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第1章

序論



1.1 序言

産業革命以来,急速な発展を遂げてきた産業界において,1970年前半か

ら1980年にかけての第1次オイルショック,第2次オイルショック以降,

世界的に化石エネルギー資源枯渇の危機が叫ばれ,また近年は,地球温暖化な

どの地球環境問題も大きく取り上げられ,有限エネルギーの有効利用に関する

促進技術の研究が注目をあび,省エネルギーや省資源の重要性が再認識されて

いる.そのための自然エネルギーおよび排熱エネルギーの有効活用するための

製品として中核をなしているのが熱交換器であり,エネルギー利用コストを割

安にするためには,いかに小型,高性能で安価な,かつ高耐久性の熱交換器を

実現するかにかかっている.

熱交換器の伝熱促進技術には,要素開発として,熱交換する流体間の熱伝達

を促進するために,流体の駆動力以外の外力を加えない受動的促進法と,駆動

力以外の力を積極的に加える能動的促進法がある.また,前者の場合,Bergles

らの,伝熱管の場合ではあるが,伝熱量増加,ポンプ動力の低減,サイズ低減

の目的に対し,伝熱面積,流量,圧力損失,ポンプ動力,熱負荷を固定因子と

して伝熱性能を評価したもの(1)がある.

まず,受動的促進法では,熱交換器の空気側熱伝達率向上のために,平板の

前縁効果を利用したスリットフィンやルーバードフィンの採用,伝熱面積をよ

り多く確保するための拡大伝熱面を持つ伝熱管の採用,また,乱流促進形状の

採用などが,オイルショック以降,生産技術研究や材料開発技術の発展と共に

積極的になされてきた.しかし,今日,それら加工技術の限界もあり,受動的

手法による伝熱促進の要素技術の開発は成熟化の域に達している.

次に能動的伝熱促進法には,機械的に擾拝する方法,ドリームパイプと呼ば

れる流体に振動を与える方法(2)■(3),低密度粒子を用いた流動層熱交換器に周

期的に変動を与える方法(4),管内に突起列を設け突起先端からの流体の噴流に
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よるコアンダ効果により強制的に流れを偏流させる方法(5),気流中にコロナ放

電を発生させ,それに伴うイオン風を主流に付加する方法(6)●(7),磁性粒子を

流体中に添加し,磁場を付与することにより伝熱面を乱す方法(8)などがある.

しかし,これらの能動的伝熱促進法は,いずれも外部動力を必要とすることで,

実用化にあたっては,まだまだ解決しなければならない課題が多い.

一方,システムとしての改善の例として,液側の熱伝達率の寄与度が大きい

ことから,抵抗低減現象のトムズ効果を有する界面活性剤を利用することによ

り,液側の熱伝達率を犠牲にするが,ポンプ動力を減らし,省エネルギー化を

図る方法(9)が報告されている.

今日,熱交換器を開発･改良するに当たっては,上述の要素開発としての熱

伝達率促進のみならず,熱交換システムとして,送風動力やポンプ動力の損失

エネルギーも考慮した評価をしていかなければならない時代になっている.

そこで,熱交換システムとして熱交換器を捉え,熱交換器本体のみならず,

送風機･ポンプも考慮した,全く新しい形式のコンパクト熱交換器として研究･

開発に取り組んだのが,本研究の回転式交番流熱交換器(10)●(11)●(12)●(13)

である.

この熱交換器の特色は,貫流フアンの送風翼を放熱フィンとし,液側にポン

プ作用装置を持ち,送風機とポンプと熱交換器を一体化にした画期的なもので,

放熱フィンである送風翼の表面で,貫流フアンであるために,気流方向が回転

毎に切り替わる,いわゆる交番流れとなり,伝熱促進が期待できることから,

あえて｢回転式交番流熱交換器｣と命名した熱交換器である.

したがって,この熱交換器の狙いは,1)高性能であること,2)小型･軽

量であること,3)省動力であること,の基本性能に加え,4)低騒音である

こと,5)自己清掃作用があること,を併せ持つことを期待している.
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1.2 従来研究の総括

本研究の回転式交番流熱交換器は,貫流フアンを応用し,板状の送風翼を放

熱フィンとする構造であるが,その基本は,フィン付熱交換器であるので,ま

ず,依然として開発が続いている回転を伴わないフィン付熱交換器について,

従来の研究を総括する.また,もう一方の基本である貫流フアンについて,さ

らに回転式熱交換器についても従来の研究を総括し,この研究･開発の位置付

けと狙いを明確にする.

1.2.1 フィン付熱交換器

熱交換器のコンパクト化に大きく寄与したのは,受動的手法の伝熱促進技術

としての前縁効果による熱伝達率の向上を目的として,フィンにルーバと呼ば

れる切り起し加工したことである.そのルーバードフィンの性能に関する研究

は,藤掛ら(14)●(15)が,シュリーレン法の可視化でルーバの効果を明らかに

し,熱交換器の改良に結びつけたものをはじめ,フィンピッチおよびルーバピ

ッチをそれぞれ変化させて,熱伝達と圧力損失の実験的関係式を求めた

Davenportらの報告(16),Wongら(17)の拡大モデルによる熱伝達測定とフィ

ン出口部分の速度分布の測定を行ったもの,Beauviais(18)のルーバ内の流れ

を煙を使って可視化したもの,水槽内での色素流脈法を用い解析した藤掛の研

究(19),平松の研究(20),村本らの報告(21),フィン前方のヒータをON-OFF

した時の過渡応答より熱伝達特性を求めるもの(22),薄膜蒸着測温抵抗体素子

を用いてルーバの熱伝達率を測定した品川らの研究(23)●(24),改良したシング

ルブロー法による伝熱特性迅速計測システムで解析した八木らの研究(25)●(26)

など多くの実験的研究により,ルーバードフィンの伝熱特性の解明がなされて

いる.また,計算機の発展に伴い数値計算によるルーバの解明および最適形状
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算出がなされ,例えば,ルーバードフィン近傍で精度のよい計算をするために,

平方四辺形で構成される斜格子を採用し解析した平松らの研究(27)●(28)●(29)

や,複数の計算格子を重ね合せた重合形格子で解析した須賀らの研究(30)●(31)●

(32)など多くの解析も試みられている.

一方,フィン表面で空気中の水分が凝縮し,湿り空気の凝縮を伴う熱伝達と

して扱わなくてはならない室内空調機用のクーラや除湿機,およびカーエアコ

ンの冷風を発生させるエバボレータについては,古くから,内田らのフィン付

き･空気冷却減湿器の研究(33),水科らの冷却凝縮器中の霧生成現象に関する

研究(34),藤掛の湿り気流中の水分の移動を伴う熱伝達の研究(35)などの基本

的研究がある.最近では,大原らによりカークーラ用エバボレータ性能向上研

究(36)●(37)●(38)●(39)が積極的になされ,エバボレータ内の二相流れによる冷

媒の最適な流動方式の決定から,外部の最適フィン形状の決定までがなされ,

年々高性能なエバボレータが実現している.その中で,フィン表面で凝縮する

水が空気抵抗となって性能を阻害することから,その水分を速やかに排除する

ための種々の形状工夫も報告されている.

さらに,これらの熱交換器が実際に市場で使われるためには,性能とともに

軽く･強く･長寿命に耐え,安価な熱交換器であることが重要であり,そのた

めの生産技術･材料技術の開発･研究が多くなされている.特に,最近では軽

量化の観点から最適な材料としてアルミニウムが多く使用され,アルミニウム

の弱点である腐りやすい,強度が弱い,接合技術が難しいなどの問題を解決す

るための,材料開発研究(40)-(41)●(42)●(43)●(44)●(45)●(46)や,ろう付け技術

研究(47)●(48)がなされ,また多種多量の生産システム研究(49)などもなされ,

今日の熱交換器の発展に寄与している.

以上述べたように,フィン付きコンパクト熱交換器の発展の歴史はルーバー

ドフィンに切り換えられ,そのルーバードフィンの伝熱機構の解明や性能改善

に関する研究で,伝熱学的には完成の域に達し,その後は,高強度材料の開発,
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高耐腐食性材料の開発,接合技術の発展などによる製造･生産技術の研究･開

発が,コンパクト熱交換器の,高性能化,小型,軽量化および長寿命化に寄与

しているが,その技術も,今日では成熟期の状況に達している.

1.2.2 貫流フアン

本開発の回転式交番流熱交換器の骨格をなす貫流フアンは,19世紀末に考

案されて以来,多くの研究がなされ,′ト形で大きな全圧係数が得られ,二次元

性がよく,羽根長さを長くするだけで大風量化が可能なことから,家庭用空調

機や電子機器冷却用フアンとして多く使用されている.

このフアンは羽根車内にできる渦によって,空気流れが励起され,風は羽根

車を貫流して流れるという特殊なフアンで,羽根車形状やケーシング形状で特

性はいかようにも変化するというフアンである.

