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第 1章 序論

1.1 研究の背景

地球温暖化防止に向けた温室効果ガス排出抑制の切 り札のひ とつとして注 目されている

のが,ヒ ー トポンプ技術である。ヒー トポンプは冷媒を介 して大気から熱をくみ上げ,冷
却や加熱を行 う方法で,基本的に機器を動かす動力よりも大きな熱エネルギーを取り出す

ことができる.ヒ ー トポンプ機器の歴史は古く,19世紀前半には現在の冷凍機 とほぼ同じ

基本要素で構成 された製氷機の特許が取得されている。使用 されてきた冷媒 としては,19
世紀後半から20世紀前半までにおいては,主にアンモニアが冷凍機用として用いられてき

たが,毒性 口可燃性が強く,深刻な漏洩事故を起こしていた.1928年にフルオロカーボン

が発明されると,その優れた熱力学的特性や毒性・可燃性がないことから,業務用,民生

用を問わず,冷凍機や空調機に広く普及 してきた。フルオロカーボンとは,ハイ ドロカー

ボン椰C)を基本 として,水素原子を塩素やアッ素などで置換 したハログン化炭化水素の総

称であり,無臭で毒性 0可燃性もなく安定な物質である.フルオロカーボンの中でも,水
素を全てアッ素で置換 したパーフルオロカーボン(PFC),水素を全て塩素とフッ素で置換 し

たクロロフルオロカーボン(CFC),一部の水素を塩素とフッ素で置換したハイ ドロクロロフ

ル オ ロカ ー ボ ン (HCFC),一 部 の 水 素 を ア ッ素 で 置 換 した ハ イ ドロ フル オ ロ カ ー ボ ン(HFC)
の 4種類に分類される。

一方,アルオロカーボンに含まれる塩素原子によってオゾン層が破壊されることが指摘

され,オ ゾン層を破壊する物質に関するモン トリオール議定書が 1987年に採択 されて以来 ,

先進国ではクロロフルオロカーボン(CFC)は既に 1995年末に全廃 され,ハイ ドロクロロフ

ルオロカーボンcHCFC)は 2020年までに全廃することが明記された。これらの冷媒の代替と

して用いられることになったハイ ドロフルオロカーボンcHFC)は,塩素原子を含まないこと

から,オゾン層を破壊 しない特徴を有 している。 しかしながら,温暖化係数が二酸化炭素

と比較して数百～数千倍近くあることから,1997年 に開かれた気候変動枠組条約第 3回締

約国会議
1)(COP3,京

都会議)に よって,排出抑制対象ガスに指定された.こ れによって,

ハイ ドロフルオロカーボン岬 C)を用いた機器,例 えば家庭用エアコン等は,運転時の省エ

ネルギー化による間接的な温室効果ガスの排出削減に加えて,機器使用時の冷媒の漏洩防

止や廃棄時の回収による直接的な温室効果ガスのJ卜 出削減にも慎重な取り扱いが求められ

ている。この様な状況のなかで,フルオロカーボンではなく自然界に存在する物質 (ア ン

モニア,ハイ ドロカーボン,二酸化炭素,空気,水等,自 然冷媒 と呼ばれる)が再度見直

され,冷媒として用いる研究が盛んに行われている.

本研究では,二酸化炭素を冷媒 としたヒー トポンプ技術を用いた給湯機に搭載 されるス

クロール圧縮機に関する技術を対象 とする.日 本における2005年度の最終エネルギー消費

の民生部門の内訳をみると,給湯が占める割合は約 3割 と大きい.空調や照明については

機器の省エネルギー化の取 り組みが進むなか,給湯については従来ガス等の化石燃料の燃



焼を熱源 としてきたために,画期的な省エネルギー化は進んでいなかつた。しか しながら,

給湯機をヒー トポンプ化することによつて,運転時のエネルギー消費を大幅に削減するこ

ができ,ま た,二酸化炭素の温暖化係数は 1であ り,製品廃棄時等における冷媒漏洩によ

る直接的な温室効果 も抑制することができるため,温暖化対策技術 として注目2-3)さ れて

いる。そ ういつた状況の中で,2001年二酸化炭素冷媒を用いたヒー トポンプ給湯機がエコ

キュー トという商品名で市場に導入 された,市場への円滑な導入を図るための支援措置と

して,エコキュー ト補助金制度も導入 されている。消費者から見ても,オール電化住宅に

よるランニングコス トから見たメリット,火を使わないことによる安心感や環境配慮型商

品に対する支持もあ り,2007年時点で累計普及約 125万台,2010年の累計普及台数として

約 300万台が見込まれている.エ コキュー トの一年で使用する給場に係る熱量を一年間で

必要な消費電力量で除 した年間給湯効率は3.0以上であり,1次エネルギー換算で燃焼系給

湯機 と比べて約 30%のエネルギー削減を達成している。また発電所で排出される二酸化炭

素まで考慮すると約 45%の二酸化炭素排出量を削減 5-8)できる。

以上のように,二酸化炭素を冷媒 としたヒー トポンプ給湯機は,民生部門のエネルギー

消費を削減することが期待されているが,一方で取 り組むべき目標や克服すべき課題も多

く残 されている.運転時に高温かつ高差圧となる二酸化炭素を冷媒 とした場合,従来のフ

ルオロカーボン系冷媒 と比べて圧縮機の高効率化及び信頼性の確保に特段の配慮が必要で

あり,それらを克月艮す ることが最も大きな目標・課題のうちの 1つである.そ の他にも,

貯湯ユニット内のタンクの放熱を抑制する断熱技術,設置面積を小さくして狭小地や集合

住宅への設置を容易にする小型化技術開発などが課題 として挙げられる.今後,二酸化炭

素冷媒対応の圧縮機技術を核として,二酸化炭素を冷媒としたヒー トポンプ給湯機を更に

普及拡大させることが,持続可能で豊かな社会の構築に向けた企業の社会的責任 として求

められている。

1.2 従来の研究

本研究で対象とするスクロール圧縮機の基本原理は,1905年に米国で特許
9)が

取得され

たが,高精度の加工及び測定技術が確立するまで長年実用化には至らなかつた。ようやく

1970年代に入つてか ら米国のADL研究所でスクロールの製品化に向けた研究開発が本格化

したことを皮切 りに,自 動車エアコン用を始め,ビルや業務用エアコン,家庭用エアコン,

冷凍ユニットなどの様々な分野に広がっている。それに伴い,ス クロール圧縮機の研究が

活発に行われている .

スクロール圧縮機の解析的な研究 としては,森下 ら1° ~13),萩
本 ら14-15),荒田ら16),

T可oら 17),Yana.gisawaら 18)による基本的な幾何理論や力学解析に関する研究が報告され

ている.特に,石井 ら19~22)は,運動力学解析の基礎的な研究に基づいて,機械効率を最

大化するスクロール圧縮機の最適設計への指針を提示 している.また,森 ら23-25)は,旋

回機構にボール継手 と従動クランクを用いたスクロール圧縮機において,ラ ップの接触力



と旋回スクロールの慣性を考慮 した運動力学解析を行い,旋回スクロールの自転挙動を予

測することができることを示 している。また,ス クロール圧縮機のラップ形状に関する代

表的な研究 として,平野 ら26-29)に よる吐出行程完了時の容積が零となるプロファイル ,

石井ら30-31)に よるアルキメデス曲線を用いた研究,香曽我部ら32-34)に よる代数螺旋

を用いた研究が挙げられ,そ の後も各研究機関においてラップ形状に関する研究成果
35-4

°)が多数報告 されている.

また,ス クロール圧縮機の効率を向上させるために,機械損失,圧縮損失などの損失要

因別の種々の取組みが報告されている,機械損失については,ス ラス ト軸受部 とジャーナ

ル軸受部に大別できるが,ス ラス ト軸受部の機械損失は大きな割合を占めるため,種々の

潤滑・摩擦特性に関する研究41-43)が
報告 されている.特に,奥 ら44-46)は,ス ラス ト

軸受部の潤滑メカニズムに関する理論的・実験的研究の成果を利用し,ス ラス ト軸受部の

最適設計への指針を示 している。ジャーナル軸受部については,小山ら47),西
脇ら48)に

よる基礎的な潤滑・摩擦特性に関する研究,山 中ら49)に よる軸受材料をカーボン基材の気

孔に金属を溶侵 させて摩擦係数低減を図った研究が報告されている.

また,圧縮損失を低減する取組みとして,圧縮室内へのオイルを注入する種々の取組み

が報告されている.椎林 ら50-51)は ,圧縮室内を循環するオイルの攪拌損失を定量化 し,

オイルのシール効果と冷却作用から圧縮性能に及ぼす影響を明確にした。小堀 ら52)は ,圧

縮室ヘオイルを注入すると,適量であればシールオイルとして作用するが,多すぎると冷

媒が加熱されて体積効率が低下するために,オイル注入量に最適値が存在す ることを示 し

た。Dro獣 ら53),藤
村ら54),Toyanlaら 55),澤

井ら56)に よつても,オイル注入量に最適

値が存在する研究成果が報告されている。また,圧縮室を形成するラップ間の半径方向隙

間やラップ先端の軸方向隙間での漏れ特性について,種々の基礎的な研究が報告 5764)さ

れている。

また,ス クロール圧縮機の効率を更に向上 させるために,運転時のスクロール圧縮機の

損失分析,隙間測定,温度測定等,様々な分析・測定手法についての研究が報告されてい

る.椎林ら65),下地ら66)に よる,指圧線図解析に基づく各要素別の損失量分析,Linら 6

7),Jang6 8)ら による,運転時の旋回スクロールの温度分布の測定に基づ く変形や伝熱に関

する研究,藤原 ら69),Yangら 70)に よる,ラ ップ先端の隙間の測定に関する研究,佐々ら
71),小

山ら72-73),小
野 ら74),柳

瀬ら75)に よる,招動部の潤滑状態の計測・観察や摩

擦 トルクの測定方法に関する研究が報告されている。

また,近年計算機の進歩により,有限要素法を用いた構造解析 (以下FEM構造解析:Finite

Element Methodと 呼ぶ)や数値流体解析 (以下 CFDi Computationd Fluid Dynarnicsと 呼ぶ)

をスクロール圧縮機に適応 した研究が多数報告 されている.Suettiら 76)は,ラ ップの熱

及び圧力による変形をFEM構造解析により計算 し,軸方向の変形が性能に及ぼす影響を明

らかにした研究,谷 口ら77)は
,圧縮機の密閉容器内の冷媒ガス流動をCFDに より計算し,

その計算結果がオイル吐出量低減やモータ冷却性能を評価する有用な手段 とな り得ること



を示 した.また,Yuら 78)は ,運転時の固定スクロールの変形をFEM構造解析によつて計

算し,変形を抑えなが ら磨耗量や漏れ及び固定スクロールの鏡板の厚みを減らせ る構成を

示 した。また,中井 ら79)は,運転時の旋回スクロール及び固定スクロールの変形を FEM

構造解析によつて計算 し,運転時のラップ間の半径方向隙間の変化について報告 している.

特に,伊藤 ら80-84)は ,吸入及び吐出圧力脈動に CFDを適応 し,騒音予測や体積効率向

上の検討に用いた報告,Cuiら 85-88)は ,ス クロール圧縮機の吸入から吐出までの圧縮過

程を 3次元非定常流れ として CFDを適応 し,ダ ミーポー トの設計指針を示した報告等,適

応可能でより実用に即 したスクロール圧縮機の研究成果が報告されている。

上記以外にスクロール圧縮機に関する研究としては,容積可変89-91)に 関する研究,背

圧調整機構を用いた高効率化
92-96)に 関する研究,冷媒インジェクション97-104)に

関

する研究,ア キュームレスや トライポロジー等の信頼性向上105-108)に関する研究,騒

音・振動低減や測定手法
1° 9~117)に関する研究,ラ ップの高精度カロエ118-123)に

関する

研究などが挙げられる。

一方,ス クロール圧縮機に限らず,二酸化炭素 (以下 :C02)冷媒圧縮機に関する研究と

しては,桧川ら124)は,スィング型 ロータリ圧縮機を C02冷媒に適応 した場合の優位性に

ついて報告 した例,萩田ら125)は , 自動車エアコン向けスクロール圧縮機の押 し付け構造

及び静圧アシス ト軸受を適応した例,今井ら126)は,c02冷媒用 2段圧縮のロータリ圧縮

機についての基本性能や信頼性結果などを報告した例,Maeyalnaら 127)は ,従来の空調用

に用いられているシングルシリンダ型 ロータリ圧縮機を C02冷媒に適応 した場合の要素技

術となるコーティング技術を報告 した例など,企業を中心とした研究機関によつて実用化

に関する研究が報告 されている。空調・給湯向け C02冷媒スクロール圧縮機に関する研究

については,第 2章にて別途詳細に紹介する。

1.3 本研究の目的

スクロール圧縮機には,軸方向隙間からの漏れと半径方向隙間からの漏れの主に 2つの

経路の漏れが存在する。従来のフルオロカーボン系冷媒に比べて C02冷媒は高温かつ圧力

差が大きいことから,C02冷媒スクロール圧縮機の高効率化及び信頼性の確保を図るために

は,軸方向隙間に関係する圧縮機構部の変形及び半径方向隙間に関係するラップ間の押接

力の特性を把握した上で最適化し,摺動による損失を増やすことなく圧縮途中の内部漏れ

を減 らして図示効率や体積効率を上げることが重要である。

軸方向隙間からの漏れの防止機構 として,従来のフルオロカーボン系冷媒スクロール圧

縮機における研究では,ス クロールラップ先端に溝 を加工し,その溝の中にチップシール

を入れることによつて漏れを防止する方法
128),旋回スクロールの反圧縮室側に背圧室を

設けて中間圧を印加 して固定スクロールに押し付ける背圧調整機構を採用し,軸方向隙間

を縮小することによつて漏れを防止する方法93)が ぁる。これらの技術を C02冷媒スクロ

ール圧縮機に展開す る場合は,圧縮機構部が高温・高圧で,圧縮室間の差圧も大きくなる



ことを考慮 しなければならない,チ ップシールを適応する場合は,各部材の熱膨張差によ

つて旋回スクロールのラップ先端の溝 とチップシールとの間の隙間が拡大 し,漏れが増大

することが予想 される。一方,背圧室を設けて旋回スクロールを固定スクロールに押 し付

けて軸方向隙間を縮小する場合においても,固定スクロール及び旋回スクロールの運転時

の変形を正確 に把握できていなければ,一部で強い接触摺動が発生してカジリや異常摩耗

の原因となる場合や,反対に軸方向隙間が広い場所が存在することによって漏れを増大さ

た りする場合が懸念されるので,運転時に発生する変形を正確に把握 した上で対策をとる

必要がある.しかしながら,C02冷媒に関して,特に詳細に研究 した例は報告 されていない .

そこで,本研究では, co2冷媒スクロール圧縮機の圧縮機構部の変形に着 日し,運転時

の固定スクロールに発生す る圧力変形や熱変形の特性を解析的に把握する.ま た,溶接に

よる変形とボル ト締結による変形を解析的及び実験的に把握 し,固定スクロールの鏡板の

厚 さを適切に選択することによって運転時に固定スクロールの変形を抑える事ができるこ

とを明らかにする。更に,運転時の固定スクロールの変形をひずみゲージを用いて測定し,

圧力変形と熱変形の解析結果の妥当性について検証する.ま た,旋回スクロールの変形に

ついては,ラ ップ先端及び底部にスロープ形状を施し,解析的及び実験的な検討によって,

スロープ形状の指針及び性能特性について明らかにする。

一方,半径方向隙間からの漏れを防止するために,可変クランク方式 129)が
提案されて

いる。この方式では,軸のクランクピンと旋回スクロール との間に設けられたスライ ドブ

ッシュがスライ ドすることによって旋回スクロールの旋回半径が変化 し,旋回スクロール

のラップを固定スクロールのラップに適度に押 し付けて漏れを防止している。しかしなが

ら,ス ライ ドブッシュの構成上の制約によってクランクシャフ トの主軸部直径は大きくな

つてしまうデメリットがある.この技術を C02冷媒スクロール圧縮機に展開する場合は ,

圧縮機の小型化が困難となる場合や,主軸受部における機械損失が増大するという課題が

懸念される。一方で,固定クランク方式を採用する場合においては,旋回スクロールのラ

ップを固定スクロールのラップに押し付ける押接力について,解析的に把握 した研究 130

133)が
報告 されている。 しかしながら,旋回スクロールが固定スクロールのラップに接触

することによつて,偏心軸及び主軸受の隙間や油膜形成が変化すると考えられるが,それ

らの影響を考慮 した押接力の特性に関する詳細な研究は報告されていない .

そこで,本研究では,固定半径クランク方式を採用した C02冷媒スクロール圧縮機につ

いて,主軸受に発生する油膜圧力分布を測定することによって,旋回スクロールと固定ス

クロールのラップ間に作用する押接力の特性及び発生メカニズムについて検討する.また ,

各軸受隙間と旋回半径を同時に考慮する軸可動量比をパラメータとして導入 し,各軸受部

における力の釣 り合いと油膜圧力分布の計算値から,軸可動量比を変化 させたときの押接

力を求めて,実験結果と比較検討する.ま た,押接力を変化 させることによつて,圧縮機

の性能特性についても検討する.最後に,C02冷媒スクロール圧縮機において検討 した内容

を,C02冷媒スクロール膨張機に適応し,本研究の有用性について検討する.



1.4 本論文の構成

本論文は全 6章で構成 されている.第 1章は序論 として,本研究の背景,従来の研究及

び本研究の目的について説明した。

第 2章では,本研究で対象にしたスクロール圧縮機の構造,C02冷媒の特徴,並びに C02

冷媒をヒー トポンプ給湯機に用いた場合の有用性について説明する。また,ス クロール圧

縮機の C02冷媒対応技術に関する研究について概説 した上で,高性能化に向けた着眼につ

いて説明する。

第 3章では,ス クロール圧縮機の軸方向隙間に関係する圧縮機構部の変形に着 目し,固

定スクロールの変形については,固定スクロールの厚みを適切に選択することによつて運

転時の変形を最小化 し,旋回スクロールの変形については,ラ ップ先端及び底面にスロー

プ形状を導入することによつて運転時の変形を考慮する取 り組みを行 う.最後に,ス ロー

プ量と圧縮機の性能の関係について説明する.

第 4章では,ス クロール圧縮機の半径方向隙間に関係するラップ間の押接力に着 日し,

主軸受に発生する油膜圧力を測定することによつて,旋回スクロール と固定スクロールの

ラップ間に作用する押接力の特J性 を実験的に把握す る.ま た,旋回スクロールのラップが

固定スクロールのラップに接触することによる,偏心軸受及び主軸受の隙間と油膜形成ヘ

の影響を考慮した解析結果 と実験結果を比較し,押接力の発生メカニズムについても検討

する.最後に,押接力 と圧縮機の性能の関係について説明する.

第 5章では,ス クロール圧縮機において検討 した内容を,ス クロール膨張機に適応 した

場合の有用性について検討する.

第 6章では,結論 として,本論文を総括する.
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第 2章 C02冷媒をヒー トポンプ給湯機に用いた場合の有用性と圧縮機の課題

2.1 緒言

近年, 自然界に昔か ら存在する物質をヒー トポンプの冷媒として見直す動きが始ま り,

アルオロカーボンに代わつて自然冷媒を用いた冷凍,空調機システムの開発・研究が盛ん

に行われている。その中でも,特に毒性・可燃性が無い二酸化炭素 (以下 i C02)が注 目さ

れ,C02冷媒を用いたヒー トポンプ給湯機が日本市場において既に商品化 されている。C02

冷媒ヒー トポンプ給湯機用圧縮機は従来のエアコン等に用いられているアルオロカーボン

系冷媒用圧縮機に比べて単位能力あた りのシリンダ容積が小さいこと,圧力比は比較的小

さいが運転圧力が非常に高いことなど,高効率化や信頼性の確保には多くの課題がある1~

7).本章では,第 2,2節 において,本研究で対象にしたスクロール圧縮機の構造について説

明する.第 2.3節 においては,ヒ ー トポンプサイクルの構成,C02冷媒の特徴,並びに C02

冷媒をヒー トポンプ給湯機に用いた場合の有用性について説明する。第 2.4か ら第 2.9節 に

おいては,ス クロール圧縮機の C02冷媒対応技術に関する研究について概説する。最後に

第 2.10節 においては,C02冷媒スクロール圧縮機の更なる高性能化に向けた着眼について

説明する。

2.2 スクロール圧縮機の構造

図2.1に スクロール圧縮機の基本構造の断面図を示す。密開容器内部の上下部にフレーム

とサブフレームが設けられており,こ の両フレームの間にモータ固定子が密開容器内の内

周面に圧入及び溶接等によつて固定され,モータ回転子は固定子の内周面に回転自在に挿

入される.ま た回転子の中央部をクランクシャフ トが貫通 し,ク ランクシャフトは両フレ

ームによつて回転自在に支持されている。

また,密閉容器内に溶接によつて固定 したクランクシャフトを軸支するフレームと,こ

のフレームにボル ト止めした固定スクロールとの間に,固定スクロール と噛み合 う旋回ス

クロールを挟み込んだ圧縮機構部を構成 し,旋回スクロールとフレームとの間に旋回スク

ロールの自転を防止 して円軌道運動す るように案内するオルダムリングを設けている.上

記構成において,ク ランクシャフ トの上端にある偏心軸部にて旋回スクロールを偏心駆動

することにより旋回スクロールを円軌道運動させ,これにより固定スクロールと旋回スク

ロール との間に形成 している圧縮室が外周側から中央部に移動しなが ら小さくなるのを利

用して,密開容器外に通 じた吸入管お よび固定スクロールの外周部の吸入口から冷媒を吸

入して圧縮 していき,所定圧以上になった冷媒は固定スクロールの中央部の吐出日からリ

ー ド弁を押 し開いて吐出させる,吐出 された冷媒はマフラーにより圧縮機構部の下へ と導

かれ,さ らにガイ ドに沿つてモータの回転子の内部に誘導され,密閉容器の下部に至る.

