すが,そ

の値はpbが2.0およびt2.4の場合より小さくなることが分かる｡運転圧力比汀の増加に伴い流量

係数 x′vT2が減少する理由の一つとして,ロータとケーシングおよび,雄ロータと雌ロータ間な

どの漏れ量が増加することが考えられる｡また,設計容積比 レbが大きくなる場合も,内部での
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膨張比 (圧力比)が大となるため,漏れ量が増加し流量係数 x′,T2が少となると考えられる｡

(2) 空気圧縮性能と空気膨張性能

以下では,ねじ膨張機特有の運転条件による影響を除去 した圧縮および膨張運転 の運転効率

ヮco,Aおよび りT｡,Aについて述べる.

空気圧縮試験でのねじ圧縮機の運転効率のピーク値 でC｡,Aは,5章(1)節での検討では設計容積

比 レbが2.0および2.4の場合ねじ圧縮機の運転効率 りC｡pAは,圧縮比 Tに関係なくはぼ0.80の

値であるために,それらについてねじ圧縮機の Vc｡,Aは0.80となる｡一万, 5章(1)節で検討 した

空気膨張試験の運転効率のピーク値 でT｡｡A は,設計容積比 pb-2.0のねじ膨張機では,りT｡｡A-

約0.83, レb- 2.4ではりT｡｡A-約 0.81であり,その値は空気圧縮試験での運転効率ピーク値

ヮco,A-約0.80とほぼ一致する｡ したがって,設計容積比 レbが 2.0-2.4のねじ膨張機の場合潤

滑条件がほぼ同じであれば,空気膨張運転の運転効率ピーク値 りT｡pA と空気圧縮運転の運転効率

ピーク値 りC｡,A はほぼ一致するものと考えられる｡
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(3) フロンRll膨張試験結果