古くからその基本特性の解明がなされ,例えば,Ilbergら(50)は,3孔ピ

トー管で,Porterら(51)は熱線風速計で,Tramposch(52)は水槽実験で羽

根車内の流れを観察し,さらに理論的考察を加えている.

国内でも山藤(53)●(54)が,渦の形成過程に注目し,水槽での水面上の流れ模

様観察の実験と理論からその解明を試みている.実用的なフアンの最適設計を

目的とした研究としては,村田らが精力的に行い,とくにケーシング形状と性

能の関係を実験的に詳細に調べたもの(55)●(56),フアンの寸法効果を明らかに

したもの(57)●(58)がある.

貫流フアンの内部流れは複雑であるため,可視化による研究では,古くから

前述のピトー管法(51)●(59),山藤のモアレ法(53),および高橋らのトレーサー

法(60)があり,最近では,窺崎らの粒子追跡法(61)●(62)●(63),多久島らや新

井らのLDVによる内部流速測定(64)(65)●(66)などがある.

またコンピュータの発展に伴い,数値解析による内部流れ解析が,多久島ら

6



(67),陳ら(68),赤池ら(69),酒井ら(70)によって精力的に行われている.

これらの研究成果を本研究の回転式交番流熱交換器に応用すればよいが,後

述するように,複雑な構造体のロータであるので,直接反映させることはでき

ない.しかし,基本的形状については,これらの結果を利用している.

1.2.3 回転式熱交換器

回転式熱交換器といえば,一般的に蓄熱式回転熱交換器のことを指し,多く

の研究がなされているが,本研究のような貫流フアンを応用した回転式熱交換

器としては,唯一,1963年にアイディアとして提案されたドイツのLaing

が特許として発表したもの(71)●(72)がある.その基本構造は,中空状にした

貫流フアンの翼の内部に流体を流し,この中空翼に接合された多数のドーナツ

板状のフィンで放熱するものである.共同開発者であるLeidenfrostらがその

内容について報告している(73)が,その各要素の性能に与える影響,また,そ

の伝熱現象など詳しい解明はしていない.この熱交換器は,放熱性能向上のた

めに,伝熱面積となるドーナツ板状フィンを増やす必要があり,これによる通

風抵抗の増加が,逆に送風性能を低下させること,またその他,シールの不完

全性など実用上の問題がなんら言及･解決もされていないことなどが,今日ま

で実用化に至っていない理由と推測される.

1.3 本回転式交番流熱交換器の基本構造

開発した回転式交番流熱交換器の構造を図1-1に示す.これは貫流フアン

の送風翼を放熱フィンとすることを基本構造としたものである.回転体である

ロータ1は入り口ヘッダタンク2と出口ヘッダタンク3に多数の環状偏平水管

4が接合され,その偏平水管列間に多数の翼形の薄板5が一定ピッチp.′で接合
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されている.

ロータがケーシング6,7の中で回転すると,ロータ内にできる渦によって,

白抜きの矢印で示すようなロータを貫流する空気流れが生ずる.すなわち,ロ

ータの吸い込み側では,気流は外から内に流れ,吐き出し側では,内から外へ

と流れ,伝熱面である翼面上では,一回転毎に気流の方向が切り替わる交番流

れとなる.

一方,ロータの両端内部には,ロータと共に回転する送液羽根8と,ロータ

と独立した回転しない固定案内羽根9があるため,ロータの回転によってポン

プ作用が生じる.液体は図の右側の中空軸より流入し,回転羽根8で入り口ヘ

ッダタンク2に導かれ,それから環状偏平水管4に分流し,もう一方の出口ヘ

ッダタンク3に集まる.そして,非回転の固定案内羽根9により左側の中空軸

に送られ,流出する.

したがって,ロータを貫流する空気と,管内を流れる液体との間で熱交換が

行われ,一個の回転体が熱交換器であると共に,送風機であり,液ポンプでも

ある.

1.4 本研究の目的

本研究の目的は,開発した回転式交番流熱交換器の,送風･放熱性能に影響

を及ぼす回転体の各諸元の特性を明らかにすること,交番流れという特殊な環

境の中での伝熱特性について明らかにすること,また一般の液ポンプは回転羽

根によってポンプ作用が起こるのに対し,固定案内羽根と回転するケーシング

間の圧力差によってポンプ作用が起こるという,そのポンプ特性の原理と性能

について明らかにし,かつ従来の熱交換器との優位性を示すことである.

以下,その構造,送風性能,乾き伝熱面と湿り伝熱面での伝熱性能,ポンプ

性能,および工場用オイルクーラへの応用事例について,その研究成果(74)●

8



(75)●(76)●(77)●(78)●(79)●(80)を基に詳述していく.

1.5 本研究の内容

本研究は,以上述べたように,まず,第1章で,従来の研究を総括した上で,

開発した回転式交番流熱交換器の構造と目的を明らかにした.

第2章では,この研究に用いた供試サンプルと,実験装置について述べる.

特に,正確な伝熱特性を得るための,変動の少ない熱源の供給と正確な温度の

計測について詳しく述べる.また,平均熱伝達率の算出にあたっての定義を記

述する.

第3章で,この貫流フアンを応用した回転式交番流熱交換器の送風性能解析

について述べる.この熱交換器の送風原理は,貫流フアンであるが,特殊な構

造のため,従来の貫流フアンの研究成果をそのまま応用できないので,まず,

ロータ内の流れと渦の観察･測定から解析を進め,従来の貫流フアンとの差異

を考察する.つぎに,種々のサンプルによる送風性能測定･解析から,各諸元

の性能に及ぼす影響とその要因を考察する.また,その動力特性,騒音特性も

解析する.

第4章では,交番流れを伴う回転式熱交換器の伝熱性能解析として,まず,

流体側に温水を流し,伝熱面で空気中の水分が凝縮しない,乾き伝熱面での各

諸元と伝熱特性の関係を明らかにすると共に,従来のコルゲーテッドストレー

トフィン付熱交換器と比較できる整理を試み,その差を明らかにする.特に,

交番流れによる伝熱促進効果についての解析とその考察を加える.次に,流体

側に冷水を流し,伝熱面で空気中の水分が凝縮する,湿り伝熱面での性能解析

を示し,回転体であることによる効果について考察する.

第5章では,一般のポンプと異なり,ケーシングが回転する構造体であるこ

の回転式交番流熱交換器のポンプ性能について,まず,その原理を考察し,各

9



諸元のポンプ性能に及ぼす影響について解析し,明らかにする.また,そのポ

ンプ性能と,伝熱性能との関係も考察する.

第6章では,応用例として,工作機械である研削盤用オイルクーラへの適用

例を,その背景,設計計算結果,性能測定結果,および実工場での長期運転結

果から,この回転式交番流熱交換器の有用性について考察し,明らかにする.

最後に,第7章で以上の研究結果を総括し,結論とする.
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l.Rotary Heat Exchanger

2.lnlet Header Tank

3.Outlet Header Tank

4.Annular Flattened Water Tube

5.Blade

6.Casing

7.-casing

8.Rotary LmpeIler

9.Stationary Guidelmpeller

図1-1 回転式交番流熱交換器の構造
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第2章

実験装置および方法
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2.1 供試サンプル

一般に,フィン付きコンパクト熱交換器では,(伝熱面積/体積)をコンパク

トネスと呼び,小形熱交換器ほど,それが大きいとしている.

図1-1の回転式交番流熱交換器の構造から,コンパクトネスを大きくする

には,ロータの外径β,内外径比d/βおよびフィンピッチをp′できるだけ小

さくすることである.しかし,送風機としては,従来の貫流フアンの特性から,

βとp.′は大きく,d/βは0･85程度に大きくした方が送風量は大となる･

また,回転式交番流熱交換暑計も ロータを貫流する空気流れがほぼ二次元流

れとなるために,ロータの外径β,長さ⊥によって,熱交換器能力を自由に選

べるという利点がある.

これら諸寸法と各諸特性への影響を実験的に明らかにするため,表2-1に

示す18個の供試ロータを製作した.その一部の写真を図2-1に示す.右側

の一番大きなロータの外形は240mm,長さは240mmである.

なお,ロータの送風翼の形状は,貫流フアンについて村田ら(56)が最適値と

して選定している,外周角250,内周角900 の円弧翼を採用した.

2.2 空気側実験装置

本実験に使用した空気側実験装置の概略を図2-2に示す.この図は,回転

式交番流熱交換器の送風性能および伝熱性能(乾き伝熱面と湿り伝熱面)測定

時の送風量,空気の温度･湿度調整機構および各々測定点の位置を示す.

2.2.1 送風性能測定

回転式交番流熱交換器の吸い込み側静定室11の圧力が常に大気圧になるよ
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うに,圧力計16を監視しながら可変速のブーストフアン9を調節し,そのと

きの送風量G｡を内径60mmのベルマウス2 の中央に設置したアネモマスタ

ー風速計1で測定した.ベルマウスの壁面静圧より送風量を求める方法は適用

月e数を超えるごとにべルマウス直径を変更しなければならないが,本装置では

風量の大小によらずベルマウス内の風速分布の一様性が確認できたので,一点

の風速測定から求める方法を用いた.このベルマウスの中心風速から求めた送

風量は,吐き出しダクト断面における176点の実測風速から求めた送風量と,

1%以内で一敦した.なお,この測定方法での限界は静定室の容量が1m3で

あることと,ブーストフアン9の使用限度により,900m3/hrであった.