その後,モータの固定子に設けられた連通路を通って上部に進み,吐出管より吐出され ,

ヒー トポンプサイクルヘ と送り込まれ る.こ の過程で,冷媒中のオイルが分離され, ヒー
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トポンプサイクルヘオイルが過度に吐出されるのを防止 している

また,ク ランクシャフ トの他端側はサブフレームによって支持され, クランクシャフ ト

の他端側の先端にはオイルポンプを備えている 密閉容器の下部に溜まったオイルは,オ
イルポンプにより吸い上げられ,ク ランクシャフ ト内部を通つて上昇する クランクシャ

フ ト端まで達 したオイルは,偏心軸部,主軸部を順次潤滑した後,密閉容器の下部に戻る

また,ク ランクシャフ ト端まで達したオイルの一部は,旋回スクロールに取 り付けられた

絞 り部を通って減圧され,旋回スクロールの外周部 (背圧室)へ と至る なお,旋回スク

ロールの反圧縮室側の鏡板面に,中心部 と外周部とを仕切るシール部材を配置している

このとき,シール部材は偏心軸部に到達 したオイルの圧力 とシール部材の外周部に形成 さ

れている背圧室の圧力とを仕切る役割を持っているので,シール部材の中心部は高圧に保

たれている 背圧室へと至ったオイルは,オルダムリングを潤滑する役割 と,運転中に旋

回スクロールが固定スクロールから引き離 されないだけの背圧を印加 して,ラ ップ先端の

漏れを防 ぐ役割を果たしている この背圧が過剰になると,旋回スクロールが固定スクロ

ールに強く押 し付けられて,ス クロール招動部の異常磨耗や入力増加を招 くことになる

このため背圧は常に一定に保つ必要8)がぁるため,背圧調整機構を設けている 背圧調整

機構は,背圧室から固定スクロールの内部を通つて吸入 ロヘ と連通している通路に,バル

プを設けたもので,背圧室の圧力が設定圧力より高くなるとバルプが開き,背圧室のオイ

ルが吸入 口へ と供給され,背圧室内を一定の中間圧に維持 している また吸入ロヘと供給

されたオイルは旋回運動 とともに圧縮室へ と移動し,圧縮室間の漏れ防止に役立っている

Discharge pipe

Discharge port

Control valve

F破ed scr011

Orbiting scroll

Seal ring

Frame

Stator

Rotor

Shcll

Sub bearing

Sub frame

Muffler

Compression chamber

Suction pipe

Suction chamber

Throttle valve

Oldham's ring

Eccentric bearing

Main bearing

Crankshaft

Oil pump

4 : Refrigerant flow

+: Oil flow

図 21 C02冷媒スクロール圧縮機の断面図
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図 22にスクロール圧縮機の圧縮過程について示す 円のインボリュー ト曲線でラップが

形成されたスクロール圧縮機においては,固定スクロールに対して旋回スクロールは一定

の旋回半径を保ちながら 180°の位相差をもつてかみ合わされ,複数の三日月状の部屋を形

成する クランクシャフ トが回転するに従つて, これ らの部屋は両スクロールの中心に向

かって連続的に移動される 更に回転すると,一対の部屋は一つに合わさり,こ の部屋の

圧縮ガスは,固定スクロールの中心に設けてある吐出孔を通つて吐出される このような

吸込過程から吐出過程までは,ク ランクシャフ トの 2～3回転が所要される よつて,ス ク

ロール圧縮機は圧縮過程が長く,冷媒が徐々に圧縮 されるので トルク変動が他の圧縮機 と

比べて非常に少ないとい う利点がある

23 CO・ 冷媒をヒー トポンプ給湯機に用いた場合の有用性

231 ヒー トポンプの仕組みとCOPの 定義

図 23に ヒー トポンプサイクルの簡単な構成図を示す 圧縮機,凝縮器,膨張弁,蒸発器

からなり,それぞれの機器は配管で結ばれて冷媒が封入 され,循環 している 圧縮機は ,

冷媒を圧縮 して圧力 と温度を上昇させる 凝縮器は,高温の冷媒と空気或いは水 と熱交換

させることによつて熱を取 り出す (放熱)膨 張弁は,冷媒を減圧膨張 して圧力と温度を低

下させる 蒸発器は,低温の冷媒と空気 と熱交換させることによつて熱をくみ上げている

(吸熱)な お,凝縮器での放熱を利用すると給湯や暖房が可能となり,蒸発器での吸熱を

利用すると冷房や冷凍が可能となる 一方,ヒ ー トポンプサイクルの省エネ性を表す指標

と して COPが 用 い られ る COPと は Coef「lcient of Pcrfo..1lanceの 略 で あ り,ヒ ー トポ ン プ

機器を動かす動力 (圧縮機の入力)に対して,得られた熱量,ま たは冷房や冷凍の場合は,

冷やした熱量との比率を示している (詳細は,APPENDIX A参 照)

-
図 23 ヒー トポンプサイクルの構成図
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232 C02冷媒の特徴

冷媒として従来用いられてきたフルオロカーボンと, 自然冷媒の主な特徴を比較 したも

のを表 219)に示す ここで,ODPは OzOne laycr Depletion Potentlalの略でオゾン層破壊係

数を,GWTは GbbJ Warmlng Potenialの 略で温暖化係数を表わす 表 21を見てもわかる

ように,従来のエアコン等に用いられてきた HcFC系冷媒である R22については,オゾン

層を破壊す る その代替物質として用い られている llIFC系 冷媒である R410Aについては ,

オゾン層を破壊 しないが,温暖化係数は 2088と 高い 一方,自 然冷媒の共通の特徴として ,

オゾン層破壊係数はゼロ,温暖化係数は 10以下で無視できるほど小さいが,Hc系冷媒で

あるプロパン (R290)は 可燃性,ア ンモニア (R717)は毒性,腐食性,可燃性がある こ

れらの特徴は, ヒー トポンプ機器を実用化する際の安全上特段の注意を必要とする要綱で

あり,一部業務用に用いられてはいるものの民生機器において広く普及はしていない (※

家庭用冷蔵庫については,燃焼・爆発の危険性がない構造や冷媒封入量を少なくする技術

開発によつて,HC系冷媒であるイソブタンを採用している)二 酸化炭素 (R744)につい

ては,毒性 ,腐食性,可燃性 といつた安全上の問題はない しかしなが ら,他の冷媒に比

べて非常に高圧になること,ま た空調機器 として用いた場合,大 きな絞 り損失によって COP
が低くなることが知られている また,二酸化炭素の臨界温度は約 31℃ と低く,給湯機等

のヒー トポンプ機器に用いた場合は,高圧側が超臨界,低圧側が亜臨界 となる遷臨界サイ

クルとなる 従来のフルオロカーボンを冷媒 として用いた機器においては,臨界温度以下

で運転され るために凝縮温度が決まれば高圧を一意に決めることができる しかしながら,

遷臨界サイクルの特徴 として,超臨界域では凝縮温度が存在 しないために, ヒー トポンプ

サイクルの高圧を一意に決めることができない 図 24に膨張弁前入口冷媒温度を固定して ,

高圧を変化 させた場合の理論 COP10 12)を 示す ここで,理論 COPと は圧縮機・凝縮器・

蒸発器での損失が全くないと仮定した場合の COPである 高圧を上げれば,ガスクーラー

(超臨界流体の場合,冷媒は凝縮 しないので凝縮器ではなくガスクーラー と呼ばれる)で
のエンタル ピ差が増大する 一方,高圧を上げれば圧縮機を駆動するエネルギーも増大す

る 理論 COPはこれらのエネルギーの比で表わされることから,膨張弁前入口冷媒温度に

対して,理論 COPが最大となる高圧が存在する ここで図 24においては,ガスクーラー

出日温度 rgCOを 35℃ ,蒸発器温度 ■を 10℃,吸入加熱度 SHを OKと している

表 21 フルオロカーボンと自然冷媒の特徴

Refrigerant ODP GWP COP Pressure Flammable Toric Corrosive

Fluoro-

carbon

R22(HCFC) 0.055 1810 105 Low

R410A(IIFC) 0 2088 100 Middlc

Nahral

refrigerant

R290(HC) 0 33 105 Low /

R744〈C02) 0 1 83 HigL

R7171NH3) 0 0 106 LOw / / /
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233 C02冷媒をヒー トポンプ給湯機に用いた場合の理論 COPの優位性

ヒー トポンプサイクルの動作温度の観点から考察した空調機器と給湯機の相違点と C02

冷媒を給湯機に用いた場合の理論 COP優位性について説明する 最も大きな違いは,給湯

機は水と冷媒を熱交換することから,膨張弁前入口冷媒温度が空調機より低いということ

である 膨張弁前入口冷媒温度 (空調機器においては凝縮器出口温度,給湯機においては

ガスクーラー出口温度と等しい)に対する理論 COPを C02冷媒とR410A冷媒を比較した結

果を図 25に示す ここで,C02冷媒の高圧 Pdを 8 7 NIPa,R410A冷媒の凝縮器温度 ■。m

を50℃,蒸発器温度 ■を 10℃ ,吸入加熱度 SHを OKと する 図25を見ても分かるよう

に,膨張弁前入口冷媒温度が高い (25～ 35℃)空調機器の運転領域においては,従来のフ

ルオロカーボン系冷媒であるR410A冷媒の理論 COPの方が高い傾向であるが,膨張弁前入

口冷媒温度が低い (15～25℃ )給湯機の運転領域においては,C02冷媒の理論 COPの方が

高い傾向であることが分かる この理由としては,給湯機の膨張弁前八日の状態が高圧で

■つ 20℃以下であるが,C02冷媒はその圧力と温度領域において,温度に対してエンタル

ピ降下が大きいという特徴を有しているためだと考えられる

TgccF35"C,Te=l 0'C,SH{K C02P←8 24Pa R41Qヽ :Tco●■5ぴC
Te‐ 10℃ ,SHDK nCOm● 1
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―′

● ヽ

7      8      9     10     11     12     13     14

D“ harge Pressure n4Pal

図 24 高圧を変化させたときの

C02冷媒の理論 COP
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図 25 膨張弁前入 り口温度 と

理論 COPの関係 (C02と R410Aを比較)
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234 C02冷媒を用いたヒー トポンプ給湯機の概要
13)

図26に C02冷媒スクロール圧縮機が搭載 されているヒー トボンプ給湯機のヒー トポンプ

ユニッ トの内部構造を示す ヒー トポンプ給湯機は,お湯を沸かす ヒー トポンプユニット

とお湯を貯める貯湯ユニッ トからなる 図 26に示すヒー トポンプユニットには,冷媒を圧

縮する圧縮機,水と冷媒との間で熱交換するガスクーラー,冷媒を減圧・膨張する膨張弁 ,

空気と冷媒との間で熱交換する蒸発器から構成されている 給湯能力は 45 kW～ 60kヽV程

度である 貯湯ユニットには,断熱 された 300～ 460リ ッターのタンクが設置され,深夜電

力を使つて65℃～90℃ のお湯を貯めておく構造になっている 表22に搭載されているC02

冷媒スクロール圧縮機の諸元について示す

図 26 ヒー トポンプ給湯機の内部構造

(ヒ ー トポンプユニット部)

表 22 C02冷媒スクロール圧縮機の諸元

Specifications

Lubricant

Cylinder volume

Exterior dimension

Motor

Rated heating capacity

PAG

4 0 cm3

1127× H297 nlnl

BLDC

60kW

０
ん



24 C02冷媒スクロール圧縮機の課題

冷媒自身の環境負荷及びヒー トポンプサイクルの高効率化の観点から,C02冷媒をヒー ト

ポンプ給湯機に用いることの有用性について前節までで述べた 一方,圧縮機側から考え

ると,C02冷媒ヒー トポンプ給湯機は高温の給湯運転を行 うことから圧縮機の吐出温度が高

温になることや,圧縮機の吐出圧力が非常に高圧になること等,技術的課題が多い 第 25

節から第 26節においては,著者 らがこれまでに行つてきた C02冷媒スクロール圧縮機の要

素技術に関する研究を概説する また,第 27節から第 28節 においては,そ の他の C02冷

媒スクロール圧縮機の要素技術に関する研究について紹介する

25 圧縮室への給油量に関する技術
14)

圧縮室への給油量が少ないと,招動部の潤滑が不十分 とな り,異常な磨耗が生じる恐れ

がある また,圧縮室間のシール性も低下 し,漏れが増大するために,効率が低下する

逆に給油量が多い場合,本研究が対象とするスクロール圧縮機では,オイルは吸入室に給

油されるので冷媒の吸入行程時にカロ熱を引き起こし,吸入室に開じ込められる冷媒の質量

(冷媒循環量)が減少する この場合も効率低下となる 冷媒 として R410Aを用いて,給

油量と性能の関係を把握 し,給油量の最適化に取り組み性能向上を図った例
15)が

報告され

ているが,C02冷媒を用いた場合は,R410A冷媒に比べて圧力で 3倍程度,能力当りのシ

リンダ容積が 協 程度となるので,その最適値も変化すると予想される そこで,C02冷媒

を用いた場合の,給油量 と性能の関係を把握 し,ス クロール圧縮機の漏れ損失及び吸入加

熱低減対策を行つた 給油量と吐出温度 rd,体積効率 ηvの関係について,吐出圧力 9 0 NIPa,

吸入圧力 5 0 NIPa,回 転速度 371/s(Condition 2と 呼ぶ 14))における実験結果を図 27に示

す ここで,体積効率 ll.は実際に測定された冷媒循環量を圧縮機の吸入体積及び回転数及

び吸入密度の積から計算される理論冷媒循環量で除した値である 横軸のオイル流量比は ,

圧縮室への給油量を冷媒循環量で除した値である 図 27を見ても分かるように,体積効率

は給油量が 54M%付近でピークを持つことが分つた このことは,給油量が 54M%よ り

少ないと吸入時のシール不足によつて体積効率が低下し,給油量が 54 wt%よ り多いと吸入

加熱によつて閉じ込み冷媒量が減少し,体積効率が低下しているからだと考えられる ま

た,吐出温度に着目すると体積効率がピークになる給油量 54■tO/0を境にして給油量を少な

くすると大きく上昇している これは,圧縮過程においてシール不足により漏れ損失が増

大して,冷媒が再圧縮 されているからだと考えられる また,給油量が 54■%よ り多いと

少 しずつ吐出温度が上昇する これは吸入時に冷媒が加熱 されているためであると考えら

ねレる

次に,圧縮室への給油量とCOPの関係についてR410A冷媒を用いた場合と,C02冷媒を

用いた場合とを比較 した結果を図 28に示す ここで R410A冷媒を用いた場合の実験結果

は,冷凍能力及び周波数が C02冷媒スクロール圧縮機 とほぼ同じとなるように設計された

R410A冷媒スクロール圧縮機を用いた 図 28を見ても分かるように,R410A冷媒の場合

22



は,COPに ピークは存在せず,ォイル流量比を小さくすればするほど効率が上がる この

ことは,給油による漏れ損失の低減効果よりも吸入カロ熱による体積効率の低下の影響が大

きいことを示している 一方 co2冷媒の場合は,coPにピークが存在することから,給油

による漏れ損失の低減効果は吸入加熱による体積効率の低下の影響よりも大きく,適切な

量のオイルを給油しなければならないことが分つた
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図 27 給油量と吐出温度・体積効率の関係
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26 アキュームレータレスに関する技術

ヒー トポンプサイクルにアキュームレータを設けない場合, ヒー トポンプユニットのコ

ンパク ト化が図れるだけではなく,圧縮機から伝わった騒音や冷媒音がアキュームレータ

から放射されることがないので低騒音化を実現することができる また,ヒ ー トポンプサ

イクルの圧力損失を小さく出来るので,サイクル全体のCOPを高めることができる16)

しかしながら,起動初期の過渡運転時には大量の液冷媒が圧縮機構部へと流入する ま

た,蒸発器において,外気との熱交換量が小 さくなる圧力条件の時には,液冷媒が定常的

に圧縮機構部へと流入する 図 29にアキュームレータを設けない場合の信頼性の課題につ

いて示す 図 29に示すように,急激な液冷媒の流入は液圧縮による負荷上昇を招き,また

オイルを洗い流 して招動部の潤滑不足を招く アキュームレータレスヒー トボンプサイク

ルを実現するためには,これ らの非定常的な液戻 りと定常的な液戻 りの両方に対 して,圧

縮機の信頼性を確保する必要がある 以下,第 261節及び 262節において著者らがこれ

までに行つてきた,アキュームレータレスを実現するための C02冷媒スクロール圧縮機の

要素技術に関する研究を概説する

261 液冷媒 リリース機構に関する技術
17 18)

液冷媒の圧縮機構部への流入が最も多い低外気温の起動時における,C02冷媒ヒー トポン

プ給湯機の吐出圧力と吸入圧力の時間変化を,ア キュームレータ有 りと無 しで比較した結

果を,図 210と 図 2Hに示す 図中の吐出圧力に着目すると,アキュームレータ有りの場

合には,吐出圧力は滑らかに上昇するのに対 して,ア キュームレータ無しの場合には,吐

出圧力が急上昇することが分かつた このとき,急激に圧縮比が増大することによつて ,

旋回スクロールが固定スクロールに強く押 し付けられて,旋回スクロールのラップ底面の

磨耗が発生するとい う現象が確認 された

この課題を解決するために,図 212に示すように液冷媒をツト出するためのリリースバル

ブを設けた リリースバルブはそれぞれの吸入室が吸入を完了した前後から,液冷媒をリ

リースできる場所に構成している この構成によれば,液圧縮によつて圧力が異常に上昇

した場合には,冷媒を圧縮室外へ と素早くリリースすることができる ソリースバルブを

設けた場合の,吐出圧力と吸入圧力の時間変化を図 213に示す 図中の吐出圧力に着目す

ると,ア キュームレータ有 りの場合と同様に,吐出圧力は滑 らかに上昇することが確認 さ

れた また,旋回スクロールのラップ底面の磨耗が発生するとい う現象も確認 されず,招

動状態は良好であった
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262 旋回スクロールの離脱抑制に関する技術
17-18)

一般に背圧調整機構を採用 している高圧型スクロールの場合,低圧縮比運転において ,

押 し付け力が不足 して旋回スクロールが固定スクロールから離脱する現象 (以下本論文中

では,離脱と呼ぶことにする)が発生 し,軸方向の隙間が拡大することによつて体積効率

が低下 してしまうとい う問題を有 している また,蒸発器において,外気との熱交換量が

小 さくなる圧力条件の時に,液冷媒が定常的に圧縮機構部へ と流入するが,アキュームレ

ータが無い場合には比較的高い圧縮比において,離脱することが確認 された

図 214は ,こ れ以下の圧縮比に低下すると離脱する限界圧縮比 と,圧縮機吸入の乾き度

の関係を,実験結果 と解析結果に関 して示している ここで,乾き度とは,湿 り蒸気 l kg

の うち蒸気をχ咤 含む場合, 全量 l kgに 対する比であるχを指す 従つて飽和蒸気はFl

となり,飽和液は χ司 となる また縦軸は,乾き度が 1の場合の離脱する限界圧縮比で除

した離脱する限界圧縮比の比率 としている 図 214見て分かるように,実験結果と解析結

果の両方で,離脱する限界圧縮比は,乾き度が小 さくなるにしたがつて大きくなることが

分かつた また,乾き度が 1の場合 と比較して,乾 き度が 08付近になると,離脱する限界

圧縮比は 10%ほ ど大きくなって しまうことが分かつた この現象は,圧縮機吸入の乾き度

が小 さくなるに従って,横軸に比エンタルピ,縦軸に圧力をとつた p―h線図 (詳細は ,

APPEblDIX A参 照)上の等エン トロピー線の傾きが大きくなるので,その分圧縮室の圧力

上昇が早くなり圧縮室中心部の高圧の領域が拡大することによつて,圧縮室側の圧力分布

の合力が反圧縮室側の合力よりも相対的に大きくなり,結果 として旋回スクロールを固定

スクロールから離脱 させようとする力が増大しているからだと考えられる 上記結果を踏

まえて,液冷媒が定常的に圧縮機構部へ流入することによつて,旋回スクロールが離脱 し

やす くなる場合でも,離脱する限界圧縮比が低下しない構成の検討を行つた

背圧調整機構を備えているスクロール圧縮機は,押 し付け力が不足して旋回スクロール

が固定スクロールか ら離脱する況象を抑制するために,背圧の設定値を上げて反圧縮室側

の合力を大きくして押 し付け力を確保する方法がある しか し,背圧の設定値を上げ過ぎ

ると,起動時に背圧の設定値まで圧力が上昇するまでの間は背圧調整機構から圧縮室へと

08           085           09           0'S            l
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図 214 離脱する限界圧縮比と渇き度の関係
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給油されず,圧縮室への給油遅れが発生する 起動時の圧縮室への無給油の時間の長さは,