空気膨張試験と同じねじ膨張機でフロンRll(以降Rllと略記)を作動媒体として作動させた

膨張試験で実験条件の範囲 (圧力 p-0.1-1.OMpa, 温度T-250-350K)では, Rllは蒸気

と液とが共存状態となる｡ 作動媒体が湿りの状態の場合には,空気のように完全ガスと見なすこ

とは出来ない. したがって,このような湿り運転の場合はRllの蒸気表を用いて設計圧力比 汀b

や式(13)による積分により実作動媒体の実断熱仕事有効仕事E'Tad, および理想ねじ膨張機の運 転

断熱比仕事W Ti｡｡を求め,式(14)および式(17)によりねじ膨張機の全断熱効率 でTadR ,ねじ膨張機

の運転効率 りT｡,R などを求めた(8)｡

図10はRll膨張試験でのねじ膨張機の全断熱効率 りT｡dR と運転圧力比 7Tの関係を示 したもので

ある.ねじ膨張機のRll湿り運転での設計圧力比 7TbRを,Rllの蒸気表を利用 して作動媒体の乾

き度 xに応じて計算すると,Rllの場合,膨張機入口温度が 340-360Kで,入口乾き度が0.6

- 1.0のとき,設計容積比 レbが2.0であれば出口温度は320-330K,設計圧力比 7rbR は 1.8-

2.1となり,設計容積比 pbが2.4では,出口温度は310-320K.設計圧力比 7TbRの値は2.2-

2.8となる｡

全断熱効率 でTadRの最大値は, レbが2.4のグループはn:が2.4-2.7付近に, レbが2.0のグル
■

-プは7Fが 1.7- 1.9付近に存在する｡ つまり両グループともそれぞれの設計圧力比 打bR付近に

ピークが有りそうであるがバラつきが大きい｡

図11はねじ膨張機特有の負の仕事などを考慮したねじ膨張機の運転効率 でT｡｡R と運転圧力比 7T

との関係を示したもので,全断熱効率と同様な取扱いを行えば,最大運転効率は,設計容積比 レb

が2.4のグループでは運転圧力比 汀が2.4-2.7の設計圧力比 汀bR付近に, リbが2.0のグループ

は7Tが 1.7- 1.9の 7TbR付近に存在することがわかる｡ そのピーク値を 7T｡,R とすると両グルー

プの りT｡pR ともほぼ0.65となっている｡ りT｡,Rの実験値は図10の りTadR よりは収欽していると

いえる.運転圧力比 Trが設計圧力比 7rbRより外れる場合は全断熱効率 でTadRおよび運転劫率りT｡｡R

とも減少する｡これは7TbRより汀 が小となる場合は,理想ねじ膨張機の運転断熱比仕事 W Ti｡,が

負の仕事で減少する以上に摩擦抵抗などの固定の機械損失の割合が増加 し,ねじ膨張機の軸比仕

事WT が減少するためと予想される｡また汀bRより7Tが大となる場合は,ロータとケ-シンダ,

および雄ロータと雌ロータ間などの漏れ量が増加するためWTが減少するためと予想される｡

図12は設計容積比 レbが2.0と2.4のねじ膨張機で,作動媒体 Rllの場合の膨張試験の結果で

ある｡ 縦軸は式(18)から計算される流量比 x′vT2Rで, 横軸は運転圧力比 7Eである｡ Rll膨張試験

では,潤滑オイルの代りにオイルを混合 した高温Rll液を潤滑剤として使用している｡潤滑用作

動媒体の質量流量 qmLと,膨張機を駆動させるための作動媒体質量流量 qmTとの比を式(19)で表

し,これを潤滑用作動媒体の質量流量比wLとし,このwLで流量比 x′vT2R群を分けると,図申
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に矢印で示 したwL- 0.03, wL- 0.06, およびwL-0.1-0.2の線グループに分けられる｡

w L - qmL/qmT

図12で示される各線グループの傾向としては,図 9に示される空気膨張試験の7卜 X′vT2A の関

係と同様に,運転圧力比 7Tの増加に伴い流量比 x ′vT2Rカ亨直線的に減少することが示 される｡ま

た, w L-0.03,wL-0.06, およびw L- 0.1-0.2の線グループが示すように, wLの値が小

となると打が小さい領域でもx ′vT2Rが減少する｡ これは潤滑用作動媒体量が減少すると潤滑液の

シール機能が減少するためと考えられる｡ さらに, w Lの値が w L-0.06とw L-0.1-0.2のグ

ループでは,前者が圧力比が小さい領域で x ′vT2Rが減少する度合いに比べて,後者のwL- 0.1-

0.2のグループはより大きな圧力比の領域でもx′vT2Rが減少する度合いが小さくなっていること

が読み取れ,潤滑液のシール機能がより効いていることが予想される｡
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(4) 空気膨張性能とRll膨張性能の比較

ねじ膨張機特有の負の仕事などの影響を除去 したねじ膨張機の運転効率 でT印 で,空気とRll

の膨張性能の比較結果を以下に述べる｡空気膨張実験の図 9では,ねじ膨張機の運転効率 でT｡,

曲線のピーク値 でT｡｡A は,設計容積比 レb- 2.0の場合 りT.｡Aはほぼ0.83で, レb- 2.4ではりT｡｡A

はほぼ0.81となっている｡ Rll膨張実験の図11では設計容積比が yb-2.0および レb-2.4の両

方ともりT｡｡Rはほぼ0.65の値である｡

空気膨張試験の運転効率 でT｡｡Aの方が, Rllの運転効率 でT｡,Rより高い効率を示しているが,

この違いは潤滑油の供給方法,および供給量の違いによると想定される｡空気膨張試験では,潤

滑油は空気に溶解 しないので図 3に示すように膨張機を出た後でオイルセパ レータで分離されオ

イルポンプでシールおよび潤滑に充分な量を供給可能である｡一方, Rll膨張試験では潤滑油が

Rllに溶解 してしまうため,本報の試験では図4に示すように潤滑油はRllの高温液と一緒に供

給するシステムとしている｡また,その潤滑Rll高温液の供給量も規定の潤滑量より少ない運転

となっている｡ このため潤滑オイルが果たしている雄雌のローターの問,およびロータ-とケー

シングの間などのシール機能が, Rll膨張試験では不十分であったと推定される｡

空気膨張試験の運転効率ピーク値 でT｡｡A と, Rll膨張試験の りT｡｡R との比を式CO)で示し,これ

をねじ膨張機のRll膨張と空気膨張の運転効率比 ER/A とすれば,今回の試験に供 した設計容積

比が リb-2.0および レb-2.4のねじ膨張機ではER′Aはほぼ0,8となる｡

ER/A - りT｡,氏/りT｡pA

潤滑油が作動媒体に溶解 しにくく,空気試験と同様の潤滑条件と出来る場合にはER/Aは 1に

近づくものと予想される｡

(5) 空気圧縮性能とRll膨張性能

6章(2)節の空気圧縮性能と空気膨張性能の比較検討結果から,式(a)の空気膨張の運転効率ピー

ク値 りT｡｡Aの代りに,空気圧縮試験の運転効率ピーク値 でC｡,Aを代入して変形すると式(m)′が得

られる｡

りT｡｡R- ER/A ･りC｡pA

Rll膨張の潤滑方式が今回のRll膨張試験とほぼ同じ方式で, Rllのねじ膨張機入口の温度が

約350k, 乾き度が0.7-1.0の場合は,設計容積比が 2.0- 2.4のねじ膨張機の運転効率 でT｡｡R

は空気圧縮試験で得られる りC｡,AにER′A- 0.8を掛けて推定出来る｡
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6.結 昌