2.2.2 伝熱性能測定

静定室11へは3～8で構成される温湿度制御ダクトにより一定温度,湿度

に制御した空気を供給した.特に,供試熱交換器17の湿り伝熱面での伝熱性

能測定時の吸い込み空気は,厳密に調整した温度･湿度が必要である.したが

って,温度センサ6の位置で,その温度での飽和湿り空気をヒータ3と噴霧ノ

ズル4で作り,エリミネータ5で水滴を除去し,温度センサ14の位置で目的

の温度,湿度になるように減湿器7およびヒータ8で調整した.また,静定室

11内の温度･湿度分布が生じないように緩衝板12と整流金網13を置き,

その壁は30mmのウレタンフォームで断熱した.

供試熱交換器17の吸い込み側および吐き出し側の空気温度は,15,20

の位置に各々10本の¢0.1の銅･コンスタンタン熱電対を設置し,それを直列

結合することにより,平均温度として測定した.予備調査で,測定部位での断

面温度を走査して測定し,各温度のバラツキは±1℃であり,その平均値と上

記の熱電対の平均温度との差は2%程度であることを確認した.

また,空気の湿度は¢0.1の銅･コンスタンタン熱電対の接点に長繊維の綿を
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巻きつけた微小湿球温度計を作り,吸い込み側4点,吐き出し側10点の平均湿

球温度を測定した.なお,吸い込み側の温度･湿度は常時,アスマン湿度計

10で監視した.吐き出し側には,内部に水滴除去板19を持つ静定室18を

設けて,回転熱交換器から飛散する水滴が,吐き出し側温度･湿度測定に及ぼ

す影響を取り除いた.また,吐き出し側ダクト壁も30mmのウレタンフォーム

で断熱した.

なお,供試熱交換器17の乾き伝熱面での伝熱性能測定時には,吸い込み側

の温度･湿度の調整は厳密には必要ないので,3～8の温湿度制御ダクトは可

動させないで,実験室内の空気を吸い込ませた.

2.3 流体側実験装置

流体側実験装置の概略を図2-3に示す.供試回転式熱交換器1は可変速モ

ータ3により,トルク計2を介して,タイミングベルトで駆動される.トルク

計の軸上に電磁式ピックアップ4を設置し,回転数を計測した.

熱源装置5で一定温度に調節された流体は装置内のポンプ7で供試熱交換器

へ供給され循環される.循環流量はバルブ8,9で調節し,ルーツ流量計6で

計測した.

ポンプ性能測定時,供試熱交換器1前後の差圧を水銀マノメータ(図示せず)

より読み取った.また,ルーツ流量計で読み取れない微小流量はバルブ9の後

流より三方弁(図示せず)を介して,直接,秤量計で計量した.

乾き伝熱面の伝熱性能測定時の熱源装置5は小型ボイラーを使った熱源装置

で80±0.1℃の温水を供給した.また,湿り伝熱性能測定時のそれは小型冷

凍機を使った低熱源装置で0±0.1℃のプラインを供給した.
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2t 4 管壁温度測定装置

熱伝達率の算出に必要な管壁温度J′の測定装置を図2-4に示す.回転式交

番流熱交換器①の管壁表面5ケ所に¢0.1mmの銅･コンスタンタン熱電対の温接

点をハンダ付けし(図示せず),回転冷接点冷却器②を介して,水銀スリップリ

ング③に接続し,5点平均の管壁温度J′を取り出した.供試熱交換器①へは,

常に,一定温度に調節した温水もしくは冷水を④から流入させ,⑤から流出さ

せた.そして,流入通路には¢0.2mの銅･コンスタンタン熱電対⑥を設置し,

流入水温Jwlを測定した.

図2-5に,スリップリング(SR)用いた回転体の温度測定において,冷

接点冷却器(CJ)の位置による温度指示誤差の違いを示す.スリップリング

の後に冷接点冷却器を置くとスリップリング部の発熱の影響により,図のよう

に時間と共に,温度指示誤差が大きくなるが,スリップリングの前に回転する

冷接点冷却器を介して測定すれば,温度指示誤差は0.3℃以下となる.

2.5 平均熟伝達率の算出

実測の送風量G｡,吸い込み空気温度J｡1,吐き出し空気温度J｡2,管壁温度

J′から空気側の平均熱伝達率を次の手順より求めた･

まず次式の見かけの空気側平均熱伝達率力｡を求めた.

[w/(m2･K)]
dα･△J椚

ここで,放熱量Qおよび対数平均温度差△J朋は次式で実測値より求めた.

9=G｡γ｡Cp｡¢｡2-′｡.)×3･6[昭

△J椚=
J`一ニー/l′t

¢′-J｡1)/¢′-J｡2)
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しかし,この空気側平均熱伝達率力｡は,上式のように管壁温度と気流である

空気温度で定義しているので,フィン伝熱面での真の平均熱伝達率カノ･はフィン

効率(を考慮した次式となる.

ここで,4;空気側水管表面積(m2),斗･;フィンの表面積(m2),

4;空気側全表面積(=d′+斗･)

ゐ〟から力./を求める手順は,まずカノ･の第1近似式として,カノー1=ゐ｡とおき,あ

とで述べるカノ･の関数式から(1を計算する･それを用いて,式(2-4)から第2の

近似のカノ･2を求め,次に,この第2近似のカノ･2を用いて(2を求める･この操作

を順次繰り返し,力.何の収束値を求める･本研究では】ゐ.舟一カル_りt≦10~5時を真

のカノ･とした･

フィン効率(は,共同研究者の1人藤掛がコルゲーテッドストレートフィン

付熱交換器の研究(81)で提唱している次式を適用した.これはフィン内熱伝達

が1次元の場合に算出されたGardnerの式(82)を2次元に発展させ,近似式

を得たものである.

ノ
ー
′

▼⊥/しhnat+一
レ
′
ヽ

んノ′し

∵
′
.

＼】ノ

ただし,(上_fノー上′れ<1,り上_V>0･5

ここで,入ノ･;フィンの熱伝導率,∫ノー;フィンの板厚である･

図2-6は,藤掛が計算モデルとしたコルゲーテッドストレートフィン付熱交

換器のフィン形状である.また,図2-7は本研究の回転式熱交換器のフィン

形状である.両者はチューブとフィンの接合形状が少し異なるが,式(2-5)で

ほぼ近似できる.

検証のため,図2-8の例で示すように,2カノ･/入ノ･∫ノ､=8,000(1/m2)の

とき,フィンの温度分布からフィン効率を算出したものと,式(2-5)で算出し
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たものと比較したが,前者が85.7%で後者は86.0%で,その差はわずか0.3%で

あった.そこで,以後本研究では式(2-5)より算出したフィン効率を用いた.

また,湿り伝熱面でのフィン効率は式(2-5)のゐ′に凝縮潜熱の補正項をい

れた次式より算出した.

rノヰ
二

∈ ′ノ
ー⊥′し/

＼

-
.ノ …′入Ⅰ〕

ここで,r:水の凝縮潜熱 [w･hr/kg]

〃=塑一二王-[1/K]
/`∫-JJ

K
=

ただし,J｡

G｡γ｡(ズ｡1一方｡2)
←｡-ズ′)

,ズα=

[kg/(hr･m2)

Jα1+J〟2 ズ〟1+ズ〟2

2
U

2

対湿度とした.

…………………仙(2-6)

とし,ズ′ はJ′ における飽和状態の絶
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表2-1 供試交番流熱交換器の寸法

口

144 0.75 100

3.0

2 4.0

3

4

5.0

6.0

5

120

0.65 60 5.5

6

巴

8

9

0.55

120

4.6

0.65 5.5

0.75 6.0

0.65 240 5.5

10

皿

12

13

14

15

16

田

240 0.65

60
11.0

120

240

3.5

4.5

7.0

9.0

11.0

13.0

18 170 0.65 285 6.0
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図2-1 供試品の例
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4

19

/

20
〉

l.Velocity Sensor

2.Be]トmouth

3.Heater

4.Water Spray

5.Water Drops Eliminator

6.Temperature Sensor

7.Dehumidifier

8.Heater

9.Blower

10.Hygrometer

11.Stabilizing Chamber

12.Baffle P[ate

13.Wire Gauze

14.Temperature Sensor

15.Thermocouples

16,Manometer

17.Rotary Heat Exchanger

18.Stabilizing Chamber

19.Baffle Plate

20,Thermocouples

図2-2 空気側実験装置
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柑=′3

1.Rotary Heat Exchanger

2.Torque Meter

3.Motor

4.Tachometer

5.Water Tank

6.Water Meter

7.Pump

8.lnlet Va]ve

9.Out[et Valve

図2-3 流体側実験装置
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⑤

① Rotary Heat Exchanger

② Rotary ColdJunction Cooler

③ Mercury slip ring

④ Water Lnlet

⑤ Water Outlet

⑥ Thermocouple

図2-4 管壁温度測定装置
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図2-5 スリップリングによる指示温度差
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図2-6 コルゲーテツドストレートフィン付