圧縮機の信頼性に大きな影響 を及ぼすと考えられる そこで,C02冷媒ヒー トポンプ給湯機

においてもつとも液冷媒が圧縮室吸入へと流入する低外気温度の起動試験において,背圧

を 1 5 NIPaと 1 0 NIPaに設定 して信頼性試験を実施した 結果 ,背圧が 1 5 plPaの 場合には,

図 29に示したような旋回スクロールのラップ底面の一部に旋回傷が確認 された しかし,

背圧が 1 0 NIPaの 場合には,旋回スクロールのラップ底面の一部に旋回傷が発生するとい う

現象も確認されず,招動状態は良好であつた 以上の結果を踏まえて,背圧の設定値を 10

NIPa以下に設定することが,背圧調整機構を有する C02冷媒スクロール圧縮機の信頼性を

確保する上で必要であることが分かった

一方,押 し付け力が不足 して旋回スクロールが固定スクロールから離脱する現象を抑制

す るためのもうひ とつの方法 として,旋回スクロールを固定スクロールに吸い付けること

で,圧縮室側の合力を小さくして押 し付け力を確保する方法が考えられる 旋回スクロー

ルを吸い付けるために形成 したスラス ト軸受の溝形状を図215に示す A仕様については ,

スラス ト軸受面積の約37%,B仕 様については,ス ラス ト軸受面積の約 15%の溝を形成

している また,こ の溝は旋回スクロールの鏡板外周端の旋回軌跡よりも内側に構成 して

いるので,背圧室 とは孤立 している 更に圧縮過程の圧縮室 とも孤立しているので,斜線

部のスラス ト溝部は吸入圧力に維持される

スラス ト軸受に溝部が無い場合,A仕様のスラス ト溝がある場合,B仕様のスラス ト溝が

ある場合について,背圧を変化 させたときの,離脱する限界圧縮比の関係を図 216に示す

ここで,A仕様計算,B仕様計算結果については,ス ラス ト溝が無い場合の実験結果をもと

に,ス ラス ト面の油膜圧力を背圧,ス ラス ト溝の圧力を吸入圧力として,旋回スクロール

の圧縮室側及び反圧縮室側の合力の釣 り合いからもとめた限界圧縮比である また,吸入

乾き度は 1と した 図 216を見ても分かるように,ス ラス ト溝を設けることによつて,離

脱する限界圧縮比は大幅に向上することが分かつた

ここで,C02冷媒ヒー トポンプ給湯機のほぼ全ての運転条件をカバーすることができる圧

縮比は 13であるので,圧縮比が 13で離脱がないようにするためには,A仕様のスラス ト

溝の場合は背圧を 0 8 NIPaに 設定する必要がある その他,B仕様では 1 2 NIPa,ス ラス ト

軸受に溝部が無ない場合では 135 MLと 設定する必要があることが分かつた 前述した起

動時の圧縮室への給油遅れ時間を短くするために,背圧を 1 0 NIPa以 下とする必要があるこ

とからA仕様のスラス ト溝のみが圧縮機の信頼性を確保する上で有効な構成であることが

分かつた これ らの検討によつて,旋回スクロールの信頼性を確保 しながら,運転時の離

脱を防止することができる技術指標を明らかにした
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図 215 スラス ト軸受に構成 されたスラス ト溝

図216 離脱する限界圧縮比と背圧の関係



27 スクロールラップ部に関する技術
19)

C02冷媒 ヒー トポンプ給湯機の多くは,ヒ ー トポンプユニットとタンクが別体で夜間にタ

ンクヘお湯を貯める貯湯方式のヒー トポンプ給湯機である 一方で,省スペースの面から

ヒー トポンプユニットとタンクを一体にし,瞬間的に沸き上げるコンパク トー体形 C02冷
媒ヒー トポンプ給湯機が注 目されてお り,既に商品化 されている キーコンポーネン トで

ある圧縮機は,省エネルギーの面から高効率であることは言 うまでもなく,省 スペースの

面から小型高出力であることが望まれている こういった背景の中で, コンパク トー体形

CO・ 冷媒 ヒー トポンプ給湯機に用いられる圧縮機として,小型でも高出力に対応できる C02

冷媒スクロール圧縮機のラップ部に関する研究について報告されている

スクロールラップ形状は,Co2冷媒特有の高圧力差に対応するため,圧力が高くなるラッ

プ中央部ほどラップ厚 ′が厚 くなる代数螺線を採用することによって,中央部のラップ強

度を確保 しながら,小 さい外形でシリンダ容積を最大化 して小型高出力を実現 している

図 217に採用したスクロールのラップ形状を示す ここで,代数螺線は,係数 αと指数 々

によリラップ形状を変更でき,極座標系を用いて式(21)で表される ここで,Rはラップ半

径,夕 は代数螺旋の偏角である

R=α φ
κ

28 スラス ト軸受に関する技術

C02冷媒スクロール圧縮機において,密閉容器内の圧力を吐出圧力で満たす高圧タイプの

他に,密閉容器内の圧力を吸入圧力で満たす低圧タイプについても市場に導入されている

一般的に,低圧タイプの圧縮機は高圧タイプの圧縮機に比べて,吸入過程における冷媒の

加熱による体積効率の低下を招いたり,吐出ガスに混入するオイルの分離が難 しく, ヒー

トボンプサイクルの熱交換機の性能低下を招いたりするが,耐圧容器 としての密閉容器を

薄肉化できるので圧縮機の大型化が容易な点や,特にスクロール圧縮機においては,機械

損失の大きな割合を占めるスラス ト軸受が旋回スクロールの反圧縮室側に形成されること

=,tev

a k ti,(mm) t,,ぃ 文(nlnt) 貼    (lllln)

081 277 451 3088
082 31111 464 3152

327 479 3265
081 279 453 3097
082 301 466 31 84

「
ι 481 3274

382
081 280 455 3105
082 303 468 3193
083 327   1  483 3283

(21)

3283   1

図 217 代数螺旋の係数 とラップ形状



から,ス ラス ト軸受部において構成上の工夫が可能となる利 ,点がある 以下,低圧タイプ

C02冷媒スクロール圧縮機のスラス ト軸受に関する研究を紹介する

281 スラス トコロ軸受に関する技術
20)

圧縮機効率向上に向けては,各招動部で発生する機械損失を低減する必要がある 特に ,

スクロール圧縮機は構造上,公転運動する旋回スクロール背面に圧縮室の圧力によるスラ

ス ト荷重が作用するが,C02冷媒の使用により,そのスラス ト荷重は従来のフルオロカーボ

ン系冷媒 と比べて約 5倍程度と非常に大きくなる このため,平面受け構造では,摩擦に

よる機械損失が増大すると考えられる また,ボールカップリング構造では,旋回スクロ

ールの公転運動への従動は容易であるが,球 と平面との接触 となるため接触面積が小さく,

面圧を許容値以下に抑えることが困難なため耐久性を確保することができない

そこで接触面積を大きくし,旋回スクロールの公転運動に従動できるように,同一方向

に配列したコロのカップリングを2組使用 し,お互いに直行するように配置 した新機構の

スラス ト軸受が考案された このスラス ト軸受の採用によつて同体格のボールカップ リグ

に対して面圧を約 1/5に低減 して寿命を確保するとともに,機械損失低減を達成している

図 218に スラス トコロ軸受機構について示す

図 218 スラス トコロ軸受機構
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282 スラスト軸受に柔構造を採用した技術20)

図 221に,従来のフルオロカーボン系冷媒で採用されている圧縮機構部とC02冷媒に対

応した新構造の圧縮機構部を示す.従来の圧縮機では,オルダムリングは旋回スクロール

の反圧縮室側に配置されているので,ス ラスト軸受の部分の面積が小さいのに対して,co2
冷媒に対応した新構造の圧縮機構部においては,オルダムリングを圧縮室側に配置するこ

とで,ス ラスト軸受の面積を大きくすることが可能となつた 更に,ス ラス ト軸受部を柔

構造とすることで,運転時のスラス ト荷重が加わった場合に変形して局所的な面圧の上昇

を抑えて,油膜の形成を促進することによって良好な潤滑状態が得られると報告されてい

る

Orbitins scroll

Oldham rins

Rexible structurc

Thrust bearine

Frarne

Contact prcssure

従来構造

図219 柔構造を採用したスラスト軸受の模式図

Orbitintt scЮ〕l

Thrust beari ns

Oldham rine

Frame

新構造
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29 C02冷媒スクロール圧縮機の更なる高性能化に向けて

図 220に スクロール圧縮機の漏れ経路について示す 図 220に示すように,ス クロール

圧縮機には,軸方向隙間からの漏れと半径方向隙間からの漏れの 2つ の経路の漏れが存在

する 従来のフルオロカーボン系冷媒に比べて C02冷媒は高温かつ圧力差が大きいことか

ら,C02冷媒スクロール圧縮機の高効率化及び信頼性の確保を図るためには,軸方向隙間に

関係する圧縮機構部の変形及び半径方向隙間に関係するラップ間の押接力の特性を把握 し

た上で最適化 し,招動による損失を増やすことなく圧縮途中の内部漏れを減 らして図示効

率や体積効率を上げることが重要である

軸方向隙間からの漏れの防止機構として,従来のフルオロカーボン系冷媒スクロール圧

縮機における研究では,ス クロールラップ先端に溝を加工 し,その溝の中にチップシール

を入れることによつて漏れを防止する方法
22),旋回スクロールの反圧縮室側に背圧室を設

けて中間圧を印加 して固定スクロールに押 し付ける背圧調整機構を採用 し,軸方向隙間を

縮小することによつて漏れを防止する方法 8)ヵ、ぁる これ らの技術を C02冷媒スクロール

圧縮機に展開する場合は,圧縮機構部が高温・高圧で,圧縮室間の差圧 も大きくなること

を考慮しなければならない チップシールを適応する場合は,各部材の熱膨張差によつて

旋回スクロールのラップ先端の溝 とチップシール との間の隙間が拡大 し,漏れが増大する

ことが予想 される 一方,背圧室を設けて旋回スクロールを固定スクロールに押 し付けて

軸方向隙間を縮小する場合においても,固 定スクロール及び旋回スクロールの運転時の変

形を正確に把握できていなければ,一部で強い接触招動が発生してカジ リや異常摩耗の原

因となる場合や,反対に軸方向隙間が広い場所が存在することによつて漏れを増大さた り

する場合が懸念 されるので,運転時に発生する変形を正確に把握 した上で対策をとる必要

がある しかしながら,C02冷媒に関して,特に詳細に研究 した例は報告 されていない

そこで,第 3章においてはヒー トポンプ給湯機向け C02冷媒スクロール圧縮機の圧縮機

構部の変形に着 日し,運転時の固定スクロールに発生する圧力変形や熱変形の特性を解析

的に把握する また,溶接による変形とボル ト締結による変形を解析的及び実験的に把握

し,固定スクロールの鏡板の厚 さを適切に選択することによつて運転時に固定スクロール

の変形を抑える事ができることを明らかにする 更に,運転時の固定スクロールの変形を

Axial dircdion                     Radial dircctic

図 220 スクロール圧縮機の 2つの漏れ経路

Radial dircction



ひずみゲージを用いて測定 し,圧力変形と熱変形の解析結果の妥当性について検証する。

また,旋回スクロールの変形については,ラ ップ先端及び底部にスロープ形状を施 し,解
析的及び実験的な検討によって,ス ロープ形状の指針及び性能特性について明らかにする,

一方,半径方向隙間からの漏れ防止するために,可変クランク方式23)が
提案 されている。

この方式では,軸のクランクピンと旋回スクロールとの間に設けられたスライ ドブッシュ

がスライ ドすることによって旋回スクロールの旋回半径が変化 し,旋回スクロールのラッ

プを固定スクロールのラップに適度に押 し付けて漏れを防止 している.しか しながら,ス

ライ ドブッシュの構成上の制約によってクランクシャフ トの主軸部直径は大きくなってし

まうデメリットがある.こ の技術を C02冷媒スクロール圧縮機に展開する場合は,圧縮機

の小型化が困難 となる場合や,主軸受部における機械損失が増大するとい う課題が懸念さ

れる。一方で,固定クランク方式を採用する場合においては,旋回スクロールのラップを

固定スクロールのラップに押 し付ける押接力について,解析的に把握 した研究 24-25)が
報

告されている.しかしながら,旋回スクロールが固定スクロールのラップに接触すること

によつて,偏心軸及び主軸受の隙間や油膜形成が変化すると考えられるが,それらの影響

を考慮した押接力の特性に関する詳細な研究は報告されていない ,

そこで,第 4章においては,固定半径クランク方式を採用した C02冷媒スクロール圧縮

機について,主軸受に発生する油膜圧力分布を測定することによって,旋回スクロールと

固定スクロールのラップ間に作用する押接力の特性及び発生メカニズムについて検討する.

また,各軸受隙間と旋回半径を同時に考慮する軸可動量比をパラメータとして導入し,各
軸受部における力の釣 り合いと油膜圧力分布の計算値から,軸可動量比を変化 させたとき

の押接力を求めて,実験結果 と比較検討する.ま た,押接力を変化させることによって,

圧縮機の性能特性についても検討する。最後に第 5章において,C02冷媒スクロール圧縮機

において検討 した内容を,C02冷媒スクロール膨張機に適応 し,本研究の有用性について検

討する。
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第 3章 スクロール圧縮機の圧縮機構部の変形に関する研究

3,1 緒言

圧縮機構部の部品同士の隙間からの漏れ防止を目的とした,圧縮機構部の変形低減関連

技術に注目すると,ロ ータリ圧縮機については,溶接部品の柔構造化,溶接用の別部品を

用いるなどの対策により,溶接時の変形防止に着眼した取 り組み
1)や圧縮機構部の密閉容

器への固定をアークスポット溶接から熱かしめ固定方式へ と変更し,圧縮機構部を周方向

に把持 して圧縮機構部にかかる反力を大幅に低減 させた取 り組み 2),運
転中の微小隙間の挙

動を把握するために渦電流式センサーを用いた研究3)が
報告されている。これ らの変形低

減技術によつて,隙間からの漏れを低減 しながら,過度な隙間縮小による接触も防止 して

いる
`

一方,ス クロール圧縮機については,軸方向隙間からの漏れの防止機構 としては,ス ク

ロールラップ先端に溝を加工し,その溝の中にチップシールを入れることによつて漏れを

防止する方法
4),旋

回スクロールの反圧縮室側に背圧室を設けて中間圧を印カロして固定スク

ロールに押し付ける背圧調整機構を採用し,軸方向隙間を縮小することによつて漏れを防

止する方法
5)が ぁる.これらの技術を C02冷媒に展開する場合は,圧縮機構部が高温・高

圧で,圧縮室間の差圧も大きくなることを考慮 しなければならない.チ ップシールを適応

する場合は,各部材の熱膨張差によつて旋回スクロールのラップ先端の溝 とチップシール

との間の隙間が拡大 し,漏れが増大することが予想 される.一方で,背圧室を設けて旋回

スクロールを固定スクロールに押 し付けて軸方向隙間を縮小する場合においては,固定ス

クロール及び旋回スクロールの運転時の変形を正確に把握できていなければ,一部で強い

接触招動が発生 してカジリや異常摩耗の原因 となる場合や,反対に軸方向隙間が広い場所

が存在することによつて漏れを増大さたりする場合が懸念されるので,運転時に発生する

変形を正確に把握 した上で対策をとる必要がある。従来のフルオロカーボン系冷媒用スク

ロール圧縮機については,接触センサーによつて運転時の旋回スクロールのラップ先端の

軸方向隙間を計測 した研究6)が
報告されているが,C02冷媒について,軸方向隙間に関係

する圧縮機構部の変形を低減 し,性能向上を図ることに注 目した詳細な研究は報告されて

いない。

図 3.1は運転時の固定スクロールに発生する変形を要因別に示す。本章では C02冷媒スク

ロール圧縮機の圧縮機構部の軸方向の変形に着 日した.第 3.2節では固定スクロールに発生

する変形を検討するにあたつての共通事項について,第 3.3節では,固定スクロールに発生

する圧力変形について,第 3.4節では,固定スクロールに発生する熱変形について,第 3.5

節では,固定スクロールに発生する溶接による変形について,第 3.6節 では,固定スクロー

ルに発生するボル ト締結による変形について,それぞれ検討する。第 3,7節では,固定スク

ロールの鏡板の厚 さを適切に選択することによつて,運転時に発生する変形を低減する手

法について検討する.第 3.8節では,運転時の固定スクロールの変形をひずみゲージを用い
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て測定し,圧力変形 と熱変形の解析結果の妥当性について検証する 一方,図 32に運転時

の旋回スクロールに発生する変形を要因別に示す 図 32に示すように,旋回スクロールは

溶接変形やボル ト締結による変形は発生しない そこで,第 39節 においては,運転時に旋

回スクロールに発生する圧力変形及び熱変形については,ラ ップ先端及び底部にスロープ

形状を施 し,解析的及び実験的な検討によつてスロープ形状の指針及び性能特性について

検討する 最後に,第 310節で結言について述べる

図 31 固定スクロールに発生す る変形の要因

図32 旋回スクロールに発生する変形の要因
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32 固定スクロールに発生する変形を検討するにあたつての共通事項

321 固定スクロール及びフレームの機械的物性値の測定

運転時に発生する固定スクロールに発生す る変形を解析するためには,固定スクロール

及びフレームのヤング率等の機械的物性値を正確に把握する必要がある そこで,本研究

で対象 としたスクロール圧縮機の固定スクロール及びフレームより引張 り試験片を採取し,

応カーひずみ線図を作成 した 試験片については,固定スクロール及びフレームの部材か

ら採取した 図 33に固定スクロール及びフレームの部材の試験片の採取位置,図 34に試

験片の形状とひずみゲージ添付位置を示す

図 33試験片の採集位置

表                 裏

図34試験片の形状とひずみゲージ添付位置

固定スクロール フ レー ム

14 11 ■ |, |
.l.r_: ,? i..: .r-:t;li4jrs: lrif,*itnll r. ir,: t
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322 等価岡1性を持つ鏡板の検討

スクロール圧縮機の固定スクロールはラップがインボリュー トで構成されており,その

ままでは対称性を利用した解析モデルの簡略イヒをすることができない そこで,ラ ップが

構成された固定スクロールとほぼ等価な剛性を有する円盤状の鏡板の厚さを検討した 固

定スクロールを円盤状の鏡板で近似することができれば,対称性を利用した解析モデルの

単純化が可能となる 図36に,円盤状の鏡板と固定スクロールの外観と解析検討に用いた

境界条件を示す ここで,本研究で対象としたスクロール圧縮機の固定スクロールについ

ては,鏡板の厚さ20 111nl,鏡板直径 9112 mmで ある また,ハ ッチングされた領域につい

ては,フ レームとの締結面を示している このフレームとの締結面については,外周のエ

ッジ部の変位が固定されているとしてモデル化 した また,等価剛性を持つ円盤状の鏡板

については,固定スクロールの中心部に単位荷重を作用させた時の外周部に対する中心部

の変形量が,円盤状の鏡板のそれと同じになるように,円盤状の鏡板の厚さを検討した

検討結果を表 32に示す 以後の検討における固定スクロールについては,厚 さ 15 nmの

等価剛性を持つ円盤状の鏡板で近似することとした 解析には汎用 FEM構造解析ソフトウ

エアである,Pro/ENG■ lEER Mechaluca(詳細は,APPENDIX C参 照)を用いた

Move constrain on the edge

Equivalent stiffiress p late F破cd scroll

図 36等価剛性鏡板と固定スクロールの外観と境界条件

表32 等価剛性を持つ円盤状の鏡板の厚さ

Contact surface

Wrap height [mn] Thickness [mml Diameter [mml

Fixed scroll

Equivalent stiffness plate

43 20

15

112

112
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323 変形の定義 と運転条件

圧縮機構部の要部を拡大 した断面及び固定スクロールに発生する変形の定義について図

37に示す 固定スクロールは周方向に 8等配 されたボル トによってフレームと締結され ,

フレームは 3点 (周 方向に 120° 等配)にて密閉容器に溶接固定されている また,左図は

中心部が下向きに変形する (下凸)様子を,右図は中心部が上向きに変形する (上凸)様
子を示 している 本章では,図 37に示すように固定スクロール とフレームとの締結面の内

側端 とボル ト締結位置との中間 (990nlm)の 軸方向位置を基準として,中 心部付近の変形

量を固定スクロールの変形量と呼ぶことにする また,固定スクロールの変形量は上向き

を正とし,左図に示されるような下凸の変形の場合はマイナス,右図に示されるような上

凸の変形の場合はプラスの変形量とした

変形量を検討する運転条件 としては, ヒー トポンプ給湯機の運転条件を基に,年間を通

して運転頻度の高い圧力及び温度条件を選択 した 表 33に圧縮機の圧力及び温度条件を示

す 表 33に示す条件は,ヒ ー トポンプ給湯機の最も代表的な運転条件であり,圧縮機には

高い効率が要求 される 以後,特に記載のない場合は表 33に示す運転条件にて検討を行 う

表 33 圧力 と温度条件

Collditbll

Discllarge pressure

FdIPPal

Suction pressllre   Discharge tetllp.