温泉熱などの低温度差エネルギを回収するシステムの設計のために重要な小型ねじ膨張機の性

能把握の一方法として,空気圧縮試験の結果を用いて有機作動媒体での膨張性能を推定する方法

香,実際の小型ねじ膨張機を使用 した実験で検討 した｡その結果は次の通りである｡

ねじ膨張機の空気圧縮試験では,ねじ圧縮機特有の補正仕事を考慮 した理想ねじ圧縮機の運転

断熱比仕事 W ci｡｡と,計測値より求めたねじ圧縮機の実軸比仕事 W cとの比で求めたねじ圧柿

機の運転効率 でC｡｡でデータを整理することが,膨張試験との比較をする上で有効である.同様

にねじ膨張機の膨張試験では,ねじ膨張機特有の補正仕事を考慮 した理想ねじ膨張機の運転断熱

比仕事 W Ti｡｡と,ねじ膨張機の軸比仕事 W T との比で求めたねじ膨張機の運転効率 でT0,でデー

タを整理 し,圧縮試験で求めた運転効率 でC｡,との比較をおこなうことが,ねじ型固有の負の仕

事などの影響を除去する上で有効である｡ なお.蒸気と液が共存する有機作動媒体での膨張試験

の場合,作動媒体の蒸気表などを利用 して乾き度を考慮 した仕事の計算が必要である｡

設計容積比が2.0,および2.4,締切内部容積が, 0.816m 3/1000rev.の小型ねじ膨張機を供

試体とした空気圧縮試験および空気膨張試験により得 られた運転効率 りC｡｡Aおよび でT.｡Aのピー

ク値は両方ともほぼ0.8の結果が得られた｡このことより同じ潤滑方式の空気圧縮と空気膨張で

は,その運転効率のピーク値はほぼ同一になると予想される｡

供試膨張機を利用したRllでの膨張試験では,設計容積比を変えても,運転効率 でTo｡Rのピー

ク値ははば0.65となった｡したがって今回の試験では,空気膨張試験の運転効率ピーク値 りT｡｡A

∫

と,Rll膨張試験の りT.,R との比である運転効率比 ER/A は,二つのねじ膨張機ともER/Aはほぼ

0.8となる｡ したがってRll膨張の潤滑方式が今回のRll膨張試験 とほぼ同 じ方式の場合は,

りT｡｡Rは空気圧縮試験で得 られる りC｡,AにER/A- 0.8を掛けて推定出来る｡ なお,ねじ膨張機の

軸出力は,理論計算できる理想ねじ膨張機の運転断熱比仕事 W Ti｡,に.ね じ膨張機の運転効率

でT.｡Rを掛けて求まる.
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主 な 記 号

レb ;設計容積比 (出入口の閉込容積の比)

qmT ;ねじ膨張機駆動作動媒体質量流量 kg/s

T ;ねじ圧縮機の運転圧縮比

丁′ ;ねじ圧縮機の最適圧縮比

汀 ;ねじ膨張機の運転圧力比

汀b ;ねじ膨張機の最適圧力比

Ecad ;ねじ圧縮機の運転断熱有効仕事 kJ/kg

ETad ;ねじ膨張機の断熱有効仕事

E′Tad ;ねじ膨張機の実作動媒体断熱仕事

ENW ;ねじ膨張機の負の仕事

Wc ;ねじ膨張機の実軸比仕事 (動力)

W cad ;理想ねじ圧縮機の理論設計比仕事

W ci｡｡ ;理想ねじ圧縮機の運転断熱比仕事

WT ;実ねじ膨張機の軸比仕事

kJ/kg

kJ/kg

kJ/kg

kJ/kg

kJ/kg

kJ/kg

kJ/kg

W Ti｡｡ ;理想ねじ膨張機の運転断熱比仕事 kJ/kg

でTa'd ;ねじ膨張機の全断熱効率-W T/ET｡d

ワT., ;ねじ膨張機の運転効率 -W T/W Ti｡,

ヤC., ;ねじ圧縮機の運転効率 - W ｡i｡,/W ｡

りcu ;ねじ圧縮機の体積効率

でcad.t ;ねじ圧縮機の全断熱効率

wL ;潤滑用作動媒体の質量流量比

x′vT2 ;ねじ膨張機出口の流量係数

x′ ;流量係数から求めた近似計算乾き度

添字

A ;空気が作動媒体の指標

R ;Rllが作動媒体の指標