熱交換器のフィン形状

図2-7 回転式熱交換器のフィン形状
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図2-8 温度分布からのフィン効率算出例
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第3章

貫流フアンを応用した

回転式熱交換器の送風性能解析
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3.1 貫流フアンの特長と性能

回転式交番流熱交換器は,図1-1で示したように,貫流フアンを応用した

ものである.一般に,貫流フアンは,図3-1の左図に示すように,ロータの

内周近くにできる渦によってロータを貫流する流れが生じ,送風作用を起こす

フアンである.この渦の位置とその強さが送風特性を支配し,それはケーシン

グ形状によって大きく作用される.右図は,水槽内に直径1mmのスチレン粒子

を混入し,スリット光源により可視化して,確認したものである.送風特性と

ケーシング形状の関係については数多くの実験的研究がなされているが,その

中で,安定した送風特性が得られると推奨している村田らの研究(55)のケーシ

ング形状をもとに,図3-2に示す形状を標準ケーシングとして用いた.この

形状の特長は,ケーシング曲線を決める半径寸法をロータ直径βとしたシンプ

ルなことである.

3.2 ロータ内の流れと渦

回転式交番流熱交換器は,一般の貫流フアンと大きく異なり,フアンの翼部

に内部流体を流すためのタンク2個と多数のチューブを持つ特殊な構造である.

そこで,このロータの送風特性と渦の強さ･位置の関係を把握するために,表

2-1のロータNo.5の翼聞流路の内周側に図3-3中に示す熱線風速センサ

を取り付けて,実験的に検討した.

図3-3の(a)はロータ内の渦をモデル化したもので,渦中心を通る断面の風

速分布は,(b)のような強制渦(半径㍍,最大風速Ⅴ椚)と自由渦の組み合わ

せによるランキン渦となっている.

風速センサが渦中心を通過すれば,(b)のⅤ形の風速分布となるが,(a)のセ

ンサ位置では常にRH〉R｡であるために(c)のような谷形の風速分布となる.実
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測した風速分布の一例を図3-4に示す.この実測の風速分布から,渦の偏心

度と強さを次のように求めた.

図3-4の谷部の風速あ･Ⅴ椚,渦の最大風速v朋および回転角αは図3-5の

値に対応する.図において

ヱ_旦遊=∂
JII ㌦

および△AOBから,α=属β

COSβ=

2(トcosα)となるので

α2+e2一句2 α2+e2-(e/み)2
2αe 2αe

の関係を得る.したがって,上式から

ーCOSβ+ cos2β+(1/∂2-1)
1/∂2-1

となる.ここで,β=90-α/2(度)である.

ゆえに渦の偏心度nおよび渦の強さAは次式となる.

n=旦
室生ニ三

月2 月2

A=2冗㍍Ⅴ椚

(3-1)

(3-2)

(3-3)

(3-4)

(3-5)

実測の風速分布から,α,Ⅴ椚,∂ を求め,上式に代入して得られた渦の偏

心度n,渦の強さAと周速〟との関係を図3-6,3-7に示す.村田ら(56)

は,一般の貫流フアンでの渦の偏心度nはロータ内周近くに安定して存在し,

渦の強さは4冗月1叫(ただし,月.,叫はロータ内周半径,内周速)に近い値にな

ると述べている.

図3-6より,渦の偏心度は内周よりやや中心よりであるが,回転数によら

ず一定で安定している.また図3-7より,渦の強さは,一般の貫流フアンの
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平均的な内外径比〃β=0･85の4叫叫で試算したものに比べると,約60%

であるが,熱交換器として,タンクと多数の偏平水管を持つこの回転式交番流

熱交換器の送風性能も,一般の貫流フアンと同じように周速に比例して増加す

る.

3.3 回転式交番流熱交換器の送風性能

3.3.1 ロータ直径と長さの影響

回転式交番流熱交換器は,吐き出し側に流路抵抗のほとんどない状況,すな

わち,吐き出し側絞り全開で使うので,その時の送風量G｡を調べた.内外径比

d/βが同じでフィンピッチp′が同じ比率で,外径βおよび長さ上の異なる6種

類のロータ(No.5,7,9,10,11,16)について実測した.βと上からチューブ厚

さ∫の総和∫･〃(〃:チューブ本数)を除いた有効通路幅(エー∫･〃)との積,

および周速〟が,G｡にそれぞれ1.08乗,1.10乗に比例する関係を得たので,G｡

をP(エーづ･〃刀…〟l･10との関係で整理すると図3-8を得た.

6種類のロータの送風量G｡は,ほぼ一本の線上に集まり,次の整理式を得た.

G｡=1.0【β(エー∫･〃)】1■0㌦1･10×3600[m3/hr]…………………………･(3-6)

この式から,送風量G｡はβ,上および〟にほぼ比例して多くなることがわかる･

3.3.2 フィンピッチの影響

交番流熱交換器の伝熱面積を広くとりコンパクトにするためには,フィン

ピッチp′を小さくする方法と,ロータの内外径比d/βを′トさくする方法がある･

そこで,βと上が同じでフィンピッチの異なる6種類のロータ(No.12,13,

14,15,16,17)のロータで送風量Gαを調べた･フィンピッチと内径比p′/d=0･07
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での送風量G｡を基準とした送風量比で整理すると,図3-9となる.送風量は

β.′/d=0･04以上ではフィンピッチと無関係で一定であるが,p▲′/d=

0.04以下では流路抵抗の影響が大きくなり,急激に送風量が落ちる.

熱交換器として,伝熱面積を考慮した最適なフィンピッチについては,第4

章で述べる.

3.3.2 内外径比の影響

貫流フアンについて村田ら(55)は多くの研究結果をまとめ,内外径比は0.8

～0.86が最適と報告しているが,熱交換器としては伝熱面積を大きくするため

には内外径比はできるだけ小さくしなければならない･内外径比d/βの異なる

3種類のロータNo･6,7,8旬旭=0･55,0･65,0･75)について,送風量G｡と

内外径比〃βとの関係を調べたのが,図3-10である･供試品の範囲では,

送風量G｡は内外径比d仲にほぼ比例して増加する･熱交換器としての最適な内

外径比は,第4章で述べるが,〃β=0･75以上では,伝熱性能の低下割合が

大きいので,供試品としては,0.75までとした.

3.4 動力特性

供試ロータは図2-3で示したように,トルク計を介して,可変速モータで

駆動した.トルク計は2種類のトルク計を用い,トルクの大小により取り替え

た.まず,ロータの翼部を紙で巻き,送風作用が起こらない状態での各回転数

での軸受損失トルクを㌔[N･m]として,予め測定した.送風作用中での実測

トルクrから軸受損失トルク㌔を差し引いたr-㌔を送風作用に必要な動力ト

ルクとし,動力はタぶ=2冗Ⅳ｡(r-㌔)/60[W]として算出した.ここで,Ⅳ｡は

トルク計の回転数(甲椚)である.
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一般に送風動力は送風特性の圧力Pと送風量G｡の積に比例する.送風圧力P

は周速〟の2･20乗に比例することを得たので,送風量G｡∝【β(エー∫･〃)】1-08〟1･10

の関係から,送風動力を[β(エー∫･柑08〟3･30の関係で整理した.

図3-11は内外径比dゅが同じでフィンピッチp.′が同じ比率の,外径β

および長さ上の異なる6種類のロータ(No.5,7,9,10,11,16)について整理した

もので,送風量と同様に次の整理式を得た.

P∫=1.5[β(エー∫･〃)]1■08〟3･30[w]

3.5 騒音特性

(3-7)

環境への影響として,製品の低騒音化は重要な課題である.標準ケーシング

は騒音特性も考慮された形状であるが,一般の貫流フアンと構造がことなるの

で,回転式交番流熱交換器の騒音特性について調べた.外径βおよび長さ上の

異なる6種類のロータ(No.5,7,9,10,11,16)について,音圧レベルと送風量の

関係で図3-12に示す.騒音測定は図2-2の静定室11を取り外し,図3

-12中に図示した位置で行った.この位置はロータの周囲1mの範囲で音圧

レベルが一番高い値を示した位置である.

図より,送風量G｡に対する音圧ぶP上はロータの外径β,長さ上および周速〟

に依存していることが分かる.

一般に,送風機の音圧レベルは,次式で表わされる.

∬エ=札+10logl｡¢2Gα) (3-8)

ここで,動力性能と同じように,圧力P∝〟2･20,送風量G｡∝【β(エー∫･柑08〟1･10

の関係を用い,【β(エー∫･乃)】1●08〟5･50の関係を式(3-8)に代入すると音圧レベ

肌=α+抽g.｡紅坤-∫･〃椚8〟5･50i
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図3-13は上式のαとみを決めるために,横軸を[β(エー∫･柑0$〟5･50にとり,

図3-12のぶP上を再整理したもので,±2db(A)のばらつきを許せば,外径β

および長さ⊥の異なる6種類のロータ(No.5,7,9,10,11,16)についての騒音

肌は次の整理式で表わすことができる.