PsIMPal      rd I℃
l

41101

FiКd∝rOn

bヽldi唱 ,ot    B。 lt

Mh“(COncaて ) Plus(convex)

図 37固定スクロールに発生する変形の定義
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33 固定スクロールに発生する圧力変形

図 38に解析の対象 とした部分の主要寸法を示す 固定スクロールについては,第 32節

で検討 した等価剛性を持つ円盤 として近似 した 溶融部については,図 38中 に示すような

円柱状の突起を周方向に 120°等配の合計 3箇所,フ レーム部分の外周面に設けた また,

固定スクロール,フ レーム,溶融部を一体形状として,ボル トについては解析対象より省

略した 図 39に,固定スクロール及びフレームの運転時の圧力による変形を解析するため

の境界条件について示す 圧力条件 としては,固 定スクロールの圧縮室に相当する部分は,

吸入圧力から吐出圧カヘと線形に変化する円錐状の圧力分布を与えた また,シール リン

グ外周側の中間圧部に面する領域は,低圧縮比でも旋回スクロールが固定スクロールから

離脱 しない背圧を与えた 上記以外の固定スクロールの反圧縮室側表面及びフレームの表

面には吐出圧力を与えた 拘束条件については,密閉容器とフレームの固定部である溶融

部表面を完全固定とした また,固 定スクロールの圧縮室側の中間圧に面する領域をスラ

ス ト軸受部と定義し,旋回スクロールの軸方向に作用する力 (3210N)を スラス ト軸受部に

作用させた7)解
析には PrO ENGDTEER Mcchantaを 用いた 上記境界条件における解析結

果を図 310に示す ここで,図 310oは変形の様子を,図 310(b)は固定スクロール反圧縮

室側上面の中心から基準位置までの変形について示 している 図 310を 見ても分かるよう

に,固定スクロールが圧力によつて下に変形 している (下凸)基 準位置に対する固定スク

ロールの変形量は,-10 0 1tmと なった

Fixed scroll

Seal ring

Frame

Unit:[mm]

図 38 解析対象の主要寸法

Welding spot
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(Back pressure) Fixed scroll Thrust bearing part

10.l ⅣPa

lding spot

10.1

4.l NIIPa
Fralne

(a) Pressure (b) Force and constrain

図 39 固定スクロールに発生する圧力変形の境界条件

0

‐
2

-4

-6

-8

‐10

‐12
radius[mml

(b)Graph

ロ
ーー
Ｈ
ＩＩ
＝
曰
■
■

呻　　　　　　剛

【日
〓
】
日
き
“
日
』
増
●
∩

(→ Defo―tion mode

図 310 固定スクロール に発生する圧力変形の解析結果
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34 固定スクロールに発生する熱変形

341 運転時の温度測定

吸入された冷媒は,圧縮行程が進行するにともない温度が上昇 し,高温・高圧となつた

冷媒が密閉容器内に吐出されるので,固定スクロールの圧縮室側表面と反圧縮室側表面の

温度に温度差があると推定される 固定スクロールに温度差が発生すると,フ レームが溶

接によって密閉容器に固定されているために,変形の原因となることが予想 される そこ

で,まず固定スクロールに熱電対を取 り付けた圧縮機を試作し,固定スクロールの温度分

布を測定 した 表 34に実験装置の概要を示す

表 34 圧縮機内部温度測定装置概要

圧縮機内部温度測定

熱電対

密閉容器外への取 り出し

データロガー

T型熱電対(10箇所)

CONAX°シー リンググラン ドによる圧カシール

midi LOGGER GL400(GRAPHTECH iL製 )

熱電対については,固定スクロールの鏡板 5箇所において,鏡板の厚さ方向に2箇所の

計 10か所に取り付けた 図3Hに固定スクロールに取り付けた熱電対の位置を示す

表 35及び図312に,圧縮機運転時の固定スクロールの温度測定結果を示す 表 35に示

す軸方向位置については,固定スクロールの反圧縮室側の表面を基準とした温度測定位置

の深さを示している 図 312では,軸方向位置に対する温度をプロットしている 固定ス

クロールの鏡板内部での温度分布が線形と仮定したとき,固定スクロールの反圧縮室側表

面と圧縮室側表面の温度差についても表 35に示す ここで,鏡板の温度差については測定

Position 5 Position 2
Position l

 ヽ   5
|

―一島 dtion4

正面図 斜視図

Position 3

図3H 固定スクロールの熱電対取り付け位置 (単位 〔mml)



された温度分布から,固定スクロールの等価剛性鏡板の厚みである 1 5 nllln相 当に換算した

表 35に示すように,固定スクロール外周側の吸入行程付近での温度差は大きく,内周側の

吐出行程付近での温度差は小さいが,位置 1～5を平均すると,鏡板の反圧縮室側表面と圧

縮室側表面の温度差は約 15℃であることが分かつた

表 35 固定スクロールの温度測定結果

Arial location [mm] Position l   Positio■ 2  Positiol1 3  Positiol1 4  Pos施 ュ5

127

50

770

901

896

967

881

973

982

1028

1007

1002

Temperature difference 267 145 18.8 9.4 -1.0

Unit:[t]

９０

　

　

　

８０

お
」
日
〓
日
出
日
出
ヽ

10          15

Axiallocation lmml

図312 固定スクロールの各軸方向位置における温度測定結果
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342 温度差による変形解析

温度差による変形の場合についても,圧力変形の検討と同様に等価岡J性を持つ円盤状の

鏡板で近似することを考え,位置 1か ら位置 5で推定された 15 mm換算の鏡板の温度差の

平均値である15℃ を用いて,熱変形を計算するための温度境界条件を設定した 図 313に

熱変形を計算するための温度境界条件を示す 解析の対象とした部分は図38に示す形状を

用い,線膨脹係数は HO× 10‐
61′℃ とした また,固定スクロールの反圧縮室側表面を100℃ ,

圧縮室側表面及びフレーム表面を85℃ とした 拘束条件については,密閉容器とフレーム

の固定部である溶融部表面を完全固定とした 解析には Pro ENGNEER Mcchanlcaを 用いた

図 314に ,図 313で与えた温度分布による熱変形の計算結果を示す ここで,図 314o
は変形の様子を,図 314(b)は 固定スクロール反圧縮室側上面の中心から基準位置までの変

形について示している 図 314を 見ても分かるように,固定スクロールが温度差によつて

上に変形している (上凸)基準位置に対する固定スクロールの変形量は,30 μmと なった

scroll

100℃

85 RD

(→ Temperamc     (b)cOnstrdl

図 313 固定スクロールに発生する熱変形の境界条件
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図 314 固定スクロールに発生する熱変形の解析結果



35 固定スクロールに発生する溶接変形

351 溶接過程及び溶融部の観察

圧縮機構部は密閉容器に溶接によって固定されている 図 315に溶接によって発生する

変形のメカニズムの模式図を示す 図 315に示すように,フ レームを溶接によって密閉容

器に固定する場合,溶融部が冷却 されるに従つて凝固・収縮するために,変形の原因とな

ることが予想される よって,溶接変形を解析するためには,溶接過程の温度履歴や溶融

部の形状を適切にモデル化する必要がある そこで,溶接変形の解析の境界条件 として用

いるために溶接過程の温度の履歴 と溶融部の形状の観察を行 う

本研究で対象とするスクロール圧縮機は,シール ドガスに不活性ガスと二酸化炭素ガス

を混合 して使 うマグ溶接を用いて,圧縮機構部のフレームと密閉容器の間を 3点 にて溶接

固定 している そこで,溶接過程における温度履歴を計測するために,サーモビューワに

て溶接過程を測定 した 図 316にサーモビューワの出力画面の例を示す また,表 36に
溶接実験概要についてまとめる

図315溶 接によって発生する変形 メカニズム

図 316 サーモ ビュー ワの出力画面の例
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表36 温度測定に関する溶接実験概要

溶接過程実験 (温度測定)

溶接種類

サーモビューワ

温度範囲

マグ溶接

T13 104NIR(■ lEC三栄社製 )

400-16001〕

図317に溶接過程の温度測定結果について示す ここで,図 317中に示されている温度

は,サーモビューワで測定された温度の最大値である 図 317を見ても分かるように,溶

接開始 3秒後に最高温度 1300℃に到達した後,溶接開始 7秒後には 500℃にまで冷却され

ることが分かつた

1400

1200

1000

800

600

400

200

0

Tin∝ [SCC]

図 317 溶接過程における最高温度の温度履歴
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次に,溶融部の形状について観察を行った 図 318に溶接実験終了後の密閉容器外観と溶

融部を拡大した写真及び,溶融部中′いを横切って密閉容器を軸方向に切断後,エ ッチング

処理 した溶融部断面の写真を示す また,こ れらの観察から決定 した溶融部形状模式図を

図 319に示す 形状観察の結果,溶融部は密閉容器の外面直径が H mm,内 面直径が80mm
の傾斜を持つた円錐状の形状であることが分かつた

溶接部拡大       溶融部断面

図 318 溶接実験終了後の溶融部の観察

図 319 観察結果から決定した溶融部形状の模式図

溶接後の密閉容器外観
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352 溶接変形解析

溶接による変形は,局所的な加熱・冷却による塑性歪みや熱収縮が原因で発生する そ

こで,まず溶接過程における熱伝導解析を行い,得 られた温度分布を用いて変形解析を行

うことで,溶接後の固定スクロールの変形状態を求める ここで変形解析については,材

料の温度依存を考慮した弾塑性解析を用いている 図 320に解析モデルを示す 固定スク

ロールに関しては,前節と同様に等価岡り性の円盤 として近似した また,フ レームを 3点

にて密閉容器に溶接固定しているので,120° 等配の 1/6対称モデルとして解析を行つた

一方,溶接実験による溶融部の温度をサーモビューワの測定結果を元に溶融部の温度境

界条件を図 321に示すように定めた ここで,溶融部の温度境界条件については,外縁 (実

線)と 中心 (破線)を分けて示している 溶融部が最高温度である1300℃に達するまでの

加熱過程において解析モデルでは溶融部にメッシュが存在するが,実際の溶接過程では溶

融部が順次形成される そこで,最高温度におけるヤング率及び降伏応力の値が常温の値

に比べて非常に低いことを利用して,溶融部内部 (中 心)に最高温度におけるヤング率及

び降伏応力を代入した そのことによつて,加熱過程での溶融部内部の変形がフレームや

密閉容器の変形解析に影響しないように配慮した 一方で,溶融部内部 (中 心)を最高温

度におけるヤング率及び降伏応力で表現することによつて,実際より大きな熱量を持つて

しまう問題が生じる そこで,溶融部の外縁にサーモビューフで測定した温度を強制的に

与えた そのことによつて,溶融部内部が持つ熱量が熱伝導解析に影響しないように配慮

した 加熱終了後の冷却過程においては,ブロアにて強制冷却を行つている そこで,溶

融部の温度が低下する過程が実験と熱伝導解析でおおよそ一致するように,密閉容器表面

での熱伝達率を200 Nl Kヾと 決定した その後,溶融部の温度分布がほぼ平衡状態になる

まで熱伝導解析を行い,得られた温度の時間履歴を用いて変形解析を実施した 解析には

溶接を扱 うため,材料非線形が考慮できる汎用 FEM構造解析ソフトウエアである,

MSC Marc(詳細については,APPEhlDIX Cを 参照)を用いた

Wclding spot

Model assemblv

図 320 溶接変形解析モデル
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溶接解析に用いた物性値を表 37に示す 密閉容器及び溶融部については鋼の一般的な数

値を使用 した 20℃におけるフレームおよび固定スクロールの機械的物性に関しては,第
321節での測定結果を基準値 として用いた また,温度依存性は密閉容器を構成する鋼と

同じ比率の依存性を持たせた 熱的物性に関 しては,すべての材質において共通の値を用
いた また,融点以上の温度については,融点での値を使用 した 表 37に示す 20℃→変

態点,変態点→融点の間の物性値については,一次の線形補間で求めることとした

表 37 温度依存を持つ機械的物性値

Properties 20℃ transformation melting

Young's modulus

[GPal

Fixed scroll (measured) (measured)/7 (measuredy2l

Fratllc (measured) (measured/7 (mCaSurcdソ21

Shell & welding part ０́０う
‘ 29 10

Poisson's ratio

Fixed scroll 025 025 025

Frame 02755 02755 02755

Shell & welding part 03 03 03

Yielding stress

lMPal

Fixed scroll (measured) (measured)/10 (measured)/20

Frame (rneasured) (measured/10 (measured)/20

Shell & welding part 329 39 20

crE urcl Common I l.0x l0-6 12.2v 10-6 12.2x104

Thcnlnal conductivi"

[W/m2℃ ] Common 486 268 268

Spedic heat capacけ

[J kg℃ ] Common 494 574 574

Tin∝ [SCC]

図 321 溶接過程での温度境界条件
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次に,前述の解析手法を用いて,溶接過程における熱膨張,収縮によつて生じる変形を

トレースすることで,溶接後常温における固定スクロールの変形状態を求めた 図 322に

最高温度 1300℃ ,溶接時間が 3 secの ときの解析結果を示す 図 322に示すように,溶接

によつて固定スクロールの中心部が上向きに変形す ることが分かった これは,溶融部に

よる固定スクロールの熱影響部が昇温によつて膨脹 し周囲を塑性変形させ,冷却過程にお

いて収縮するときに,固定スクロールを下方向へ引きずるために生 じる変形であると考え

られる また,固定スクロール中心から外周側の固定スクロールの反圧縮室側鏡板面の変

形には,各測定点によつて差が表れている 溶融部直上(71)における変形は小さく,溶融部

の中点(2)においては変形が大きいことが分かった このときの変形量は,3つの方向の平

均値 としては 13 μmであつた 次に,溶接時の投入熱量と変形の関係を調べるために,最

高温度を 1300,1650及び 2000℃ ,昇温時間を 1か ら 5 secへ と変化 させたときに上記 と同様

の解析を実施し,固定スクロールの中心部の変形量 13つの方向の平均値)を等高線にした

結果を図 323に示す ここで,中心部の変形量は前述の 3つの方向の平均値である 図 323

を見て分かるように,最高温度が高いほど,ま た,昇温時間が長いほど,固定スクロール

を Lに凸に変形させることが分かつた

ゝ ＼

＼ 卜、
｀Tl

L

＼ヽミ
＼ r2｀

＼
15        30

Radiuslmm]

図 322 溶接変形の解析結果

DeforIIlation[μ ml

Weldingtime lsec]

図 323 昇温時間及び最高温度 と変形の関係
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353 溶接実験による変形の測定

溶接前後での固定スクロールの反圧縮室側の表面形状を 3次元座標演1定機で計測 した

溶接実験時のスキャニング位置については,図 37に示す 。9o mmの範囲で測定した 結果 ,

解析結果 と同様に固定スクロールが上凸に変形することが分かつた このときの固定スク

ロールの変形量は,20μmであった

次に,溶接時の投入熱量 と変形の関係を調べるために,溶接時間を変化させたときの固

定スクロールの変形量の関係を表 38に示す 溶接時間については,2,3,4 secへ と変化

させた また,最高温度については,サーモビューワによる実測を行い,1300℃ であるこ

とを確認 した 表 38を見て分かるように,溶接時間が 2 secの 場合,固定スクロールは上

凸に 23 μm変形することが分かつた しかしながら,溶接時間を 3及び 4 secへ と変化させ

ても,固 定スクロールの変形量にあま り変化は見られなかった 理由としては,溶接時間

を長 くすると,ナ グット状の溶融部が流動 してしまい,溶融部からフレームヘと伝わる熱

量が溶接時間に比例して増加 しなかったと推定される 図 324に溶融部の流動の様子を示

す

表 38 溶接時間と変形量の関係

Welding time [secl Amount of deformation [pml

20

30

40

23

20

21

図 324 溶融部の流動の様子
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36 固定スクロールに発生するボル ト締結変形

固定スクロールは周方向に 8等配されたボル トによってフレームと締結される ボル ト

を締め付けた前後で,溶接実験の時と同様に固定スクロールの反圧縮室側を 3次元座標測

定機でスキャニングを行い,固定スクロールが上に凸に 50 μm変形することを確認 した

次に,固 定スクロールの変形量が上凸に 50 μmと なるように,ボル ト座面及びネジ部の

摩擦係数を解析によつて決定し,ボル ト締結力を推定する 図 325に示すように,固定ス

クロールとフレームの接触を考慮 した 2次元軸対称モデル とし,ボル ト締結部には, トー

タルの締め付け力をボル ト座面の面積に分布荷重として与え,反対側は軸方向の変位を拘

束 した ボル トの締め付け力と締め付け トルクの関係は次式で表わされる

ム=κ ゼ ′

κ=γ+為栃+7

ん=加・[赫]力
=呼

(31)

ここで,Pは締め付け力,グ は呼び径,′ はボル トピッチ,4はボル ト有効径,ム はボル ト

頭部の二面幅,あ はボル ト穴の直径,αbはネジ山の角度,μlはネジ部における摩擦係数,μ 2

はボル ト座面と被締付物との間の摩擦係数である 上式において,ネ ジ部における摩擦係

数,ボル ト座面と被締付物 との間の摩擦係数は同じであると仮定した 摩擦係数を 02及び

05と 仮定 した締め付け力を式(31)よ り算出し,それぞれの締め付け力における固定スクロ

ールの変形を計算した結果を図 326に示す 解析にはMSC Marcを 用いた

Contact area

図 325 ボル ト締結解析モデル
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ここで,式(31)よ り摩擦係数が 02の ときは,締め付け力は 6 71 kN,摩 擦係数が 05の と

きは,締め付け力は 2 13 kNと なった 図 326を見ても分かるように,固定スクロールをフ

レームにボル トによって締結することで,固定スクロールが上凸に変形することが分かっ

た さらに,摩擦係数が 02の とき変形量が 5 24 μmと な り,実験結果とよく一致すること

が分かつた 次節における固定スクロールの鏡板の厚さを変化させた時の,ボル ト締結に

起因する固定スクロールの変形量については,本節で推定 したボル ト軸力及び摩擦係数を

一定として解析を行 う

37 固定スクロールの鏡板の厚みと変形の関係

以上のように,(1)冷媒の圧力による圧力変形,(2)温度差による熱変形,(3)圧縮機構部

と密閉容器との間の固定のための溶接による変形,(4)圧縮機構部のボル ト締結変形,のそ

れぞれについて,計算及び実験を行い,固定スクロールの変形量の特性を把握 した 固定

スクロールを近似 した等価岡り性を持つ鏡板の厚み (15 nlm)を 基準として,固定スクロール

の鏡板の厚みを増や した場合の固定スクロールの変形の変化について整理 した結果を図

327に示す ここで固定スクロールの鏡板の厚みが変化 した場合,(1)冷媒の圧力による圧

力変形については,解析において境界条件を同じとして再計算を行い,(2)温度差による熱

変形については,等価剛性鏡板の厚みが大きくなっても,圧縮室側表面と反圧縮室側の表

面の温度差を 15℃ とした境界条件で再計算を行い,(3)溶接変形については,等価剛性鏡板

の厚みを大きくしたときの計算結果の変化の比率を,実験結果に乗 じて補正・計算を行い
,

14)圧縮機構部のボル ト締結変形については,推定したボル トの締め付け力を基準として ,

等価剛性鏡板の厚みが大きくなったときの計算を行つた 図 327を見ても分かるように,

熱変形,溶接変形,ボル ト締結による変形は固定スクロールを上凸に変形させ,圧力変形

は下凸に変形させる ここで固定スクロールの鏡板の厚みを大きくすると,熱変形,溶接

変形,及び締結変形の変化は小 さいのに対 して,圧力変形は大きく減少する 運転時の変

形は 4つの要因の合計として考えるので,固定スクロールの鏡板を厚 くすると,かえつて

運転時の固定スクロールに発生する変形が増大 していくことが分かつた つまり,運転時
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島
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図326 ボル ト締結変形の変形モー ド 〈左)と 解析結果 (右 )



の固定スクロールの変形を最小に保つためには,4つの要因の変形の合計が最小になるよう

に,固定スクロールの鏡板の厚みを適当に選択する必要がある 表 39に固定スクロールの

変形が最小になる鏡板厚さ (15 nlm)を選択したときの,運転時の固定スクロールの変形量

の内訳を示す 表 39を見ても分かるように,固定スクロールの鏡板の厚みを適当に選択す

ることによつて,運転時の固定スクロールの変形量を小さくすることができる

●
‐
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図327 固定スクロールの鏡板の厚みを変化させたときの変形

表 39 運転時の固定スクロールの変形量
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表 3H 締め付け トルクと固定スクロールの変形量