SPL=24.5+12.1logl｡(D(L-S･n刀1･08u5･50)[dB(A)]･"･･…･(3-10)

上式から,周速との強い相関があることがわかる.回転式交番流熱交換器はロ

ータ径を小さくしてロータ長さを大きくすれば,送風能力をだすことができる

ので,回転数をあまりあげることなく,すなわち低周速で運転することができ,

低騒音での運転が可能となる.
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Casing

図3-1 貫流フアンのフローパターン

D 120 240

句 10 20

句 6 12

W 95 190

図3-2 標準ケーシング形状
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図3-3 渦の偏心度､渦の強さを求めるための説明図(Ⅰ)
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図3-5 渦の偏心度､渦の強さを求めるための説明図(Ⅱ)
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第4章

交番流れを伴う回転式熱交換器

の

伝熱性能解析
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4.1 乾き伝熟面での伝熱性能

乾き伝熱面での放熱量の測定は,第2章 2.2.2の伝熱性能測定の項で説

明した方法で行った.空気側には室温の空気を供給し(図2-2の空気側実験

装置において,3～8の温湿度制御ダクトの制御系はOFFとした),流体側には

80±0.1℃ に制御した温水を供給した.

4.1.1 ロータ直径と長さの影響

ロータ直径βおよび長さ上の異なる6種類のロータ(No.5,7,9,10,11,16)で,

放熱量9(=G｡γ｡Cp｡¢｡2-′｡1)×3･6)[w]を測定した･ただし,放熱量は流入空

気温度と流入水温とに影響を受けるので,流入気水温度差60℃に換算して整理

した.第3章で,送風量G｡は,βと上からチューブ厚さの総和を除いた有効通

路幅(エー∫･〃)の積,および周速〟と,それぞれ1.08乗,1.10乗に比例する関

係を得て,次の整理式を報告した.

G｡=1.0【β(⊥-∫･柑08〟1･10×3600[m3/hr] …………t･t…･…(3-6)

放熱量9は送風量G｡と密接な関係にあるので,G｡と同じように

[β(エー∫･〃刀1●OS〟l･10の関係で9を整理すると,図4-1となり,両対数グラフ

での直線性から次の整理式を得た.

9=1･31×104cク｡【β(エーづ･〃肝90〟0･91[w]

この式より,放熱量9も送風量G｡と同様にβ,上および〟にほぼ比例して,

大きくなることがわかる.なお,この式の指数は実験的に決定した指数のため

次元の一致は係数を考慮しなければならないが,実用的には式(4-1)の2つの指

数を同じ0.9とし,次式(4-2)としても,両式の差は本実験範囲内で1%以下で

ある.

ク=1･34×104cクα【坤-∫･〃わ]0`90
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これらの式を用いて,限られた範囲ではあるが,ロータ径,長さと回転数を

設定すれば,その放熱量を推定することができる.

4.1.2 フィンピッチの影響

βと上が同じで,フィンピッチの異なる6種類のロータ(No.12,13,14,15,

16,17)で放熱性能へのフィンピッチの影響を調べた.放熱量は送風量と空気

の放熱面積でほぼ決まるので,図4-2に,フィンピッチと内径比p.′/d=0･07

を基準とした放熱量比,送風量比および放熱面積比の関係を示す.

送風量はp.′/d=0･04以下で急激に減少するが,放熱面積は逆に急増するの

で,放熱量は,p.′/d=0･04～0･06のとき最大となる･

4.1.3 内外径比の影響

内外径比の異なる3種類のロータ(No.6,7,8)で放熱性能への内外径比の

影響を調べた.図4-3に,内外径比0.65基準とした放熱量比,送風量比お

よび放熱面積比の関係を示す.

一般の貫流フアンでは内外径比0.8～0.86で送風量は最大になるといわれて

いるが●,回転式交番流熱交換器としての放熱面積を考慮すると,内外径比0.55

～0.65で放熱量は最大となる.

4.1.4 従来の熱交換器との比較

共同研究者の一人藤掛は図4-4に示すような,流路長さJと流路相当直径

dgの比り/de)が比較的小さいコルゲーテッドストレートフィン付熱交換器の

熱伝達率を,流路のアスペクト比 月[=2上′ル.′+2り]を導入して,
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頓/4月2陶e/りとⅣル/2月)の関係で整理して,次の整理式を報告した(19)･(8

3)(参照:付図4-1).これは,平行平板の助走区間の熱伝達率について理論解

析したMercerらの結果(84)を長方形管に変形し,適用したものである.

Ⅳヰ10･0･555(現君55]………………………………………‥(4-3)
ここで,適用範囲は,J/de≦26･5,2上′/ろ≧3･5,月e≦2300である･

回転式交番流熱交換器のフィン部を図4-5とすると,同じような流路のア

スペクト比 R が得られる.また,式(4-4)の各値をコルゲーテッドストレー

トフィン付熱交換器の形状と比較しながら次式で定義した.

属e=〟朋de/γ

Ⅳ〟=ゐ′dg/ん

de=4△/α｡

〟椚=G｡/4

d｡=トβ′-2∂一∫.′Z犬上-∫･〃‰/360)

(4-4)

(4-5)

(4-6)

(4-7)

(4-8)

ここで,△,α｡,q,∂,∫.′,Z,αは図4-6に示す流路容積,流路表面

積,ロータ平均直径,タンク幅,フィン板厚,フィン枚数,吸い込み角度であ

る.

これらを用いて,J/de,2上′/ろおよびReを算出すると適用範囲条件内であ

るので,式(4-3)と同様の整理法を当てはめ,従来のコルゲーテッドストレー

トフィン付熱交換器との比較を試みた.図4-7が,その結果である.図中 ロ

一夕11個の平均熱伝達率の無次元数である修正ヌッセルト数は,±15%の

偏差でほぼ一つの線上に集まり,次の整理式を得た.

Ⅳ〟=0ヰe志㌢)0■72
なお,図中の破線は,式(4-3)のコルゲーテッドストレートフィン付熱交換器

の実験式である.式(4-3)と対比して,定数項がないが,Re=0すなわち
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回転ゼロでの自然対流熱伝達の項は適用外として考慮していない.

横軸の修正レイノルズ数に対する平均熱伝達率はストレートフィン付熱交換

器の場合が0.55乗で層流的流れであるのに対し,回転式交番流熱交換器の場

合は0.72 乗となり,乱流的流れとなっている.図より明らかなように,両者

が交差する修正レイノズル数が70以上でこの熱交換器を使用すれば,従来の

ストレートフィン付熱交換器より有利なものとなる.ただし70以下では,不

利となるが,これは,交番境界層流れにより乱流的な様相が維持されているも

のの,フィンピッチが小さく,回転数が低い領域では,熱伝達を支配する有効

な速度分布に変化が生じているためと思われる.

4.1.5 交番流効果

図4-8の上図は回転式熱交換器の空気流れの概念図を示す.ロータの吸い

込み側では,空気はロータの外部から内部へ流れ,吐き出し側では,逆に内部

から外部へ流れる.すなわち,下図に示すように,熱交換器の伝熱面でもある

翼表面では,1回転で,実線の矢印の流れから破線の矢印の流れとなり,交番

流れとなる.図4-9は翼でもある伝熱面すなわちフィンのフィン聞流路に第

3章の図3-3と同様の小型熱線風速計を取り付けて,流路の気流速度分布を

測定した一例を示す.図に示すように,伝熱面を通過する気流は1回転に1サ

イクルの交番流れとなり,吐き出し流れと吸い込み流れの時間間隔はほぼ等し

いため,一方向流れの時間は,30/Ⅳ(秒)(Ⅳ:回転数 r pm)となり,

1000rpmで0.03秒,2000rpmで0.O15秒である.

このように短い時間間隔で伝熱面上の流れの方向が変わる時の熱伝達に及ぼ

す交番サイクルの効果を調べるために,送風量を一定に保ちながらロータの回

転数のみを変えた場合,つまり交番サイクルを変えた場合のフィン伝熱面の平

均熱伝達率を求めた.図4-10は表2-1の,No.7のロータで,送風量250
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m3/hr一定での回転周波数f(c/s)と平均熱伝達率hfの関係である･

平均熱伝達率は回転周波数とともに増加し,次の関係式を得た.

力′∝ ′0■14 (4-10)

これが交番流効果であり,従来の熱交換器の一様流れ中での伝熱現象と異なっ

た交番流れでの現象を数値で表わすことができた.その効果はそれほど大きく

はないが,これは,回転ごとに伝熱面の境界層が切り替わる前縁効果はあるも

のの,伝熱流路(フィン間流路)を通過する風量によって,熱伝達は支配され

るためと考えられる.

4.2 湿り伝熟面での伝熱性能

湿り伝熱性能は,図2-2の実験装置における3～8の温湿度制御ダクトで,

供試回転式交番流熱交換器の吸い込み空気の温度･湿度を変化させて実験を行

った.

また,流体側は,0±0.1℃に制御したプラインを供給した.

4.2.1 湿り伝熱性能

図4-11は表2-1のNo.7のロータを用い,送風量250m3/hr一定のも

とに,吸い込み側の気流と管壁と絶対湿度差Ax[kg/kg']をパラメータに回

転数Nとフィン側の平均熱伝達ゐ.′との関係を調べたものである･ここで,白丸

印は△ズ=0の乾き伝熱面であるが,図4-10の横軸の回転周波数′[c/s]

を回転数N(=60×′)[rpm]に置き変えたものである.乾き伝熱面に比べ,

湿り伝熱面の場合は回転数と共に,平均熱伝達率は上昇し,絶対湿度差の高い

程その度合は高くなる.
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4.2.2 伝熟面での凝縮水滴の動き

図4-12は,Ax=0.01kg/kg'時の800rpmと1600rpmにおける伝

熱面上の凝縮水滴を,空気吸い込み側斜め前方から観察した写真である.写真

で示すように,800rpmに比べ1600rpmの水滴は非常に細かく,水滴の流跡

も多数である.

図4-13の上図は,遠心力により飛散する水滴をガラス面上のシリコン油

膜で受止めた写真で,下図はその測定した平均径の結果である.800rpmの飛

散水滴径は0.84mmであるのに対し,1600rpmでは0.43mmと約半分になり,

J∝1/Nの関係にある.

図4-14は伝熱面上で凝縮した水滴にかかる力のバランスを考察したもの

である.上図はロータの空気吸い込み側で,下図は吐き出し側である.

吸い込み側では,水滴には周方向の力と遠心力および図示のような空気の流

れ方向の力のバランスから,伝熱面表面より飛び出す方向に力が作用するもの

と推測できる.一方,吐き出し側では,伝熱面に沿った力が作用し,翼先端か

ら水滴が飛び出す方向に力がかかる.すなわち伝熱面上ではあたかも水滴が掃

除したかのように水滴の流跡を形成するものと推測される.

回転数が増加するに従い,伝熱面上より飛散する水滴径が′トさくなり,その

頻度も多くなり,また,回転数の増加と共に,表面にできた水滴による伝熱表

面を掃除する頻度が高くなって,速いサイクルで伝熱抵抗となる水膜が取除か

れることにより,次から次へと新しい伝熱面が形成されて,伝熱性能が促進さ

れる.このことは,一般のクーラや除湿機では,除湿量が多いほど,水滴もし

くは水膜により伝熱性能低下が増加することに対して,この回転式熱交換では,

逆に伝熱性能向上が促進されることを示している.

ただし,実用製品への適用にあたっては,飛散する水滴に対しては,水滴除

去板などの工夫は考慮しなければならない.
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図4-4 コルゲーテツドストレートフィン付

熱交換器諸元の定義
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図4-5 回転式熱交換器のフィン形状

図4-6 ロータおよびフィンの寸法記号
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第5章

ケーシングが回転する構造体

の

ポンプ性能解析
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5.1 ポンプ作用の原理

この回転式交番流熱交換器は送風･熱交換･ポンプの3つの機能を持つが,

この章では,そのポンプ機能について述べる.

図5-1の概念図に示すように,ロータに液を充満させ,角速度ので回転さ

せると,半径 rでの液体の総エネルギー(理論水頭〃)は,液体自身が持つ回

転エネルギーと遠心力によるエネルギーの和となり,次式となる.

2g +l聖二dr■=O g

ここで,隼は半径rでの周速度である･

図5-1の状態では,ロータ左右側通路の圧力が同じで,液の移動はできな

い.そこで,図5-2に示すように吐き出し側に回転しない固定案内羽根を取

り付ければ,固定案内羽根部の圧力は,先端旬 の圧力で一定となり,吸い込

み側と圧力差△Hを生ずる.この圧力差△Hはポンプの締め切り圧力に相当し,

ポンプ作用を起こさせる.

一方,吸い込み側のロータと一緒に回転する回転羽根は液体に出来るだけ損失

を少なくして,回転エネルギーを伝達するためのものである.

5.2 固定案内羽根･回転羽根の形状と性能

一般のポンプは,羽根車が回転することにより液体に速度エネルギーを与え,

羽根車を囲むケーシングによって,速度エネルギーを圧力エネルギーに変えて

ポンプ作用を起こさせるものである.しかし,この熱交換器のポンプ作用は,

5.1でも述べたように,一般のポンプのケーシングが回転するという特殊な

ものであるので,一般のポンプの設計法を適用することが出来ない.

さらに,この回転式交番流熱交換器は図1-1の構造図で示したように,液
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流体を吸い込み側から導き,吐き出し側に流出させるのは,ヘッダータンク2,

3の各々1個の開口穴だけの,特殊な流れの経路をもつ構造体である.

そこで,この熱交換器のポンプ作用の原理を有効に働かせるために,吐き出

し側の固定案内羽根と吸い込み側の回転羽根形状を種々変えて,実験的に検討

した.

5.2.1 固定案内羽根形状とポンプ性能

図5-3 のA形は固定案内羽根の外径がロータの内径と同じにしたもので,

B形はヘッダータンクの開口穴からの流液を吐き出し側に流動し易くするため

に,側壁の一部が開放している,いわゆるオープンインペラ部を持つものであ

る.締め切り圧に相当するAHは,A形の△HAに対し,B形の△HBの方が

大きくなる.実際の羽根形状を図5-4に,またそのポンプ特性を図5-5 に

ここで,Y=〃/(〟茎/g),◎=Gw/(dw〟2),〟2‥ロータ外周での周
速度,dw･ ･ヘッダータンクの開口面積である.B形はA形より,締め切り揚

程は40%増,全開流量も80%増と,優れた特性となった.

なお,ここで吸い込み側の回転羽根は後述する図5-6の形状Ⅰを用いた.

5.2.2 回転羽根形状とポンプ性能

図5-6は,図5-4の回転羽根形状を中心に図中ⅠからⅦのように種々ガ

イド形状を試行錯誤的に変化させた時の回転数と全開流量の関係である.羽根

部の網掛け部で示す開口部に向けて,いかに損失を少なくして誘導させるかが

重要となる.開口部近くに流入し易くするためのガイドベーンを設けた形状Ⅰ

のものが,一番良い結果を示した.なぜこの形状がよいのかを油膜法(ro2を
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10gに対し,ギアオイル(#90)を7.5c cの割合で混合し,測定面に薄く塗

布し,10～15分回転させた後,観察する)を用い,形状Ⅴと比較して可視化し

た.その油膜の様子をスケッチしたのが図5-7である.形状Ⅴの場合,流路

1,2の流れの一部が直接開口部に流れ込むが,その他は外周を循環する流れ

となっている.一方形状Ⅰは,ガイドベーンがあるために流路1,2の流れの

ほとんど全てが直接開口部に流れ込んでいる.

また,羽根板の全くない黒丸印のものに比べ,4～5倍の流量となった.

なお,ここで固定案内羽根は前述のB形を用いた.

5.3 外部寸法のポンプ性能への影響

ポンプ特性に及ぼす寸法要因として,中空軸内径d2,固定案内羽根の内幅

b,羽根車長さL,回転羽根の内幅Eおよびヘッダタンク入口面積Aiの影響を

調べた.

図5-8は表2-1のロータNo7(D=¢120mm,L=120mm,pf=5.5mm)

での液側流路の基準寸法 b｡,E｡,Ai｡,d2｡,L｡を定めて,個々の寸法

を変化させ,吐き出し流量の影響を調べたものである.各部の寸法とも,ある

寸法以下で急激に流量が減少する領域が存在する.例えば,ロータ長さLでは

L/L｡=1.0以下で流量が急減する.これはLが短くなるとヘッダタンクに

接合される偏平水管の数が減少し,ヘッダタンクから水管への流路断面積の合

計がこの回転式熱交換器の流路の最小断面積となるためである.

そこで,図5-8の基準流路のなかで,最小断面積であるAi｡=305mm2

を基準とした面積比で再整理すると図5-9となる.ここで横軸のAxはそれ

ぞれの寸法の流路断面積である.この図より,流量が減少する寸法は,流路の

最′ト断面積となるAx/Ai｡≦1であることがわかる.

ただし,回転羽根の内幅Eだけは,その傾向が異なるが,流体が中空軸から
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ヘッダタンクの流入口へ流入する際に複雑な流れをするため,単純に断面積の

みでは定まらないためである.

5.4 ポンプ性能と放熱性能

この熱交換器のポンプ性能が,熱交換器として十分なものか確認するために,

ロータNo7(D=¢120mm,L=120mm,pf=5.5mm)について,液流量Vw

と放熱量Qの関係を調べた.