Fasten Torque [Nm] Amount of deformation lpml

050

085

150

392

588

932

次に,ボル ト締め付け トルクを変化 させたときのひずみゲージの出力値の関係について

取得する ボル ト締め付け トルクを 392 Nm,588 Nm,932 Nmと 変化させた時の,ひず

みゲージの出力の履歴を図 331に示す 図 331を見ても分かるように,締め付け トルクを

大きくすると,ひずみゲージの出力値も大きくなることが分かる そこで,図中に示され

る区間でのひずみゲージの出力の平均値 と締め付け トルクの関係を表 312に示す

表 312 締め付け トルクとひずみゲージの出力

Int€rval Fasten Torque [Nnl Strain gauge [pstrainl
A

B

C

392

588

932

125

180

285

表 3H及び表 312の測定結果をもとに,固定スクロールの変形量とひずみゲージの出力

値の関係について図 332に示す 図 332を 見ても分かるように,固定スクロールの変形量

は,ひずみゲージの出力に対 して線形であることが分かる 以後,こ の関係を用いること

によつて,運転時のひずみゲージの出力値から,固定スクロールの変形量を推定 した
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図 331 締め付け トルクを変化させたときのひずみゲージの出力の履歴
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一方,圧力,熱,溶接,及びボル ト締結による変形のモー ドを図 333に示す 図333中

の変形比については,基準位置に対する固定スクロールの変形量で全体の変形を除した値

である 圧力及び熱変形については計算値を,ボル ト締結による変形については 3次元座

標測定機による測定結果を示す 溶接による変形モー ドについては,ボル ト締結による変

形とほぼ同じであつたため割愛する 図 333を見ても分かるように,圧力,熱,溶接,ボ

ル ト締結のそれぞれの要因に対して固定スクロールの変形モー ドがほぼ同じとなった 理

由としては,変形を生じさせる要因に対して固定スクロールの鏡板の厚みが十分厚いため

だと考えられる よつて,変形させる要因が異なる場合でも,ひずみゲージの出力値から

図 332に示す関係を用いて,運転時の固定スクロールの変形量を推定することができる

師 血l gaugc[ぃ tral■l

図332 ひずみゲージの出力と固定スクロールの変形量の関係

Radius lmm]

図333 圧力・温度・ボル ト締結による変形モード
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383 運転時の変形測定の方法

運転時のひずみゲージの出力値は,(1)冷媒の圧力による圧力変形,o温 度差による熱変

形,の他に固定スクロール とひずみゲージの熱膨張差による出力値 (温度 ドリフ ト)が足

し合わされた値になる 図 334に運転時におけるひずみゲージの出力値 と固定スクロール

の反圧縮室側の鏡板表面の温度の時間履歴を示す 運転条件は,表 33に示す ヒー トポンプ

給湯機の年間を通して運転頻度の高い圧力及び温度条件である 図 334に示されているよ

うに,圧縮機を瞬時に停止・均圧 させると,(1)冷媒の圧力による圧力変形,は瞬時に開放

される 更に,固定スクロールの温度履歴に注目すると,圧縮機停止時に若千温度が低下

した後一定となることから,(2)温度差による熱変形,も開放 されたと推定できる よって ,

圧縮機の停止前後のひずみゲージの出力値を比較することによって,固定スクロール とひ

ずみゲージの熱膨張差による出力値 (温度 ドソフ ト)の影響を排除し,(1)冷媒の圧力によ

る圧力変形,(2)温度差による熱変形,の合計値を測定することが可能 8)と なる 図 334に
より運転時の固定スクロールの変形量は,図 332の関係を用いると-55円 となった こ

れは,第 37節の解析結果である(1)圧力差による圧力変形-10 0 μmと (2)温度差による熱変

形 30胆 を足 し合わせた値である-70μmと ほぼ同じ結果 となった
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図334 運転時のひずみゲージの出力の時間履歴

100

95

90

85

80

75

70

65

60

61



384 圧力変形と熱変形の分離

固定スクロールの変形量をδとすると,固定スクロールの圧縮室側に作用する圧縮室圧力

と中間圧力及び旋回スクロールを支持する軸方向力と反圧縮室側に作用する吐出圧力によ

る軸方向力とを足し合わせた軸方向合力 F7)と ,吐出温度 rdと 吸入温度 民の差■―rsに対

してそれぞれ線形に変化すると仮定し,次式で表す

δ=α F+βt―ム)

ここで,軸方向合力Fは固定スクロールの変形量と同様に上向きを正と定義する 上式のα,

βを求めるために,Fと rd-4をパラメータとした実験を行った まず,■―鍵を一定とし

て,Fを変化させた場合の固定スクロールの変形量の計測を行つた 表 313に圧縮機の運

転条件を示す 吸入圧力 Psを固定して吐出圧力Pdを上昇させることによつて,Fを変化さ

せた また,吐出圧力 Pdを上昇させても吐出温度 rdが 一定となるように,圧縮機吸入での

乾き度を調節することによつて,ヒ ー トポンプサイクルの運転条件を調節した 図 335に

Fを変化させたときの固定スクロールの変形量を示す 図 335を見ても分かるように,F
の絶対値が大きくなると,固定スクロールの変形量は大きくなり,圧力によつて下に変形

していることが確認できた (下凸)図 335から,式(32)中 のαを求めるとα=34X104μwN

となった 一方,図 335中 にFを変イヒさせた場合の固定スクロールの変形量の解析結果も

同時に示す 解析結果については,rd― ■はゼロであるので原点を通る直線となる 解析結

果からαを求めるとα=48X10・ 四 ｀ となり,ほぼ実験結果と同様の傾向が確認できた

表 313 軸方向力を変化させた場合の運転条件

う
Ｚ

Condi●on   ■pc】 ■κ l F INI rd―■

A

B

C

D

次に,軸方向合力 Fを 一定として,■―民を変化させた場合の固定スクロールの変形量の

計測を行つた 表 314に圧縮機の運転条件を示す 吐出圧力Pd及び吸入圧力 Psを 固定して

■を上昇させることによつて,■―■を変化させた また,吐出圧力 Pdが 同じでも吐出温

度 Ъが上昇するように,圧縮機吸入での乾き度をI13節することによつて, ヒートポンプサ

イクルの運転条件を調節した 図 336に rd― ■を変化させたときの固定スクロールの変形

量を示す 図 336を見ても分かるように,■―氏が大きくなると,固定スクロールの変形

量は小さくなり,温度差によつて上に変形していることが確認できた (上凸)図 336か ら,

式(32)中 のβを求めるとβ鋤 036口℃ となった 一方,図 336中 に■―■を変化させたと
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きの固定スクロールの変形量の解析結果についても同時に示す.解析結果については,第
3.4節において示した固定スクロールの鏡板の温度勾配が島一民に比例するとして再計算を

行つた。解析結果から,β を求めるとル■039 1tm/℃ となり,実験結果と同様の傾向が確認

できた.

表 3.14 温度差を変化させた場合の運転条件

Condition rd“
I 翼 I℃ ] FN rd― 民

Ｅ
　
Ｆ
　
Ｇ

95.6

62,7

80.6

17.8

6.8

7.5

-20724

--20767

-21274

77,8

55,9

73.1

図 3.35及び図 3.36の 結果から,式(3.2)の α及びβを代入 して,表 3.3に示すヒー トポンプ

給湯機の年間を通して運転頻度の高い圧力及び温度条件での(1)冷媒の圧力による圧力変形 ,

(2)温度差による熱変形を分離すると,(1)圧力変形 :-7.l μm,(2)熱変形 12.8 μmと なった .

第3.7節で検討 した結果 (表 3.9)と 比較 した結果を表 3,15に示す。表 3.15を見ても分かる

ように,圧力変形と熱変形の解析結果の妥当性を確認できた。また, ヒー トポンプ給湯機

の運転条件の中で圧力比及び吐出温度の高い高負荷条件の変形について,ひずみゲージに

よる計測も同時に行つた.表 3.15に 高負荷条件での固定スクロールの変形量を同時に示す .

第 3.7節 にて選択した固定スクロールの鏡板の厚みは,性能が要求される運転頻度の高い条

件から高負荷条件まで,運転時の変形を小 さくすることができることが分かった。

表 3.15 解析とひずみゲージによる測定結果の比較

F'actor
Amount of deformation IpmJ

Estimation Experiment with strain gauge

Condition

Pressure ratio

Discharge temp.

standard

2.5

95 13

standard

2.5

95 "c

high load

3.3

HO℃

Pressllre load

TheHnalload

Welding

Bolts

-7.1
2.8

2.0 (Experimental result)

5.0 (Experimental result)

―-10.0

3,0

―-9,3

3.6

0,0 1.3
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39 旋回スクロールに発生する圧力変形と熱変形

391 旋回スクロールの機械的物性値の測定

運転時に発生する旋回スクロールに発生する変形を解析するためには,固定スクロール

の場合 と同様に,旋回スクロールのヤング率等の機械的物性値を正確に把握する必要があ

る そこで,本研究で対象としたスクロール圧縮機の旋回スクロールより引張 り試験片を

採取 し,応カーひずみ線図を作成 した 図 337に旋回スクロールの部材から採集 した試験

片を示す ヤング率測定実験については,ЛS Z 2280準拠とし,試験片形状については図 337

に示 される形状 (ЛS Z 31H A2号 )と した 与える応力については,0→ 10mPaを 5回繰

返 した ヤング率測定結果を図 338に示す 以後の解析における物性値については,5回
の試験結果の平均値を利用 した

図 337 旋回スクロールより採集 した試験片 (試験後)

0●

"       Okll       ou       Oo∞
       Om

Straln

図 338 ヤング率測定結果



392 スロープ形状と圧力による接触解析

旋回スクロールにはボル ト締結変形や固定による溶接変形は発生しないので,圧力と熱

によつて発生する変形にのみ注目する 本節では,圧力と熱によつて発生する変形を考慮

するために,旋回スクロールのラップ底部及び先端が中心部に行くに従って,外側基準面

よりも低くなるスロープ形状を導入する 図 339に旋回スクロールのラップ底部に形成さ

れたスロープ形状について示す まず本節では,運転時に旋回スクロールに作用する圧力

分布を考慮し,旋回スクロールのラップ底部が固定スクロールのラップ先端へと押し付け

られる接触解析を実施することによつて,圧力変形によるスロープ形状の必要性について

検討した

図 340に計算に用いた旋回スクロールの解析モデルと変位に関する責界条件を示す 図

中にも示しているように,軸部内面については,半径方向の変位を拘束し,オルダムリン

グが挿入される下面凹部には周方向の変位を拘束した 圧力条件については,局部当たり

の緩和を目的とし,前節の表 315で示した高負荷条件において計算を行つた 表 315よ り

運転条件と変形量を抜粋した結果を表 316に示す 更に,接触解析を実施する圧力条件に

ついては,一回転中の旋回スクロールに作用する軸方向合力を計算し,最 も軸方向合力が

大きいクランク角度での圧縮室の圧力分布を見界条件として与えた 図 341に一回転中の

軸方向合力を,図 342及び図 343に軸方向合力が最も大きい回転角度での旋回スクロール

の圧力分布を示す 圧縮室側の圧力分布については,シ ミュレーションによつて求めた圧

縮途中の圧力を与え,旋回スクロールのラップ先端については,面する圧縮室の圧力の高

い方の圧力を与え,固定スクロールのラップ先端については,ラ ップ中心線によって厚さ

方向に分割し,面する圧縮室の圧力をそれぞれ与えた また,図 344に接触解析部分の境

界条件について示す 表 316に示すように固定スクロールの変形低減検討の結果,高負荷

条件における固定スクロールの変形はほぼゼロであることから,旋回スクロールが接触す

る固定スクロールについては,平 らな面で固定スクロール自身は変形しない岡」体として計

算を行つた また,接触解析については,図 339で示すスロープ形状の外側基準面からの

量 (以下,ス ロープ量と呼ぶ)を変化させたときの接触力の最大値について着目した

表 316 運転条件 と変形量測定結果 (表 315よ り抜粋)

Colldi■oII      Pd/為 rd“ l Arnount of deformation [pml

Standard

Hlgh bad

う́

　
　
（●

２

　
　
３

95

110

27

13
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Base l"℃ 1

(b) Graph

図 339 旋回スクロールのラップ底部に形成 されたスロープ形状 (a)と

ラップに沿つて展開したときのスロープ形状 (b)

図340 旋回スクロールの解析モデル (左)と 変位に関する境界条件 (右 )
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図 342 圧縮室面側の圧力分布
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図 343 反圧縮室面側の圧力分布

図 344 接触解析部分の境界条件
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図345に図 339に定義されるスロープ量を 1,6,H llmと 変化させたときの軸方向変位

に関する解析結果を示す 解析には MSC Marcを 用いた 図 345を見ても分かるように,

スロープ量を大きくすると,旋回スクロールの変形が大きくなる様子が確認できる 図 346

にスロープ量を 1,6,1l llmと 変化させたときの軸方向接触力と軸方向応力を示す ここ

で,軸方向接触力とは面圧ではなく接点での接触力と定義する また,軸方向応力が最大

となる箇所とその値を図中に示している 軸方向応力に関しては,ス ロープの開始位置付

近で最大値となり,ス ロープ量が 1岬 のときの軸方向応力の最大値が最も低くなつた.こ

の理由としては,軸方向接触力の図を見ても分かるように,ス ロープ量が 1岬 の時に接触

面積が一番広いために,応力集中が緩和されていると考えられる 反対にスロープ量が 11

胆 の時は,軸方向応力の最大値が最も高い 図 347及び図 348に鏡板中心を通つて,吸
入孔方向をχ軸,吸入孔軸方向をy軸 としたときの,x軸及びy軸に沿つた変形量及び軸方

向接触力及び軸方向応力の詳細を示す 軸方向接触力に着目すると,ス ロープ量が 1岬 の

時のみ中心部付近で接触していることが確認できる これら運転時の圧力による接触解析

の結果から,圧力による変形を吸収して局部当たりを緩和する目的においては,ス ロープ

量を小さくすれば接触する面積が大きくなり,結果として軸方向接触力を最小にすること

が分かつた
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393 熱変形を考慮 したスロープ形状の検討

前節において,運転時の旋回スクロールに発生する圧力変形を吸収 して局部当たりを緩

和する目的においては,ス ロープ量を小さくすれば接触する面積が大きくな り,結果とし

て軸方向応力を最小にすることができることとい うことを解析的に示 した 一方,熱変形

に関して,旋回スクロールはクランクシャフ トによつて駆動されるために,解析するため

の旋回スクロールの温度分布を直接測定することが困難である そこで,旋回スクロール

のスロープ量を変化 させたときの圧縮機の性能を評価することによつて熱変形を考慮する

つまり,旋回スクロールの熱変形を吸収する適切なスロープ量を設定していれば,局部当

たりを低減 して機械損失を小さくすることによつて圧縮機効率を向上させなが ら,運転時

の漏れ隙間が小さくなり体積効率が向上すると考えた

一方,本研究が対象とするスクロール圧縮機において,旋回スクロールはアル ミ系金属 ,

固定スクロールは鉄系金属を採用しているために,熱変形については,(1)線膨脹係数の差

によるものと,t2)冷媒の圧縮熱や招動による局所的な温度上昇によるもの,の 2つの要因

に分ける事ができる そこで,(1)線膨脹係数の差による熱変形は,旋回スクロールのラッ

プ先端に均―な軸方向隙間を形成することで吸収すると仮定 し,旋回スクロールと固定ス

クロールの線膨脹係数の差及び組立時と運転時の温度差を,ラ ップ高さに乗 じた値である 6

μmを ラップ先端隙間として設定し,旋回スクロールのラップ底部がラップ先端 よりも先に

固定スクロールに接触する構成 とした また,(2)冷媒の圧縮熱や招動による局所的な温度

上昇が原因の熱変形については,図 339に示す旋回スクロールのラップ底部に形成された

スロープ形状にカロえて,旋回スクロールのラップ先端にも同様のスロープ形状を施して ,

それぞれのスロープ量を変化させた 図 349に ,旋回スクロールに形成されたスロープ形

状の横断面模式図を示す 図 350及び図 351は,標準条件及び高負荷条件についてラップ

底部及びラップ先端のスロープ量をそれぞれ変化 させたときの,圧縮機効率 と体積効率の

実験結果を示す ここで,横軸は旋回スクロールのラップ底部のスロープ量を,縦軸は旋

回スクロールのラップ先端部のスロープ量を示 し,円 の大きさはプロットされた位置にお

ける圧縮機効率の最大値で除 した圧縮機効率比及び体積効率を示 している ここで,圧縮

機特性評価装置 (詳細は,APPEIIDIX B参照)に よつて測定された冷媒循環量 島郎uredを ,

圧縮機の吸入密度Add,シ リンダ容積 ッ,回転速度ノを乗 じた理論冷媒循環量で除した値を

体積効率恥,及び圧縮機入口比エンタルピ み1と 等エントロピー圧縮 した時の圧縮機出口で

の比エンタルピλ2と の差に冷媒循環量 Gttlredを 乗じた理論圧縮動力を,圧縮機特性評価装

置によつて測定された圧縮機のモータ入力 Vsで 除した値を圧縮機効率 7。。mpと 呼び,次

式で定義する

Ъ=絡 ‰ =訃
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図 350及び図 351を 見ても分かるように,標準条件及び高負荷条件のどちらにおいても

ラップ底面のスロープ量が H μmと ラップ先端のスロープ量が 10 μm,或いは,ラ ップ底面

のスロープ量が 7四 とラップ先端スロープ量が 9脚馘こおいて,圧縮機効率及び体積効率

が最大となった この結果から,旋回スクロールには,冷媒の圧縮熱や招動による局所的

なラップの温度上昇が原因の熱変形を吸収するための適切なスロープ量が存在することが

分かった

bottolll sIOpc

図 349ス ロープ形状の横断面模式図
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図 350 標準条件での圧縮機効率 (左)と体積効率 (右 )
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310 結言

運転時の圧力及び温度が非常に高い CQ冷媒スクロール圧縮機において,固定スクロー

ルの変形を低減する手法について検討 した また,旋回スクロールに発生する圧力変形及

び熱変形について検討 し,以下の結論を得た

運転時に固定スクロールに発生する変形を(1)冷媒の圧力による圧力変形,(2)温度差に

よる熱変形,o)圧縮機構部 とシェル との間の固定のための溶接による変形,(4)圧縮機

構部のボル ト締結による変形の 4つの要因に分類 し,(1)及び(2)に ついては解析的に,

〈3)及び14)に ついては,解析及び実験の両面において固定スクロールの変形量や変形モ

ー ドを把握 した

運転時の固定スクロールの変形は上記 4つの要因の変形の合計であるために,冷媒の

圧力による圧力変形だけに注 目して固定スクロールの鏡板を厚 くすると,かえつて運

転時の固定スクロールの変形は増大することが分かつた 運転時の固定スクロールの

変形を抑制するためには,固定スクロールの鏡板の厚 さを適切に選択する必要がある

ことが分かつた

ひずみゲージを用いた運転時の変形測定によつて,固定スクロールに発生する(1)冷媒

の圧力による圧力変形と(2)温度差による熱変形の要因を実験的に分類 し,圧力変形と

熱変形の解析結果の妥当性を確認 した また,固定スクロールの鏡板の厚 さを適切に

選択することによつて,標準条件から高負荷条件まで,運転時の固定スクロールの変

形を抑制できることを実験的に確認 した

冷媒の圧力による旋回スクロールの変形は小 さく,圧力変形を吸収 して局部当たりを

緩和する目的においては,ス ロープ量を小 さくして旋回スクロールのラップ底面と固

定スクロールのラップ先端 との接触面積を大きくすることで,接触部分の軸方向応カ

を小さくすることができる

冷媒の圧縮熱や招動による局所的なラップの温度上昇による旋回スクロールの変形を

吸収するためには,旋回スクロールのラップ底面及び先端に適切なスロープ量を施す

必要があることが分かった これらの検討結果を基に,C02冷媒スクロール圧縮機の部

品同士の運転時の過度な軸方向隙間の縮小や接触を防止 して,よ リー層の高効率化を

図ることができる

lV

V
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第 4章 C02冷媒スクロール圧縮機におけるラップ間に作用する押接力に関する研究

4.1 緒言

スクロール圧縮機の主な 2つの漏れ経路である軸方向隙間と半径方向隙間に着日し,圧

縮途中の冷媒の漏れを防止する様々な取 り組みが報告されている,軸方向隙間及び径方向

隙間の両方の漏れに関する基礎的研究としては,ス クロール圧縮機の 2つの漏れ経路を模

擬 した実験装置による漏れ特性の基礎的研究 1),圧
縮室へのオイル供給によつて漏れを防止

し,圧縮機の性能の最適化を図る研究2-3)等 がある。特に,軸方向隙間の漏れ防止技術に

ついては,軸方向隙間のシール機構としてチップシールを採用 した場合のシール性向上に

関する研究
4),接触センサーによって運転時の旋回スクロールのラップ先端の軸方向隙間を

計測して隙間と性能の関係を調べた研究 5),固 定スクロールの鏡板の厚さを適当に選択する

ことによって運転時の固定スクロールの変形を抑制する研究 6)等が報告されている。一方 ,

半径方向隙間の漏れ防止技術については,可変クランク方式が提案されている。この方式

では,ク ランクピンと旋回スクロールとの間に設けられたスライ ドブッシュがスライ ドす

ることによつて旋回スクロールの旋回半径が変化するので,旋回スクロールのラップが固

定スクロールのラップに適度に接触 して隙間を小さくできる7).ま た,可変クランク方式を

非対称ラップのスクロール圧縮機に用いた場合の動的挙動解析及び計測を行つた研究8-9),

可変クランク方式 と固定半径クランク方式のそれぞれにおいて運動力学モデルを構築 し,

半径方向のラップ間に作用する半径方向シールカ (押接力)を解析的に把握及び比較 した

研究 10~11)等が報告されている。しかしながら,押接力に関して,旋回スクロールのラッ

プが固定スクロールのラップに接触することによつて,偏心軸受及び主軸受の隙間や油膜

形成が変化すると考えられるが,固定半径クランク方式を採用 したスクロール圧縮機にお

いて,それ らの特性に関する詳細な研究は報告 されていない。また,近年フルオロカーボ

ンに代わつて自然冷媒を用いた冷凍・空調機システムの開発・研究が盛んに行われており,

既に C02冷媒を用いたヒー トポンプ給湯機が商品化されている。C02冷媒ヒー トポンプ用

圧縮機は従来のフルオロカーボン系冷媒用圧縮機に比べて運転圧力が非常に高いことから,

圧縮途中の漏れを防止する技術は今後益々重要 となることが予想される。

本章では固定半径クランク方式を採用した C02冷媒スクロール圧縮機について,主軸受

に発生する油膜圧力分布を測定することによつて,旋回スクロールと固定スクロールのラ

ップ間に作用する押接力の特性及び発生メカニズムについて検討する。第 4.2節では,各軸

受部の油膜力も考慮に入れた力の釣 り合いと定義について,第 4.3節では,押接力算出方法

の概要について,第 4.4節 では接線方向力の算出に伴 う実験と解析について,第 4,5節では,

油膜合力の遅れ角度の測定について述べる。第 4.6節では,第 4,2～第 4.5節の結果に基づ

いて算出された押接力の実験結果及び特性について,第 4.7節では,流体潤滑理論を用いた

2次元解析モデルによる解析結果 と実験結果を比較検討する.最後に,第 4.8節では押接力

と圧縮機の性能の関係について,第 4.9節で結言について述べる.
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4,2 カの定義と釣 り合い

図4,1に旋回スクロールと固定スクロールのラップが接触する場合の,ク ランクシャフ ト

の主軸受部o,偏 心軸受部(b)及びラップ接触部(c)の模式図と力の定義を示す。クランクシ

ャフ ト偏心軸部の偏心方向をχ軸,x軸から時計まわりに 90°方向をy軸,ク ランクシャフ

トの回転方向を反時計回りと定義する.図 4.1の左が主軸受部o,中央が偏心軸受部(b),

右がラップの接触部拡大(c)を 示 している.こ こで,ク ランクシャフ トの主軸部 と偏心軸部

は旋回半径 恥だけ離れている.偏心軸受部に注 目すると,旋回スクロールには,偏心軸受

に発生する油膜力 FPxl,FPYlの 他に,接線方向力 Ft,半径方向ガスカ 鳥,旋回スクロール

の遠心力 鳥,ラ ップ間の押接カ ニvが作用する。以上より,図 4.1に示す方向を正 として旋

回スクロールに作用する力の釣 り合いをχ軸,y軸について整理すると次式となる.