流入空気温度を20℃,流入水温度を80℃として,空気側熱伝達率は式4-9

から求め,液側熱伝達率は管内層流熱伝達の次式を用いて,低流量域から高流

量域まで算出した.

肋w=3･65+

その計算結果を図5-10に示す.液流量が15J/min以下では放熱量が急激

減少するが,それ以上では,放熱量に与える流量の影響は少ない.1600rpmの

場合を例とすると,図5-6より形状Ⅰは38J/minであり,そのときの送風

量Gaは約340m3/hrであるので,熱交換器として十分なポンプ特性である

と言える.
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図5-1 ロータ内の圧力分布(固定案内羽根のない場合)

図5-2 ロータ内の圧力分布(固定案内羽根のある場合)
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第6章

研削盤用オイルクーラヘの応用
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6.1 オイルクーラヘ適用の背景

工作機械用のオイルクーラは,一般にストレートフィン付き熱交換器とフア

ンを組み合わせたものを箱の中に収め,そのフアンによる冷却空気の吸い込み

側に粉塵を除去するためのフィルタを設置したものが多く使われている.例え

ば,自動車エンジンのクランクシャフトの研削盤用オイルクーラは,研削盤の

オイルミスト,研削砥石粉,細かい金属紛さらに空気中の塵などが浮遊してい

る工場で稼動している.多数の研削盤が稼動している工場内はほとんど無人で

はあるが,このような環境の中でオイルクーラの空気吸い込み側のフィルタは

短期間に目詰まりを起し,伝熱面であるフィンやチューブも汚れ,そのオイル

クーラの性能を維持するために,フィルタの洗浄･交換,熱交換器の洗浄など

の保守点検には多くの労力が使われている.

そこで,回転体であることから伝熱面への浮遊物質の付着を防止でき,保守･

点検が容易にできる可能性があること,また,送風･熱交換･ポンプの3機能

を持つことから高性能で小型化が期待でき,低騒音化も期待できることから,

研削盤用オイルクーラへの回転式交番流熱交換器の適用を試みた.

6.2 回転式オイルクーラの設計

6.2.1 設計目標値

現在使われているストレートフィン付き熱交換器&フアンとの置き換えを前

提に次の値を設計目標値とした.
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放熱性能(9)

循環油量(鴇)

吸い込み空気温度(J｡1):

吸い込み油温度(J｡1)

騒音(周囲1m)(ぶP上)

2650 『

10 J/min

30 ℃

60 ℃

70 dβ(d)

6.2.2 設計概要および試作品の性能測定結果

数回の予備計算および製作上･搭載上の問題点を考慮した上で,外観の概

要を定め,式(3-6)の送風量整理式,式(4-9)の空気側平均熱伝達率の無

次元数であるヌッセルト数などの整理式を用いて,設計目標値を成立させる

熱交換器の仕様を決めた.油側の熱伝達率は,自動車用オイルクーラで算出

した実験式を用いた.騒音は式(3-10)より推定した.

設計した回転式オイルクーラの外観を図6-1に示す.ロータの外径はβ=

190mm,内径d=110mm,フィンピッチPr=6mmおよび長さL=295mmであ

る.ケーシングと組み合わせた外観図を図6-2に示す.

また,実際に,この設計に基づいて試作した回転式オイルクーラの写真を

図6-3に示す.

設計目標値と計算結果および試作品での性能試験結果を表6-1に示す.

回転数1300rpmで,目標の放熱性能が得られた.

なお,騒音測定結果のカツコ内は図3-2の標準ケーシングでの結果で,

騒音推定整理式(3-10)から算出した値とほぼ同等であったが,目標値に比

べ高い値であった.そこで,目標値に近づけるために,シンプルな標準ケー

シング形状を無視して種々検討し,図6-4の示すように,ケーシングの一

部の板厚を厚くすることで,騒音の目標値を達することができた.
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比較のため,ストレートフィン付き熱交換器&フアン式オイルクーラの性

能値も併記した.この表で明らかなように,同一性能で回転式オイルクーラ

は,フアン式に対し,消費動力値は80%,騒音値は-9dB(A),であり,サ

イズ40%とコンパクトにでき,実用上の有意性が実証できた.

6.3 実工場での長期運転結果

長期運転における性能劣化程度を調べるために,自動車エンジン用クランク

シャフトの無人研削工場の研削盤に,現在使われているストレートフィン付き

熱交換器&フアン式オイルクーラと回転式オイルクーラのそれぞれの新品を,

同時に同じ場所に装着し,同じ条件で連続運転した.

図6-5は長期運転による送風量の減少を回転式とフアン式について比較

したものである.回転式は,4ケ月で,送風量は新品時の70%に,放熱量は

80%低下するが,7ケ月後には送風量は76%に,放熱量は86%と回復し

ている.これは回転式の送風翼に付着した泥状ダストの堆積層がある程度の厚

みまで成長すると遠心力により部分的に離脱し飛散するからである.一方,フ

アン式は4ケ月で送風量は新品時の40%に,放熱量は60%と極端に性能は

低下した.このフアン式は4ケ月毎にフィルタと熱交換器部の清掃の保守が実

施されている.

図6-6はフアン式オイルクーラの新品と4ケ月連続運転後のフィルタの

拡大写真である.4ケ月連続運転後のフィルタはほとんど泥状物質で目詰まり

し,わずかに′トさな通気孔が残っている程度である.図6-7はフィルタを取

り外して写した新品と4ケ月連続運転後の熱交換器部の写真である.連続運転

後はプレートフィン自体もかなりの目詰まりを起し,通風量の減少のみならず,

伝熱面も汚れている.

図6-8は回転式オイルクーラの新品と4ケ月連続運転後の伝熱面でもあ
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る送風翼部の写真である.回転式の場合,連続運転後でも翼の背面にはほとん

ど泥状物質は付着していない.これは湿り伝熱面での図4-14の凝縮水滴に

かかる力のバランス推定図でも考察したように,翼の背面には付着しない力が

働くためである.一方,翼の腹面では,物質にかかる遠心力が逆に付着するよ

うに作用するため,写真のように約0.5mmの厚さの付着物質が観察される.

ただし,翼端に所々白く光って見えるのは付着層が一部はがれ,飛び散った跡

である.そして,7ケ月後には,その跡が多く観察された.これが図6-5で

示した7ケ月後に送風量が70%から76%に,放熱量が80%から86%に

回復する原因である.

このことからも,回転式はオイルクーラの目詰まり性にも優れ,メンテナン

スフリーが実現でき,保守点検性に優れた熱交換器であることが実証できた.

図6-9に研削盤上に回転式オイルクーラを配置した時の検討例を示す.

図6-3の試作品の写真は,回転式オイルクーラ駆動用のモータを取り付けて

いるが,表6-1の実測値で示すように消費動力はオイルポンプ駆動モータの

定格出力7.5KWに比べて,ほんのわずかの160Wであるので,図に示す

ように,オイルポンプ駆動モータ動力からベルトを介して取り出し,回転式オ

イルクーラを駆動させる配置とした.従来のフアン式オイルクーラが研削盤

近くで広い配置面積を要するに比べ,回転式オイルクーラは小形化の利点を生

かして,研削盤オイルタンク上に設置することが可能である.

80



図6-1 回転式オイルクーラ設計外観図

図6-2 ケーシングと組み合わせた外観図
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図6-3 回転式オイルクーラの試作品
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表6-1 目標値､設計計算値および実測値

癌
1

■■■--■

800

匝

回転式オイルクーラ

q
l
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くつ

凹
×
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同
凹
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H
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I

l
t

H
H
l

｣
¶
且
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H
l

l

‡
l

l

"
正
l

"
"
l

月
"

竜1

フアン式オイルクーラ

RotaryOilCooler Fun取pe

Target Calculation Result Result

Q｡(W) 2650 2750 2650 2650

N(rpm) 1300 1300 1800**

Ga(m3/hr) 1300 1150

W｡(l/min) 10 10 10.2 10

SPL*(dB(A)) 70 76 75一→70 79

PS(W) 160 120+α 160(80) 200(100)

Size(mm) 290×270×600 530×520×440

(40) (100)

*Maxvalueatonemeterfromrotor **Fun,srevolution
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Noise Reduction Plate

(t=9mm)

図6-4 ケーシングの改良(騒音低減)
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図6-6 フアン式オイルクーラのフィルタ

新品(上図)と4ケ月連続運転後(下図)
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NEVV HEAT EXCHANGER

USED HEAT EXCHANGER

図6-7 フアン式オイルクーラの熱交換器部

新品(上図)と4ケ月連続運転後(下図)
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図6-8 回転式オイルクーラの熱交換器部

新品(上図)と4ケ月連続運転後(下図)
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第7章

結論
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オイルショック以降,省エネルギーや省資源が叫ばれている中で,熱交換器

が重要な役割を果たしている.熱交換器の伝熱促進技術には,前縁効果,伝熱

面積の拡大化,乱流促進効果を狙った受動的促進法があり,加工技術,材料技

術の発展と共に進化してきたが,その要素技術の開発は成熟化の域に達してい

る.また,機械的擾拝法,振動法,流動層の利用,電場･磁場の付与などによ

る能動的促進法があるが,いずれも外部動力を必要とし,実用化にあたっては,

まだまだ解決しなければならない課題が多い.

そこで,システムとして,熱交換器を捉え,熱交換器本体のみならず,送風

機とポンプの基本機能を併せ持った,全く新しい形式の,画期的なコンパクト

熱交換器が,本論文の回転式交番流熱交換器である.この回転式交番流熱交換

器は,貢流フアンの送風翼を放熱フィンとすることを基本構造としたもので,

諸元の異なる18個の供試ロータを製作し,まず送風性能(含む,騒音性能,

動力性能)について,次に伝熱性能(乾き伝熱面および湿り伝熱面)について,

さらにポンプ性能について,実験的検証を主体にして解明した.

第3章では,まず,送風特性に大きく影響を及ぼすロータ内の渦の挙動を熱

線風速計による風速測定で調べ,一般の貫流フアンとの相違を考察した.

渦の中心はロータの内周よりやや中心部にあり,その位置は周速によらず安

定して存在し,また,渦の強さは一般の貫流フアンに比べ値は低いが,同じよ

うに周速に比例して増加する結果が得られた.

この回転式交番流熱交換器の貢流フアンとしての渦の挙動は,一般の貫流フ

ァンと同じような挙動を示すが,複雑な形状のこの熱交換器の基本性能である

送風量(G｡)に及ぼす,ロータの外径(β),長さ(上)および周速度(〟)

に関係を実験的に考察した.一般の貫流フアンでは,送風量はロータの外径,

長さおよび周速度には比例する関係であるが,この熱交換器の場合,完全な比

例関係ではなく,各項目に対し便宜上,指数的な整理を試み,一般整理式(式

(3-6))を得た.
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また,熱交換器として,伝熱面積との関係で重要なロータの内径に対するフ

ィンピッチと内径比(p.′/d)および内外径比(d/β)の送風量(G｡)への影

響を解析した･その結果,送風量(Gα)は,フィンピッチと内径比(ク′/d)

が0.04以上ではフィンピッチと無関係に一定であるが,0.04以下では急激に

減少することがわかり,内外径比(d/β)については,供試品の範囲(d/β=

0･55～0･75)で,内外径比(可カ)に比例して増加することがわかった･

また,送風量(G｡)と同様,動力(Pぶ)および騒音(肌)の,ロータの

外径(β),長さ(上)および周速度(〟)との関係を検証･考察した.一般

的なフアンの動力は,送風圧力と送風量の積に比例し,騒音は送風圧力の二乗

と送風量の積に関係するが,この回転式交番流熱交換器の動力(アぶ)と騒音

(ぶPエ)もまた同じような関係であることを立証し,それぞれの整理式を得た.

(式(3-7),式(3-10))

なお,ここで,これらの特性に大きく寄与する貫流フアンとしてのケーシン

グ形状は,村田ら(55)が多くの実験から安定した特性が得られると推奨してい

る形状をもとに,標準ケーシングとして定めた.

第4章では,この回転式交番流熱交換器の伝熱性能について,まず,乾き伝

熱面での特性を調べ,従来の熱交換器と比較できる整理法を試み,考察･検討

した.

乾き伝熱面における放熱量(9)の,外径(β),長さ(いおよび周速度

(〟)との関係は,放熱量(9)が送風量･(G｡)にほぼ比例することから,同

じように整理し,一般整理式を得た(式(4-1)).送風量(G｡)と同様,各

項目に対する指数表示で,次元的な一致はないが,放熱量の設計計算式として

は便利に活用できる式である.この式は ロータのフィンピッチと内外径比は同

じサンプルでの結果であるが,伝熱性能の最適化計算として重要な,ロータの

フィンピッチと内径比p.′/dと内外径比d/βの関係を調べた結果,放熱量9が

送風量と放熱面積の関係で決まることから,最適範囲が存在し,フィンピッチ
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はク′/d=0･04～0･06で,内外径比はd/β=0･55～0･65で放熱量9は最大とな

ることを明らかにした.

次に,従来のコルゲーテッドストレートフィン付きコンパクト熱交換器と性

能を比較するために,コルゲーテッドストレートフィン付きコンパクト熱交換

器での平均熱伝達率の整理法を適用し,回転式交番流熱交換器の乾き伝熱面で

の平均熱伝達率について,寸法緒元の異なる各種ロータでの整理を検討し,統

一できる実験式を得ることができた(式(4-9)).同じ座標軸で,コルグーテ

ッドストレートフィン付きコンパクト熱交換器と回転式交番流熱交換器の両者

を比較することができ,一様流中での層流熱伝達であるストレートフィン付き

の場合,熱伝達率が,レイノルズ数の0.55乗に比例するのに対し,回転式

交番流の場合は,0.72乗に比例することが分かった.このことは,回転式

交番流熱交換器における一回転毎の交番流れの熱伝達を,乱流的な流れとして

扱ってもよいことを示唆している.そして,修正レイノルズ数が70以上の領

域,で,従来のコルグーテッドストレートフィン付熱交換器より,回転式交番流

熱交換器の方が高い伝熱特性となる.

この章では,さらに,この回転式交番流熱交換器の,速いサイクルで伝熱面

上の気流の方向が変わる交番流による伝熱促進効果を明らかにした.回転数と

共に変化する送風量の影響をなくすために,吸い込み側の圧力を調整して,送

風量を一定に保ちながら,回転数と乾き伝熱面での熱伝達率との関係を調べ,

熱伝達率への交番流効果は,回転数の0.14乗に比例することを明らかにし,

従来の熱交換器と異なった交番流れ効果を定量的に評価した.

一方,水分の凝縮を伴う湿り伝熱面で,乾き伝熱面と同じように,送風量を

一定に保ちながら,回転数と熱伝達率との関係を検証した.乾き伝熱面での交

番流効果に比べ,気流と管壁の絶対湿度差△ズ が大きいほど,回転数が高い程,

熱伝達率が大きいことを明らかにした.これは,気流の交番流効果に加え,フ

ァンの翼面である伝熱表面上にできた水滴が,その伝熱表面を掃除し,新しい
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伝熱面を形成する頻度が高くなり,速いサイクルで伝熱抵抗となる水膜が取除

かれることにより,伝熱性能が増すためである.この現象を有利に活用すれば,

除湿器などで苦慮している水膜抵抗増加による性能低下を防止することができ

る.

第5章では,この回転式熱交換器のポンプ作用の原理と性能について考察し

た.一般のポンプの流体は,インペラ(羽根車)を回転させることにより,速

度エネルギーを与えられ,ケーシングによって圧力エネルギーに変換されて,

吐き出し側に誘導されるのに対し,この熱交換器の場合,ケーシングに相当す

るものが回転するため,ロータの吐き出し側に回転しない固定案内羽根を設け

て,回転エネルギーと遠心力エネルギーの和である水頭ヘッドエネルギーを軸

側に取り出すのが基本原理である.吸い込み側にはロータと一緒に回転する回

転羽根を設けたが,これは出来るだけ損失を少なくして,回転エネルギーを伝

達するものである.一般のポンプと原理が異なることから,従来の設計法が適

用できないので,各部の形状とポンプ性能の関係を実験的に明らかにし,また,

各諸元と性能に及ぼす影響を調べ,この熱交換器のポンプ性能の最大にするた

めの最適形状を決定した.また,このポンプ性能が熱交換器のポンプ能力とし

て十分なことを放熱性能の関係から確認した.

第6章では,この回転式交番流熱交換器を,研磨粉,油ミスト,挨･塵紛な

どによる目詰まりで保守･点検に苦慮している研削機械用オイルクーラに,適

用した事例を示した.第5章までで得られたこの熱交換器の設計資料を基に設

計･試作し,従来から用いられている,ストレートフィン付コンパクト熱交換

器とフアンの組み合わせからなるフアン式オイルクーラと比較･検討した.適

用した回転式オイルクーラは,フアン式に比べ,小型で,消費動力,騒音に優

れたものとなった.特に,実際の無人研削工場での長期連続運転後の結果では,

目詰まり性に対してはほとんどメンテナンスフリーが可能であることが分かり,

この回転式交番流熱交換器の有用性を実証できた.
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以上,従来の一様流れ中での平板に沿う強制対流層流熱伝達の原理をもとに

したフィン付きコンパクト熱交換器に対して,伝熱面の流れ一回転毎に切り替

わる,いわゆる交番流れを伴う回転式交番流熱交換器の原理と諸特性を実験的

な解析を主体として,明らかにするとともに,その特性を設計に便利な整理式

にまとめた.

本研究で明らかにした優位性を生かし,かつこの研究で得られた各特性値を

用い,この回転式交番流熱交換器が,全く新しい型の熱交換器として,種々の

熱交換器分野へ拡張･適用できることを明らかにしたが,実用化にあたっては,

複雑な構造の回転体であるので,回転バランス,液体シールなど製作上での問

題は多々あるので,引き続き実用化の研究が必要である.
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