一方,主軸受部に注 目すると,偏心軸受の油膜反力により主軸受部に作用する力 RPxl,島 Yl,

主軸受に発生する油膜力 FPx2,FPY2と クランクシャフ ト及び回転子の遠心力 FBwが作用す

る.以上より,図 4.1に示す方向を正としてクランクシャフ トの主軸部に作用する力の釣 り

合いをx軸,y軸について整理すると次式となる。

4-尋 +FPxl― 鳥 =0

4… FPn=0

―R3H-49″ +FPx2=0

RPrl 尋 y2=0

(4。 1)

(4.2)

ここで,本研究が対象にしたスクロール圧縮機はサブフレームが設けられていることから,

密閉容器下部に副軸受部が形成される。そこで,式 (4。2)中の偏心軸受部の油膜による反力

RPxl,RPYlは 副軸受部を基準としたモーメン トの釣 り合いを考慮 して次式のように定めた。

:        み

……五 .

Crank sh威

4H

Ft ortiting scroll

Fixed scroll

鳥r2 RP/1
Frame

(→ Main bearing part (b)Eccentric bearing part  (C)Wrap COntact area

(J=2)          (卜 1)

図 4.1 クランクシャフ トの主軸受部o,偏 心軸受部o)

及びラップ接触部(c)の 模式図 と力の定義
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五α十二
bRPxl=

RPrl〓

JPxl

FPH

4yJ

ら 2

五α

二α+二ι
(4.3)

(4.4)

主軸受部及び偏心軸受部に発生す るx軸方向の油膜力 FPxl,

Crank sha■

二′

ここで,二aは副軸受―主軸受間の距離,二bは主軸受―偏心軸受間の距離を表わしている。

副軸受部での反力については,他の力と比べて十分に小さく無視できるために省略した。

次に,主軸受部に発生する油膜力分布からラップ間の押接力 れ を算出する方法について

説明する.主軸受部oについて,y軸方向の力と油膜によつて発生する力の詳細を図 4.2に

示す.こ こで,図 4.1と 同様にクランクシャフ ト偏心軸部の偏心方向をχ軸,x軸から時計

まわりに 90°方向をy軸 と定義する.の は油膜が最小の厚さになる位置がノ軸 となす角度を

示 している.一方,旋回スクロールに作用する接線方向力 Ftは反時計回りに回転する回転

荷重であるので,式(4.1),(4.2),(4.3)よ り,主軸受部に作用する偏心軸受部の油膜による反

力 RPYlも 同様に反時計回りに回転する回転荷重である.結果,軸受部には最小油膜厚さの

位置より回転方向側にピークを持つ油膜圧力分布が形成される。この油膜圧力分布を積分

した油膜力合力 FP2方向がの となす角度を偏心角ん と呼ぶ。ここで,の一んは接線方向力に

対する角度の遅れを表わすことから,本論文中において油膜合力の遅れ角度たと呼ぶ。この

油膜合力の遅れ角度ルを用いて,油膜合力 FP2と 主軸受部に発生する油膜力 FPx2,FPY2の 関

係を表わすと次式 となる.

FPX2=FP2・ Sin/2

FP/2=FP2・ °°S/2

式(4.1),“ .2),(4.3),(4.4)よ り,

FPx2は次式で表わされる

x

β

(a) Main bearing part (f=2)

図 4.2 主軸受部oの ノ軸方向力と油膜力の詳細図



FPxl=二
α+ム

し 2~鳥″)

FPx2=≒■・4・m/2

以上,式(4.1),(4.5)よ リラップ間の押接力 馬 は次式で表わすことができる。

鳥=4~IT::=丁・鳥″一尋+4・ tan/2

(4.5)

(4.6)

式(4.6)に おいて,半径方向ガスカ 島,旋回スクロールの遠心力 民,ク ランクシャフ ト及

び回転子の遠心力 FBwは理論的に計算可能な値であることから,接線方向力 Ft及び主軸受

部での油膜合力の遅れ角度ルを実験及び解析で求める事によってラップ間の押接力 馬 を算

出することができる。

4,3 押接力算出方法の概要

ラップ間の押接力 為 を算出するためには,式(4.6)に示されているように,半径方向ガス

カ 島,旋回スクロールの遠心力 民,ク ランクシャフ ト及び回転子の遠心力 FBwの理論計算

及び,接線方向力 Ft及び主軸受部での油膜合力の遅れ角度ルを算出する必要があることを

示 した。次節より,それぞれの値についての計算式及び測定方法について説明する。

ラップ間の押接力 島 を算出するために必要な項 目と詳細に説明する節について表 4.1に

示す。ここで,旋回スクロール及びクランクシャフ ト及び回転子の遠心力については,表
4.1中に記載する。″sは旋回スクロールの質量,″eは回転子及びバランスウエイ トを含んだ

クランクシャフ ト及び回転子の質量,4はクランクシャフ ト及び回転子の重心の半径位置で

ある。また,接線方向力 Ftは接線方向ガスカ Ftgと 接線方向摩擦力 Ffの和として求めるた

めに,一部を実験値から,一部をシミュレーションによる計算値から引用している.

表 4.1 押接力算出のために必要なパラメータと説明

項 目 記号 詳細説明箇所或いは計算式

旋回スクロール遠心力

クランクシャフト及び回転子

の遠心力

半径方向ガスカ

接線方向ガスカ

接線方向摩擦力

油膜合力の遅れ角度

″sr。 (2η92

“
e re(27ED2

第 4,4.1節  式(4,11)

第 4.4.3節  式(4.28)

第 4.4.4節  式(4.29)

第 4.5節

島

FBw

馬

Ftg

Ftf

/2
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4.4 接線方向力の算出

接線方向力 Ftは,接線方向ガスカ Ftgと 接線方向摩擦力 Ftfの和で構成される。ガス圧縮

動力 %と スラスト軸受部の機械損失 %を用いて,接線方向力 Ftを表わすと次式のように

なる。

4=晃 +Frf〓
2π・為・ノ

+2π
・為・/

(4.7)

ここで,ス クロール圧縮機の運動力学解析
12-13)において,圧縮室間の隙間を仮定した

漏れ解析を実施することで,接線方向ガスカ Ftgを算出可能
3)でぁるが,運転条件を変化さ

せたときの隙間の設定や,オイルシールの効果等を正確に算出する必要があり,それ らの

効果について不明な点も多い .

そこで,指圧線図を用いた C02冷媒スクロール圧縮機の損失分析を実施 し,接線方向ガ

スカ Ftgを ,指圧線図によつて求められたガス圧縮動力 %よ り算出することにした。また,

接線方向摩擦力 Ftfについては,損失分析によつて分離した機械損失の内,各ジャーナル軸

受部で発生する機械損失は, トルク成分が主であるので接線方向力にほとんど寄与しない

こと,負荷に対する摩擦係数はおおよそ一定であること,を考慮 し,ス ラス ト軸受部で発

生する機械損失 Fthを 損失分析 とシミュレーションの両方の結果を用いて分離することに

よって算出した。以下,ス クロール圧縮機の運動力学解析
12-13)及び指圧線図による損失

分析について順に説明する.

4.4.1 半径方向及び接線方向ガスカの計算

旋回スクロールのラップを接′点によつて分割 し,それぞれの部分に働 くガスカを求める.

図 4.3に ラップに作用する半径方向ガスカ及び接線方向ガスカを示す。図中において,9は

インボリュー トの伸開角,■nと 略 は接点を表わし,添え字の oは旋回スクロールのラッ

プから見て外側 (=outer),iは 内側 (=illner)を 示 している。また,nは内側から0,1,D… ,N

と順番を付けた接点を表わし,Nは最大の接点数である。まず,巻き始めから接点 ■0ま で

の部分について考える.こ の部分は,吐出室の中に位置するため,ラ ップの内壁と外壁に

働 くガス圧力は等しい。従つて,こ の部分に働 くガスカは相殺されてゼロとなる。

次に,接点 為nと 端 に挟まれる部分について考える。この部分ではラップの内壁 と外壁

に働 くガス圧力は異なる。接線方向ガスカは,ラ ップの接線方向への投影面積 と,ラ ップ

両側の差圧の積をとることにより,次式で表 される.
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ちⅣ―D 

“
劫

ここで,PAは旋回スクロールのラップ外壁に形成 される圧縮室の圧力,PBは旋回スクロー

ルのラップ内壁に形成 される圧縮室の圧力,3は ラップ高さ,為 はインボリュー トの基礎円

半径を示している。

また,半径方向ガスカは,基礎円の径 とラップ高 さで表される面積 と,ラ ップ両側の差

圧 との積をとることにより,次式のように表される .

F,,(n) - ZrnB{Pufu) - pu(n+ r)} (n - 0,1,. . ., }/ - l) (4.9)

ここで,近似的に PACn)と PB(nlが 等 しいとすれば接線方向ガスカ及び半径方向ガスカは式

(4.8)及び式(4.9)を 用いて次式で表わすことができる。

孔=Σら(″ )
″=0

Ⅳ

尋=Σ鳥(4)=2ち BL―鳥}
r2〓 0

(4.10)

(4.11)

端

||

l y

図 4.3 ラップに作用する半径方向及び接線方向ガスカ

Orb,iting scroll
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4.4.2 運動力学解析に基づくェネルギーバランス

図 4.4に クランクシャフトの力学モデルを示す。Fy_Z座標系は,ク ランクシャフトの中

心軸下向きを Z軸 とする固定座標系である。θはクランク角度,o,oは 主軸受部の拘束

力,島′らは旋回スクロールとクランクシャフ トの間の力 (偏心軸受部の拘束力),二Qは主

軸受部の摩擦 トルク,二sは偏心軸受部の摩擦 トルク,xc, 光はクランクシャフトの重心位

置,鳩Юゎrはモータの トルクである.二 y軸方向の力の釣合いと,Z軸周りのモーメントの

釣合いの式を示す。4,″
`は

回転子及びバランスウエイ トを含んだクランクシャフト及び回

転子の慣性モーメントと質量である.

―
“
′lθ 一θx+Sχ =0

-閣′夕̀+⊆し一Sy=0

-f`θ ― S.rO sinθ ― SyrO oosθ 十 Ⅳ
腕。rar一 二

。
一 二 s=0

x, =re cos 0,i" - -recosd '02 -r€ sin 0'6

!, = r" sin?,i, =-r" sind' 92 +re cos 0' 0

“

.12)

(4.13)

(4.14)

ここで,主軸部及び偏心軸部の摩擦係数 μ2′ μsと クランクシャフ トの主軸部及び偏心軸部

の半径 r。′rsを用いて,次式のように表される.

Lg = ltg IIs〓 μs

また,ク ランクシャフ ト及び回転子の重心の半径位置 re,ク ランク角度 θを用いると,ク ラ

ンクシャフ ト及び回転子の重心位置χe, 3/cは次式で表される.

・rs

“

。15)

(4.16)

+Si
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図 4.4 クランクシャフ トの力学モデル
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図 4,5に旋回スクロールの力学モデルを示す.為‐塩―塩座標系は,偏心軸受の中心軸上向き

を為軸とする運動座標系である。従って,力 の釣合いを考える場合,慣性力を考慮する必

要がある.島,Ftg,』4は ガスカとモーメントであり,それぞれ,半径方向ガスカ,接線方

向ガスカ,およびガスモーメント,Fi,Fwrap,Fbtte,島 はスラスト方向のガスに関する力

であり,それぞれ,圧縮室底面に働くガスカ,ラ ップ先端に働くガスカ,ラ ップよりも外

側の鏡板に働くガスカ,鏡板背面に働くガスカである.θl,02はオルダムリングと旋回ス

クロールの間に働く力,/。 1,/o2は その摩擦力,端 ,ィmは転覆モーメントとその向き,端 ,

″hは転覆モーメン トの端′ym軸方向成分,Ftl,Ft2は スラス ト軸受の拘束力,メ1,ん はそ

の摩擦力,JG,10,Isは基準面 (ス ラス ト軸受面)からの旋回スクロールの重心,オルダム

リングの重心,お よび偏心軸受部の中心高さまでの距離,χr,■ はFy_z座標系における旋

回スクロールの重心位置,“sは旋回スクロールの質量である。れ ,端軸方向の力の釣合い

と,端軸周りのモーメントの釣合いの式を示す。

(一

“

sir)一 Sx+(JL+勇 1+/L)Sinθ
+尋 00Sθ 一 θ l+θ 2=0 (4.17)

“

.18)

ν G十 二s一 (工1-工 2)rr■
Sh〈η″ +θ )一 θ t(為″+yF)~θ 2(ちr~yr)=O C4.19)

ここでクランクシャフ トの旋回半径 掏,ク ランク角度 θを用いると,旋回スクロールの重心

位置 xr,J/1は次式で表される。

C―

“
∫夕r)+Sy― (FL+勇1+工 2)°°Sθ +尋 Sinθ 一ん1-ん2=0

x, =ro cos 0,fr, - -rocosP ' 02 -ro sing'd

!, =r0 sin 0,!, - -rlsind '02 +rscos?'ii
(4.20)

86



図 4.5 旋回スクロールの力学モデル
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図 4,6に オルダムリングの力学モデルを示す.オルダムリングは,円形のリング上に,旋回

スクロールの溝,固定溝のそれぞれと勘合し,互いに交差する2組の溝を有する。Fy_z座

標系は,ク ランクシャフトの力学モデルに用いたのと同じ固定座標系である.■ ,r2は固

定溝からの反力,/Tl,/T2は固定溝での摩擦力,“。はオルダムリングの質量である。二 y

軸方向の力の釣合いと,Z軸周りのモーメントの釣合いの式を示す。

(―″。χr)+q_θ2+ル1+ル2=O               C4.21)

―■+亀 十ん1+/。2=0                  (4.22)

Q ttθ2~rl―■=o                       (4.23)

一方,ク ランクシャフ トの Z軸周 りのモーメン トの釣合い式件 14)を クランク角度 θについ

て整理すると,θ の三階常微分方程式が得られる。

-La-Ls (4.24)

ここで式(4.24)に おいて,式(4.17),式 (4.18)を用いて ■,Syを消去 し,式(4.21)を用いて θl,

Qを消去すると次式が得られる.

l」`十
朋∫ギ+副。イSin2 θ).J

=Ⅳ″。ゎ″―FL為 一二ο一二J― (ん1+ル2)為 Sinθ ―(ん1+ん 2九 °°Sθ (4,25)

一〔汚1+ノL)rO― 溜。イSinθ .。osθ `θ
2

↑
L

リングの力学モデル
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θの常微分方程式(4.25)を 0から 2π まで積分すると,次式が得られる.

″θね/θ =fι
f″
ルθ+脚∫ィfπ

″θ+解。ぱfπ (Sin2 θ.J+sin θ ocOsθ・j2)ごθ
F}grOJθ +12π ttsJθ +r01fπ

(・41+ノ12)Jθ +12π tt。ごθ                (4.26)
* ,o fo {Ur, + frr) sin d + (fo, + fo) cos a\. aa

上式はエネルギーバランスを示すことから,モータの軸動力,ガス圧縮動力,各部の機械

損失の動力として表現し直すと次式となる。

鴫θね″=鴫 +%+鴫 +鴫 +吼″

ここで,式(4。 26)と 式(4.27)の表現の対応について,表 4。2に示す .

表 4,2 エネルギーバランス対応表

(4.27)

項 目 il(l.zr) fr(l.zz)

モータの軸動力

ガス圧縮動力

∬

π
ハ「認。rarJθ

f″ √igrOご
θ

鴫 。r。 ″

%

機

械

損

失

主軸受

偏心軸受

スラス ト軸受

オルダムリング

f'4ae wa

t" t'do ws

^f," 
(fu + f,r)do wtn

+ fr) sin 0 + (fo, + fo) cos 0Id0 Wo,ル
ル
ｕ

〆

Ｊ
ｏ

為

慣

性

項

クランクシャフト

旋回スクロール

オルダムリング

r2r ,.
I"lo edq

^ rZt ,-
*,r0" Jo Qde

(sin2 0.(i + sind.cos e.0\d0
ド

Ｊ
ｏ

イ″
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4.4.3 指圧線図解析によるガス圧縮動力の分離

スクロール圧縮機の圧縮室内圧を測定できる圧縮機を試作して指圧線図の測定を実施し

た。運転条件としては,ヒ ー トポンプ給湯機の運転条件を基に,年間を通して運転頻度の

高い圧力比及び吐出温度の条件 (第 3章における標準条件と同一)と ,運転条件の中で圧

力比及び吐出温度の高い条件 (第 3章における高負荷条件と同一)の 2つの条件を選択し

た.運転条件を表 4.3に示す。ここで,Pdは吐出圧力,Psは吸入圧力,P♂ Psは圧力比, ■

は吐出温度である.Conditio■ 1～4については異なる回転速度ノにおける標準条件,Cond■ ion

5,6については異なる回転速度 /における高負荷条件を示している。これらの運転条件に

ついては,本節以降で説明する油膜合力の遅れ角度ルを測定する条件と同一である。

表 4.3 損失分析を実施した運転条件 (油膜合力の遅れ角度測定と同一条件)

Condi檄〕n No. Pd/Ps rd l°cI /11/SI

Condition l

Condition 2

Condition 3

Condition 4

Conditio■ 5

Condition 6

2.5

2.5

2.5

2.5

3.3

3.3

95

95

95

95

110

110

65

47

40

30

65

51

一方,圧縮機の損失は,モータ損失,図示損失,機械損失の 3つに分類できる.モータ

損失については,別途モータ特性評価装置にて測定したモータ効率に基づいて算出する。

図示損失については,測定した指圧線図結果を用いて算出する。図 4.7に Condttion 2にお

ける指圧線図の測定結果の一例を示す。ここで,ス クロール圧縮機は旋回スクロールのラ

ップ外壁側及びラップ内壁側に圧縮室が形成されるために,2つの指圧線図が存在する。横

軸は,旋回スクロールのラップ外壁側に形成される圧縮室が閉じ込み行程を完了した直後

の容積で無次元化した体積比を,縦軸は圧力を示す。ヒー トポンプサイクル向け圧縮機は

作動流体の出し入れを連続して行 うので,それらの仕事も考慮した工業仕事を考えなけれ

ばならない.こ のとき,図 4.7中 に示す面積が一回転当たりの工業仕事を表わすので,指圧

線図の斜線部の面積を数値積分した結果に回転速度/を乗じることによつて,ガス圧縮動力

%を算出することができる。算出されたガス圧縮動力%から,図示損失 Fg 10Ssは 次式で表

わされる.

″
Ъ _rasJ=″亀

一 ″
Ъ_ヵ"7=″ 亀

― G″畑
“
測

・12~乃 1)
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ここで,7g the。,は理論圧縮動力であり,圧縮機特性評価装置 (詳細は,APPD⑪ IX B参照)

によつて測定された冷媒循環量 G購郎Шdに ,圧縮機入口比エンタルピみ1と 等エントロピー圧

縮した時の圧縮機出口での比エンタルピカ2と の差を乗じた値である 機械損失については,

圧縮機特性評価装置によつて測定された圧縮機のモータ入力から,理論圧縮動力,モータ

損失,図示損失の合計を差し引いた残りとして計算している 図48に各条件における損失

分析の結果を示す 図 48の横軸はモータ損失,図示損失,機械損失の各損失成分を総損失

で除した比率を表わしている Condi■ on l～4に着目すると,周波数が低下するに従って,

機械損失は減って図示損失が増える傾向が確認できる 一方,周波数は同じで圧力比が異

なるCondition lと 5に着目すると,圧力比が高いConttion 5の 方が,図示損失は大きく,

圧縮途中の漏れが増えていることが確認できる

05              1            o
bヽlulllc Rato

(a)外壁側圧縮室

05
Volune Ra6o

(b)内 壁側圧縮室

Condtlon l

Condun 2

Condmn 3

Colldmn 4

Colldmn 5

Condt血 6

図 47 Condition 2に おける指圧線図の測定結果の一例

4ゞヽ           60%

図48 損失分析結果

IDdiatcd &ork Fr I rcv. Irltalcd {ork Dei I rev.

I Motor bss
I Indbated bss
I Mechanical bss
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444 スラス ト軸受部での機械損失の分離

前節による指圧線図による損失分析から,圧縮機の機械損失の合計値を分離することが

できる しかしながら,ス クロール圧縮機の各招動部における機械損失の配分については

指圧線図を用いてもこれ以上分離することができない また,各 ジャーナル軸受部で発生

する機械損失は トルク成分が主であるので接線方向力にほとんど寄与 しないことから,接

・
/m方向力に寄与するスラス ト軸受部で発生する機械損失 Fthを分離 して,接線方向摩擦カ

恥 を算出する必要がある

主軸受部及び偏心軸受部から構成される各ジャーナル軸受部での荷重及びスラス ト軸受

部での荷重については,第 44節で紹介 した手法により計算可能である また,各ジャーナ

ル軸受部で損失や信頼性に関する理論的・実験的研究
14)に よると,ジャーナル軸受部での

摩擦係数をほぼ一定として近似することができる しかしながら,奥 ら15)に よって,ス ラ

ス ト軸受部での潤滑メカニズムについての研究がおこなわれているが,旋回スクロールの

鏡板が弾性変形することによる楔角度,軸受面積,表面粗 さ等のパラメータによつて摩擦

係数が大きく変化することが報告されている そこで,本研究においては,各 ジャーナル

軸受部での摩擦係数及びオルダムリングに関する招動部の摩擦係数を一定として,第 442

節の式(427)に よつて計算 した各ジャーナル軸受部の損失と,指圧線図による損失分析によ

つて分離 した機械損失の合計値から,ス ラス ト軸受部の機械損失を,次式を用いて求めた

Zヵ =吼 _ぃ 一%―鴫―吼/ (429)

ここで,7in bsは 指圧線図による損失分析によつて分離された機械損失の合計値,ZQ,聰 ,

鴫.は摩擦係数を一定として計算 した場合の,主軸受部,偏心軸受部,オルダムリング部の

機械損失の理論値である 以上,式(428)及び式(429)を 式(47)に代入することによつて,接

Condition I

Condition 2

Condition 3

Condition 4

Condition 5

Condition 6

02       04       06       08        1
Tangen■口l force ntio

図49 各運転条件における接線方向力



線方向力 Ftを算出することが可能となる 図 49に各運転条件における接線方向力を示す

横軸は,condli。■1で求めた接線方向力 FIで ,各運転条件における接線方向ガスカ Ftgと 接

線方向摩擦力 FtFの和を除した比率を示 している CondiJon l～ 4については,圧力条件は同

じなので接線方向ガスカ Ftgは Iヨゴ同じであるが,接線方向摩擦力 FIFについては回転速度/
が異なるために Condijon l～ 4で若千異なる値を持つ ―方,condijon 5及 び 6については

圧力条件が異なるために,接線方向力は Cond■ iOn l～ 4と 比べて約 12倍の大きさを持つ

45 油膜合力の遅れ角度の測定

主軸受部での油膜合力の遅れ角度
"を

算出するために,フ レームに圧カセンサー及びギャ

ップセンサーを取 り付けた圧縮機を試作 した 図 410に各センサーを挿入 した圧縮機構部
の要部断面図を示す 圧カセンサーについては,先端部に加工代を有するビエゾ型圧カセ

ンサーを主軸受部に周方向 90° 等配に合計 4本挿入し,フ レームの主軸受内周面と共に仕上

げカロエした また,主軸受部のオイルが密閉容器内部に漏れないように圧カセンサー先端

部付近に 0リ ングを設けた 一方,ギ ャップセンサーについては,ク ランクシャフ トに溝

部で構成されるターゲットをカロエ し,ク ランクシャフ トの回転角度が検出できるようにし

た 図 4Hに試作 したフレーム部品を示す また,表 44に実験装置の概要を示す

表 44 油膜合力の遅れ角度測定装置概要

油膜合力の遅れ角度測定

圧カセンサー

ギャップセンサー

圧カセンサーアンプ

ギヤップセンサーアンプ

0リ ング

ピエゾ型圧カセンサー (キ スラー社製)

PU-03A(電子応用社製 )

TYPE5017Aチ ャージアンプ (キ スラー社製 )

AEC-55MS型 変換器 (電子応用社製 )

C02冷媒対応マイクロ oリ ング

図 412に圧カセンサー及びギャップセンサーの測定結果の一例を示す 図 412の横軸は

ギャップセンサーの出カピークを基準 (=0°)と したときのクランク角度 亀,縦軸は密閉容

器内圧力を基準としたときの圧力及びギャップセンサーの出力値を示 している 圧カセン

サーは周方向 90° 等配に合計 4本取 り付けているので, クランク角度の 360° の範囲内に 4

つのピークが確認できる また,図 41における破線は,各圧カセンサー位置におけるy軸
の位置に対応するクランク角度位置 (=接線方向力 Ftが 作用する方向位置)を示す また,

実線は圧カセンサーの圧力分布の面積中心位置を示す 油膜合力の遅れ角度たについては,

この破線 と実線の角度差として求められる 以上の検討によつて,式(46)を用いてラップ間
の押接力 為 を算出することが可能となる また,圧カセンサーは周方向 90° 等配に合計 4

本取 り付けているので,90。毎のクランク角度についても,ラ ップ間の押接力 Flvを 算出する

ことが可能となる
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図 410 各センサーを挿入 した圧縮機構部の要部断面図
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図 411 試作 したフレーム外観 (左)及び主軸受部内面 (右 )

図 412 圧カセンサー とギヤップセンサーの波形
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46 運転条件と実験結果

461 運転条件 と組立隙間の定義

運転条件としては, ヒー トポンプ給湯機の運転条件を基に,年間を通して運転頻度の高

い圧力比及び吐出温度の条件と,運転条件の中で圧力比及び吐出温度の高い条件の 2つの

条件を選択した 運転条件を表 45に示す  Condlion l～4については異なる回転速度/に
おける標準条件,Condlion 5,6に ついては異なる回転速度/における高負荷条件を示して

いる これらの運転条件については,第 44節で説明した接線方向力を算出するために実施

した損失分析と同一条件である

表45 油膜合力の遅れ角度測定を実施した運転条件 (損失分析と同一条件)

Condition No. Pd/Ps rd 10c] /11/SI

Condition l

Condition 2

Condtion 3

Condition 4

Condition 5

Condition 6

25

25

25

25

33

33

95

95

95

95

110

110

65

47

40

30

65

51

一方,固定半径クランク方式を採用 したスクロール圧縮機におけるラップ間に作用する

押接力ら の特性を把握するために,ク ランクシャフ トの旋回半径 rOを変化させた ここで ,

旋回スクロールはラップ間の接触によって偏心方向に移動拘束されるので,偏心軸受部及

び主軸受部での軸受隙間の形成にも影響すると考えられる そこで,本研究では各軸受隙

間と旋回半径を同時に考慮できる軸可動量 Cw及び軸可動量比 Cw・ をパラメータとして導入

し,次式のように定義する

C*=Cr+Crrro nttt -ro
c,':c_l(c,+c,)

40′
"L=2″

。+′
′
+ち

(430)

ここで,Clは偏心軸受部の半径隙間,cは 主軸受部の半径隙問,rr DEALはスクロ~ルラッ

プの厚さ及びインボリュー ト曲線の基礎円半径から幾何学的に決定される理論旋回半径で

あり,次式で表わされる

(431)

ここで,キは固定スクロールのラップ厚さ,rmは旋回スクロールのラップ厚さである



次に,軸可動量 Cwの物理的な意味について説明する 図 413は各軸受部の隙間と軸可動

量の関係を示している 図 413を見ても分かるように,式

“

30)で定義 される軸可動量 Q
は,ク ランクシャフ トが各軸受隙間内をラップが離れる方向に最も移動 したときに生じる

ラップ接点での隙間である また,軸可動量比 Cw・ の物理的な意味については,軸可動量比

cw`が 1の ときは,ク ランクシャフ トの旋回半径 /。 が理論旋回半径 菊D地 と一致 した場合

である また,ク ランクシャフ トが各軸受隙間の中心に位置 した時に,ラ ップ接点間の距

離が零 (=ラ ップ接点で接触)と なる場合である

462 -回転中の押接力

旋回スクロールの外壁インボリュー トの伸開開始位置が,ク ランクシャフ トの偏心方向

と一致する回転角度を基準 (=0°)と した,ク ランク角度 θに対する押接力比島
*を Condlion

l～6に関して測定した結果を図 414に示す ここで,押接力比 Fi*と は押接力 ろ を各条件

の接線方向力 Flで除 した値 (二″
*=ニ

ノ■)である また,軸可動量比 Cw・は 088と して固

定した また,前述の角度を基準として,4本の圧カセンサーについては 0° 位置をNo l,

90° 位置をNo 2,180° 位置をNo 3,270° 位置を No 4と 呼ぶことにする 図 414を見て

も分かるように,条件に関係なく,押接力比 Fw*は クランク角度 θが 0° で極大値を,180°

で極小値をとる傾向が確認できた また,押接力 為 の最大値はおおよそ接線方向力 Ftの 2

～3害1程度の大きさであることが分かつた 一方,標準条件 (Condlion l～4)の半径方向

ガスカ ■を接線方向力 Ftで除した値 Fs、を計算すると01であったので,押接力 馬 の最

大値は半径方向ガスカ Frの 2～3倍程度の大きさであることが分かった

(a)Mah bCarhgpat (b)Ecccntric bcaring part (C)Wrap COntact arca

(72)       (卜 1)

図 413 各軸受隙間と軸可動量の関係

「

魃
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ここで,圧カセンサーによって計測された油膜圧力分布について図 415に示す 図 415の

横軸は,それぞれの圧カセンサー位置において接線方向力 Ftが作用する角度を基準とした

相対クランク角度 θネである 軸可動量比 Cw'は 088,運転条件はCond■ On lで固定してい

る 図 415よ り,圧カセンサーNo lに おける圧力波形と比べて圧カセンサーNo3に おける

圧力波形は圧力分布の面積中心となる相対クランク角度 θⅢが小さくなっており,図 42にお

ける油膜合力の遅れ角度ゎが小さいため,油膜力の x軸方向成分が小さくなって押接力 島

もノトさくなっていることが分かる

03

025

02

015

01

005

0

‐005
Sensor No l Sensor No 2 Sensor No 3 Sensor No 4(ScnsOr No l)

Cmnk nngle,θ ldegreel

図 414 クランク角度と押接力比の関係

Pressure Sensor

-f No- 1(0")

-A- No. 2 ( 90' )
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ヽ

ユ
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Rela:市ec口 nk angle,θ ★
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図 415 圧カセ ンサー毎の油膜圧力分布

(条件 :Condition l,軸 可動量比 Cw'=088)
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次に圧力波形が一回転中に変動する理由について考察する 式(430)に よつて定義 される

軸可動量比 Cw'は ,組立時の寸法形状に基づいている しかしながら,運転時には圧縮機構

部の温度上昇によつて,軸可動量比 Cw・ が組立時と比較 して変化 していると推定される 運

転時の軸可動量比を Cw oP'と すると,Cw OP'は組立時の軸可動量比 Cw° と運転時の軸可動量

比の組立時からの変化よアw・ を用いて次式で表わされる

Q"'=島
・+κッ

°
                  に 32)

そこで,運転時の固定スクロール及び旋回スクロールの温度及び線膨脹係数を考慮 し,

運転時の軸可動量比の組立時からの変化κ w・の計算を行つた16)図 416に クランク角度 θ

が 0° における両スクロール部品のラップ間の接点の位置を示す また,運転時の軸可動量

比の組立時からの変化κ w・ を,Condilon lに ついてクランク角度毎に図 416に示す各接点

について計算し,軸可動量比の変化κ _・の最小値を トレースした結果を図 417に示す 図

417に示すように,運転時の温度を考慮すると,運転時の軸可動量比 Cw op・が縮小 し,ま

たクランク角度θによつて変動することが分かつた

次に,旋回スクロールの移動が拘束されるときのラップ間に作用する押接力 Flについて ,

図 41及び図 42を用いて説明する クランクシャフ トの偏心方向に旋回スクロールの移動

が拘束されると,ク ランクシャフ トは主軸受隙間内を x軸負の方向に移動し,式

“

30)で定

義される軸可動量比 Cw・ は小さくなる 結果,の が大きくなるので,油膜合力遅れ角度ん

も大きくなる 接線方向力 Ftが ほぼ一定とすると,軸可動量比 ε√が小さくなると押接力

れ は大きくなる

図 417及び式(432)よ り運転時の軸可動量比 Cw oP拿 を計算すると,軸可動量比 C√は組立

時の寸法形状によつて決まる一定値であるので,ク ランク角度 θが 0° において運転時の軸

可動量比 Cw op″が最も小さくなり,ク ランク角度 θが 90°～180° の間で運転時の軸可動量比

cw oP'が最も大きくなる 前述のように,運転時の軸可動量比 Cw oP'が小さくなると押接カ

島 は大きくなり,運転時の軸可動量比 Cw"・が大きくなると押接力 FIは小さくなる 以上

の考察によつて,図 414に示す実験結果の傾向は運転時の軸可動量比 Cw cP'の変動に関連

していると考えられる
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463 回転速度変化時の押接カ

回転速度/を変化させたときの押接力比F=*を各圧カセンサーについて整理した結果を図

418に示す ここで,Cond■ion l～ 4を運転条件として選択し,接線方向力 Ftが ほぼ一定と

なるように配慮している 図 418を見ても分かるように,回転速度/が大きくなると,押

接力比 Fげ も大きくなることが分かつた また各圧カセンサーについて,押接力比 Fげの大

きさの違いがあるものの,同様の傾向が確認できた

次に,回転速度/を変化させたときの油膜圧力分布について図 419に示す ここで,図
419の横軸は,接線方向力 Ftが作用する角度を基準とした相対クランク角度 伊である 軸

可動量比 Cw・は088である 図 419を見ても分かるように,油膜圧力が最大になる角度位

置は,回転速度/が変化してもほとんど変化しない しかしながら,回転速度ノが速くなる

と,基準圧力からの油膜圧力の立ち上がり部分において圧力上昇が遅れ,油膜圧力が最大

になつた後に圧力下降が遅れることが確認できる.押接力 Fwlま油膜合力の遅れ角度ゎより

計算されることから,回転速度ノが速くなると油膜圧力波形が歪むことによって押接力 Fw

が大きくなることが分かつた
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464 運転条件変化時の押接力

運転条件を変化させると,接線方向力 Ftも変化する そこで,運転条件を変化させたと

きの押接力比為
*を各圧カセンサーについて整理した結果を表 46に示す ここで,運転条

件は回転速度/が 651/sで 同じ Cond■ion l及 び CondJon 5を選択し,軸可動量比Cw'は 088

に固定している Condlion 5は Condition lに 比べて圧力比が高いために,Condition Sの 接

線方向力 Ftは Cond■ion lの接線方向力Ftに比べて約 12倍の大きさを持つ しかしながら,

表 46を見ても分かるように,運転条件が変化しても,押接力比 Fず はあまり変化しない

この理由については,圧カセンサーによる油膜合力の遅れ角度たがほぼ同じ値として検出さ

れたためである 図420に Cond■ion l及びCondion sの油膜圧力分布を比較した ここで,

圧カセンサーはNolについて,横軸は接線方向力 FIが作用する角度を基準とした相対クラ

ンク角度 θ・である つまり,押接力′コま運転条件が変化しても接線方向力 Ftに対する比率

はほぼ一定であり,軸可動量比Cw'や回転速度/に よる影響に比べて小さいことが分かつた

表46 運転条件変化時の押接力比 Fざ

Condlion l

Condition 5
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006    010

028

025

015

013

16

14

ｎ
〉

　

３^

　

　

ｏ́

　

　

４

一“
＆
口
占
】
●
』
●
∽
●
Ｏ
Ｌ
』

う
ι

Relatte cnnk angle,θ ★
Idegreel

図420 運転条件変化時の油膜圧力分布

(圧カセンサー :No l,軸可動量比 Cw・=088)
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465 軸可動量比変化時の押接カ

軸可動量比 Cw・を変イヒさせたときの押接力比 Fげ を COndition l～6について測定 した結果

を図 421～ 図 424に示す ここで,押接力比 ら
*は

各圧カセンサー別に 4つの図に整理 し

ている 特に一回転の中で押接力が極大値をとる圧カセンサーNolについて,おおよそ軸

可動量比 Cw'が 4ヽ さくなると,押接力比 Fげが大きくなる傾向が見てとれる また,運転条

件 (Cond■ ion l～ 6)を変えてもほぼ同様の傾向が確認できた 軸可動量比 Cw・を変化 させ

たときの油膜圧力分布について図 425及び図 426に示す ここで,図 425及び図 426の

横軸は,接線方向力 Ftが 作用する角度を基準とした相対クランク角度 併である また運転

条件については,図 425は Condlion l,図 426は Cond■ion Sで ある 図 425及び図 426

から,軸可動量比 Cw°を小さくすると,圧力分布の面積中心の相対角度位置が遅れることが

分かつた この結果から,軸可動量比 Cw'を小さくすると,ク ランクシャフ トが主軸受隙間

内を移動 して最小油膜厚 さの位置が変化することによつて,油膜形成に影響を与えている

ことが推定できる

Sh■■1■Ovable distance ntio, Cw'

図 421 軸可動量比変化時の押接力変化 (圧カセンサー :No l)
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図 426 軸可動量比変化時の油膜圧力分布

(圧カセンサー :Nol,条件 :Cond■ ion 5)
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47 2次元解析モデルによる押接力の特性

軸可動量比 Cw'が変化したときの押接力 島 の定性的な傾向を把握するために,各軸受に

発生する油膜圧力分布を計算した 計算の仮定としては,流体潤滑理論に基づいたゾンマ

ーフェル トの解法をベースに計算を行つた

ここで,Piは油膜圧力,μは粘度,Uは流速,4はシャフト軸半径,力mは最小油膜厚さ,ズザκD
は偏心率で,4は油膜中のシャフト移動量である.また,ら は最大油膜厚さ方向を基準(ら =0)

としたときの角度である 周期境界条件としては,負圧は発生しないとするギュンベルの

条件を導入した 即ち,

ら=0/ち =π ,π くθ′く2π のとき,4=0
“

34)

式c34)の条件を用いて,式

“

33)を積分すると,油膜圧力分布は次式 17)と なる

舟=サ
1置赫

―満 |

4=

(433)

“

35)

“

36)

14371

(438)

また,軸受長さ方向に依存する横漏れの影響については,ギュンベルの実験式を導入す

ることで 3次元性を考慮した17)即ち,

α′ 百 覇  
こ こで

'

ぇ=上2q

%は漏洩係数,Iiは軸受長さである この漏洩係数%を式(435)の圧力分布に乗じて,実効

平均油膜圧力とした.油膜力計算の中で,ラ ップ同士は必ず接触すると仮定すると,軸可

動量 Cwは主軸部及び偏心軸受部の図 41に示す″軸方向に振り分けられるので,次式の関

係が成り立つ

Cッ =C″1+Cり2=Cl+Eχ l+C2+=χ 2

Exl=Cwl― Cl,Eχ2=Cッ2~C2

ここで,Qlは偏心軸受部に割り当てた軸可動量,C"は主軸受部に割り当てた軸可動量で

ある 以上,旋回スクロール及び主軸受部に作用する力の釣り合いの式

“

1),“ 2)について,

式

“

37),“ 38)で示す χ軸方向の位置拘束のもとで,旋回軸受部のッ軸方向油膜反力が接
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線方向力 Ftに なるように,軸の変位(&i,EⅥ )を ,反復法によって数値的に収束解を求めた 1

8)

図 427に軸可動量比 cw°が変化したときの押接力比 為
キの解析結果と実験結果を比較し

た 計算条件は Condion lで 固定している 実験結果については,横軸に軸可動量比 Cw・
,

及び式(432)で示される運転時の軸可動量比 C_。P'を ,縦軸に圧カセンサーNolで測定され

た押接力比 Fげ をプロットしている

図 427に示すように,軸可動量比 Cw',及び運転時の軸可動量比 Cw oP'が小さくなると

押接力比 Fギが大きくなる傾向について解析からも確認できた しかしながら,解析結果の

押接力比 Fギの値は実験結果と比べてかなり低い値となった 実験及び解析結果の油膜圧カ

分布を比較した結果を図 428に示す 横軸は,油膜圧力の最大値が発生する角度を基準と

した相対クランク角度 θ+,縦軸は最大油膜圧力で全体の油膜圧力を除した無次元圧力であ

る この図を見ても分かるように,流体潤滑理論に基づいた解析結果では,油膜圧力がピ

ークを持った後に急激に低下するのに対して,油膜圧力測定による実験結果では油膜圧カ

がピークを持つた後もゆつくりと低下するために,最小油膜厚さ位置が同じでも油膜圧カ

分布の面積中心位置が異なることが原因として考えられる 実験結果の圧力波形が上記の

ようになる理由としては,最小油膜厚さ位置において,荷重の集中による局所的な弾性変

形やオイルの高圧粘度の影響が考えられる 今後,押接力鳥 を定量的に計算するためには,

油膜圧力の E乱 解析にカロえて,ク ランクシャフトの傾きを考慮して局所的な荷重集中を正

確に評価する取り組みが必要と考えられる
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01
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-05

C√,Cw oP☆

図427 軸可動量比変化時の押接力の解析値と実験値の比較

(条件 :Condilo■ 1,圧カセンサー :Nol)
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48 押接力と性能の関係

前節までにおいて,押接力の特性及び発生メカニズムについて明らかにし,軸可動量比

を小さくすると,旋回スクロールの移動が拘束されることで押接力が大きくなる傾向を確

認した ここで,圧縮機特性評価装置 (詳細は,APPEhlDIX B参 照)に よって測定された

冷媒循環量 Qtturedを圧縮機の吸入密度
^dd,シ

リンダ容積ッ,回転速度/を乗じた理論冷媒

循環量で除した値を体積効率篠,及び圧縮機入口比エンタルピみ1と 等エントロピー圧縮し

た時の圧縮機出口での比エンタルピカ2と の差に冷媒循環量 Gttaslredを乗じた理論圧縮動力

V、ゝ。,を ,圧縮機特性評価装置によつて測定された圧縮機のモータ入力 鴫¨rで除した値

を圧縮機効率‰
"と

呼び,次式で定義する

■ =れ

け屏 =

で曇:与仄η雪:impは

'

(439)

Q“
夕     

“

の

モータ効率 77mOtO,図示効率27c,機械効率27mchを用いて,次式

ηω″′=η″。ね/ η` η"`´
(441)

本節では,押接力を変化させたときの圧縮機の体積効率■,図示効率 77c,機械効率ηttch

について,第 444節において説明した指圧線図を用いた手法により分析を行つた ここで ,

モータ効率 27mOtO.図 示効率■,機械効率ηttchはそれぞれ次式で定義される

脇=婦

・=7=辣鵠
%“ =み=L鋸娑

(442)

(443)

(4441

ここで,Z叩.は圧縮機のモータ入力であり,モータ効率77mObrは別途特性評価装置によって

測定することによって,モータの軸動力 ″鴇。rを算出する 図示効率 77● については,理論圧

縮動力 7g thω.を ,指圧線図測定によつて算出されたガス圧縮動力 4(=%“ OryttZ口Os9で

除した値と定義する 最後に,機械効率7mechに ついては,指圧線図より算出されたガス圧

縮動力 %をモータの軸動力 鴎面rで除した値である
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図 429～図432に ,Condiicln l,Condiion 2,Cond■ ion 5,Condmon 6において,軸可動

量比を変化させることによつて得られた押接力と各効率の関係を示す ここで,横軸につ

いては,押接力が最大となる圧カセンサーNo lか ら算出された軸可動量比と押接力の関係

を用いて,線形補間によつて実験で与えた軸可動量比から押接力に変換した また,縦軸

については,圧縮機/~9率
7compが最大になる押接力比の値を 1と して,各効率を除した値を

示している 図 429～図 432を見ても分かるように,各運転条件について圧縮機効率稚呻

が最大となる押接力比は 0.21～ 022と なることが分かった.ま た,押接力を大きくすると,

圧縮途中の漏れに関係する図示効率77c及 び体積効率■の効率が高くなるのに対して,機械

効率7_hは低くなる よつて,これらの効率の積で計算される圧縮機効率7compの極大とな

る押接力が存在することが確認できた
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4.9 結言

固定半径クランク方式を採用した Co2冷媒スクロール圧縮機について,主軸受に発生す

る油膜圧力を測定することによって,旋回スクロール と固定スクロールのラップ間に作用

する押接力の特性及び発生メカニズムについて検討 し,以下の結論を得た.

主軸受部において圧カセンサーによつて測定 した油膜圧力分布から求めた面積中心と,

接線方向力が作用する方向との角度差を油膜合力の遅れ角度 として算出 し,ま た,指
圧線図解析によつて求めたガス圧縮動力と運動力学解析によって分離 したスラス ト軸

受部の機械損失から接線方向力を算出することによって,ラ ップ間に作用する押接力

が算出できることを明らかにした。

クランクシャフ トの偏心方向にラップ同士が接触することによって旋回スクロールの

移動が拘束されると,ク ランクシャフトは主軸受隙間内を偏心方向とは反対に移動し,

その結果,最小油膜厚 さ位置が接線方向力 となす角度が大きくなつて,油膜合力の遅

れ角度も大きくなるために押接力が発生すると考えられる.

押接力の一回転中の最大値は接線方向力と比べて, 2～3割程度の大きさで,押接力と

同じ方向の力である半径方向ガスカと比べると2～3倍の大きさがある.

クランクシャフ トの一回転中に関して,押接力の変動を実験的に確認 した.こ の変動

を,運転時の固定スクロール及び旋回スクロールの温度及び線膨脹係数を考慮 した一

回転中の運転時の軸可動量比と比較すると,軸可動量比が最も小さくなるクランク角

度において押接力は極大値を持ち,軸可動量比が大きくなるクランク角度の範囲にお

いて押接力が極小値を持つため,運転時の軸可動量比と押接力に相関があると考えら

れる。

回転速度が速 くなると,油膜圧力の最大になる位置は変わらず,基準圧力からの油膜

圧力の立ち上が り部分において圧力上昇が遅れて,油膜圧力が最大になった後の圧力

降下が遅れることによって油膜圧力の波形が歪み,油膜合力の遅れ角度が大きくなる

ことによつて押接力が大きくなる.

運転条件が変化 しても,油膜の圧力波形の最大値は変化するが波形の形は変わらない

ために,油膜合力の遅れ角度はほぼ同じ値 となる.結果,押接力の接線方向力に対す

る比率もほぼ同じ値となり,軸可動量比や回転速度の変化の影響に比べて小 さい .

クランクシャフ トの旋回半径を大きくすることで軸可動量比を小さくすると,油膜の

圧力波形の接線方向力に対する相対位置が遅れることによって,油膜合力の遅れ角度

が大きくなって押接力が大きくなる.こ の結果から,ラ ップ同士の接触によって旋回

スクロールの移動が拘束されることで押接力が大きくなる傾向が確認できた .

油膜圧力分布 を流体潤滑理論に基づいたゾンマーフェル トの解法をベースに計算を行

つた結果,軸可動量比を小さくすると押接力が大きくなる傾向を解析からも確認でき

た。しかしながら,解析結果の押接力は実験結果 と比べてかなり低い値であった。こ

lV.

V.

Vl.

Vll.

Vlll.
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lX.

の理由としては,油膜圧力がピークを持った後の油膜厚さが最小になる位置において ,

荷重の集中による局所的な弾性変形やオイルの高圧粘度の影響が考えられる`今後 ,

解析によつて押接力を定量的に評価するためには,油膜圧力の EI‐IL解析に加えて,ク

ランクシャフ トの傾きを考慮 して局所的な荷重集中を正確に評価する取 り組みが必要

と考えられる。

押接力を大きくすると,圧縮行程での漏れに関係する図示効率及び体積効率を向上さ

せることができるが,機械効率は低下する。接線方向力に対 して押接力比を 0.21～ 0。 22

にすると,各効率の積で計算 される圧縮機効率を最大化できる.

押接力は従来の研究における運動力学解析では考慮されていなかったが,半径方向ガ

スカ等と比べても大きく,ま た圧縮機の効率にも影響を与えるため,今後の固定半径

クランク方式を採用したスクロール圧縮機の解析モデルでは取 り入れていく必要があ

る。
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第 5章 C02冷媒スクロール膨張機に関する研究 ―研究成果の応用一

5.1 緒言

C02冷媒ヒー トポンプサイクルでは大きな絞 り損失が発生する (詳細は,APPENDIX A

参照)。 この絞 り損失を回収するために,様々なタイプの膨張機が研究されている.Heylら

1)は膨張機・圧縮機ユニットを使用することで,C02冷媒 ヒー トポンプサイクルの COPが

改善されることを報告 している。Fukutaら 2-3)はべ_ンタイプの膨張機を検討 し,R134a

圧縮機と同等のクリアランス設定でも C02冷媒ヒー トポンプサイクルに適応可能であるこ

と,また,膨張機を C02冷媒ヒー トポンプサイクルに組み込んだ時に COPを最大で 1.5倍

にすることができることを報告している.Backら 4)は,ピス トンシリンダタイプの膨張機

を C02冷媒ヒー トポンプサイクルに組み込んで COPを 10%向上させた。長友ら5)は R22

及び R236ea冷媒ローリングピス トンタイプ膨張機を試作 し,実際に回収した動力を断熱膨

張したときの理論回収動力で除した値として定義される膨張機効率において 80%を達成 し

た.岡本ら6)は c02冷媒 2段スイングロータリタイプ膨張機を試作し,膨張機効率で 59%

を達成した.Matusiら 7)はシミュレーションによるパラメータ解析を実施 して C02冷媒 2

段ローリングピス トンタイプ膨張機において膨張機効率で 60%を達成している.その様な

中で,特にスクロール膨張機については,吸入や吐出の制御機構が必要ないことや,膨張

比をラップ形状によつて決められること,複数の膨張室が同時に形成され ることによる小

さい トルク変動などから,高い特性が予想 される。長友ら89)は R134a冷媒スクロール膨

張機を試作し,膨張機効率を最大で 74%まで高めた.Hurら 1° )は R134a冷媒スクロール

圧縮機を膨張機に改造し,膨張機効率を最大で 20-42%ま で高めた,Fukutaら 11)は,C02

冷媒向けとしても,圧縮機からの大きな仕様変更なしに高い性能を発揮できることを報告

した.Kohsokabeら 12)は c02冷媒スクロール膨張機において,膨張機効率が 70%以上を

達成した.しかしながら,上記従来の研究はいずれも膨張機単体での性能評価及び固定 し

た運転条件でのサイクル性能評価であり,実際にスクロール膨張機を C02冷媒ヒー トポン

プサイクルに組み込んで,幅広い運転条件における膨張機の課題や特性について詳細に研

究した例は少ない。

本章では,膨張機特有の課題について解析的及び実験的検討を行い,ス クロール圧縮機

における研究成果が応用可能であること,及びスクロール方式が膨張機 としても優れた特

性を持つことを示す。第 5.2節では膨張機特有の課題について,第 5.3節では軸方向隙間の

コントロールについて,第 5,4節では,第 4章の研究成果を応用し,押接力を変化させたと

きの性能向上検討について,第 5.5では結言について述べる。
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52 膨張機特有の課題

膨張弁はヒー トポンプサイクルを適切な温度及び圧力に保つ制御要素 としての役割を持

つ よつて膨張機を膨張弁 と置き換える場合,効率よく動力を回収できるばかりではなく,

制御要素としての安定的な動作も求められる 言い換 えれば,膨張機 自身によってヒー ト

ポンプサイクルの差圧や循環量を大きく変化させても,安定した体積効率で運転できる必

要がある 図 51に ヒー トポンプサイクルの制御要素としての膨張機特有の課題について示

す 通常の膨張弁を有す るヒー トポンプサイクルにおいては,横軸に膨張弁の開度,縦軸

に膨張弁を通過する流量をとると,開度に対 して流量は線形である よって,制御 したい

流量を決めれば膨張弁の開度は一意に決まる 膨張弁を膨張機に置き換えた場合でも制御

要素としてこの特性を有する必要がある つまり,横軸に膨張機の回転数,縦軸に膨張機

を通過する流量をとると,膨張機の回転数に対して流量が線形である必要がある しかし

ながらスクロール膨張機の場合,固定スクロールから旋回スクロールが離脱 して軸方向隙

間が大きくなると漏れが増大 して体積効率が大幅に低下するために,旋回スクロールが離

脱 しない構成にしなければ,流量に対 して膨張機の回転数を一意に決める事ができない

本章では,圧縮機の場合 と同様に体積効率に関係す るスクロール膨張機の 2つの漏れ経

路,ラ ップ先端の軸方向隙間とラップ間の半径方向隙間に注 目した (第 2章 ,図 220参照 )

軸方向隙間については,過膨張を利用することによって,運転条件を変化させても固定ス

クロールから旋回スクロールが離脱することで起きる急激な体積効率がないことを解析及

び実験によつて確認 した  また,半径方向隙間については,第 4章の研究成果を適応 し,

軸可動量比を変化させることによって,旋回スクロール及び固定スクロールのラップ間に

作用する押接力と体積効率及び膨張機効率の関係を調べ,更なる効率向上に繋げた

Target Target

Increase ofleakage
across thegap

Valve opening

Expansion valve

Rotational sp€ed

Expander

図 Sl 膨張機特有 の課題
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53 軸方向隙間のコントロール

本研究で検討したスクロール膨張機は,圧縮機と同様に旋回スクロールとフレーム間に

シールリングを設けて,シールリング内径側に高圧を導入することによつて,旋回スクロ

ールを固定スクロールに押し付ける機構を採用している 図 52に膨張機用旋回スクロール

と圧縮機用旋回スクロールの外観写真を示す 今回試作したスクロール膨張機の容積比は,

C02冷媒ヒー トポンプ給湯機の運転条件を基に,年間を通して運転頻度の高い圧力比及び膨

張機入口温度 (ガスクーラー出口温度)にて過不足無く膨張できる容積比に定めた また,

シリンダ容積については,0 5 cm3と なるようにラップ高さを調整した

ここで,ラ ップ形状から決まる設計容積比で運転した場合と設計容積比より低い密度比

で運転した場合の,ス ラス ト面を基準とした旋回スクロールに働く軸方向力を圧縮機と膨

張機で比較したものを図 53に示す 図 53に示されているように,設計容積比で運転して

いる場合,圧縮機と膨張機の両方において,圧縮室及び膨張室側の合力よりも,反圧縮室

及び反膨張室側の合力が大きくなるようにシールリングの径を決定すれば,旋回スクロー

ルは固定スクロールから離脱することがないので,ラ ップ先端の軸方向隙間を小さく保つ

ことができる 一方,C02冷媒ヒー トポンプサイクルの高圧が低下或いは低圧が上昇するこ

とによつて設計容積比より低い密度比で運転した場合,圧縮機については,圧縮室側の合

力が反圧縮室側の合力より相対的に大きくなる この相対的な圧縮室側の合力の増大に対

して,背圧室を設けることによつて,旋回スクロールを固定スクロールヘと押し付けてい

る 一方,膨張機については,膨張過程において過膨張が発生するため,膨張室側の合カ

が反膨張室側の合力より相対的に小さくなることが予想される そこで,低い密度比で運

転した場合の旋回スクロールに作用する軸方向力の解析的検討を行 う また,本開発機を

C02冷媒ヒー トポンプ給湯機に搭載し,特に運転条件が大きく変化する起動時に,旋回スク

ロールが固定スクロールから離脱することによる急激な体積効率の変化がないことを実験

において検証を行う

図 52 圧縮機の旋回スクロール (左)と 膨張機の旋回スクロール (右 )
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531 軸方向力の解析検討

第 4章,442節にて紹介 した運動力学解析をスクロール膨張機に拡張した 膨張過程に

ついては,REFPROP13)を用いて各クランク角度に対 して圧力・密度等の物性値を逐次計

算した 旋回スクロールの外壁インボリュー トの伸開開始位置が,ク ランクシャフ トの偏

心方向と一致する回転角度をクランク角度の基準 (=0°)と 定義し,ク ランク角度に対する

旋回スクロールに作用する軸方向合力を図 54に示す ここで軸方向合力とは,上向きを正

として膨張室側の合力と反膨張室側の合力を足し合わせた力であり,軸方向合力が負であ

る場合は,旋回スクロールが固定スクロールから離脱することを意味する 計算条件 とし

ては,入 口圧力を 10 1 NIPa,膨 張機入口温度を20℃ として固定し,出 口圧力を41から71

NIPaま で 1 0 NIPa刻みに増や した 図 54を見ても分かるように,出 口圧力を上昇 させて ,

低い密度比で運転しても,過膨張によって膨張室側の合力が減少 し,軸方向合力が負にな

らないことが確かめられた

次に,軸方向合力の計算をスクロール圧縮機にも同様に適応 して比較検討する 圧縮機

の計算条件として,吸入圧力を 41か ら 7 1NIPaま で 1 0NIIPa刻 みに増や し,吐出圧力を 101

MPaと 固定する このとき,一回転あた りの平均軸方向合力を圧縮機 と膨張機で比較 した

結果を図 55に示す 横軸は低圧 (圧縮機の場合は吸入圧力,膨張機の場合は吐出圧力)を

示している 図 55を見ても分かるように,条件が変イとしたときに圧縮機の平均軸方向合力

は大きく変化 している この原因は,図 53に示すように低い密度比での運転において旋回

スクロールが離脱 しないように,背圧室の圧力を調節 した結果,設計容積比やそれ以上の

高い密度比での運転では,軸方向合力が過大になることを示 している 軸方向合力が大き

い場合,ス ラス ト軸受部の機械損失増大が問題となる 一方,膨張機の平均軸方向合力の

変化は小さいことが分かる 過膨張による膨張室側の合力の減少を利用することによって ,

旋回スクロールの離脱を防いでいるので,設計容積比から低い密度比の運転まで安定 した

軸方向合力を発生させることができる つまリスクロール膨張機は,過膨張を利用するこ

とによって,離脱による体積効率悪化を防ぎながら,同時に軸方向合力を最小に保つこと

ができる優れた特性を有していることが分かつた
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図53 圧縮機 (左)と 膨張機 (右)の軸方向力の比較
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図54 出口圧力変化時のクランク角度に対する軸方向合力
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532 膨張機の起動特性

C02冷媒ヒー トポンプ給湯機の起動時における高圧及び低圧を,膨張機と膨張弁で比較し

た結果を図 56及び図 57に示す ここで,膨張機及び膨張弁の安定時の回転数及び開度を

基準とした変動率も同時に示す 図 56及び図 57を見ても分かるように,起動初期には高

圧及び低圧の差が小さいために,設計容積比よりも低い密度比の運転条件にも関わらず ,

膨張機の周波数 を暫時変化 させることによって,膨張弁使用時 とほぼ同等の高圧及び低圧

に制御可能である このことは,旋回スクロールの離脱等に起因する急激な体積効率の変

化がなく,起動初期より安定した体積効率で運転できていることを示唆している
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図 56 C02冷媒ヒー トポンプ給湯機起動時の圧力及び膨張弁開度
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54 半径方向隙間のコントロール ー軸可動量比 と効率の関係―

第 4章より,ス クロール圧縮機の軸可動量比を変化させることによつて,旋回スクロー

ル及び固定スクロールのラップ間に作用する押接力を変化させて効率向上につながること

を示 した そこで,ス クロール膨張機に関しても同様の検討を実施 し,軸可動量比 と体積

効率及び膨張機効率の関係を調べた 図 58及び図 59に偏心軸の半径隙間 Cl及び主軸の半

径隙間 ら の合計q+Qと ,旋回半径 恥とスクロールラップの厚 さ及びインボ リュー ト曲線

の基礎円半径から幾何学的に決定される理論旋回半径 恥lDEALの 差 /。 ―掏ID皿 を変化 させた

ときの,体積効率各
"及

び膨張機効率 27cゃ を示す ここで,体積効率■」ゅ及び膨張機効率

秩ゃは次式で定義する

L"=麻 (51)

(5 2)
吼2,″

ηexp=
G〃ea"セ′ |.― 力。″)

ここで,膨張機の吸入密度ρdd,シ リンダ容積 ν,回転速度/を乗 じた理論冷媒循環量を,

膨張機特性評価装置 (詳細は,APPENEIIX B参 照)によつて測定された冷媒循環量 G¨ ured

で除 した値を体積効率術Jxpと 定義する 膨張機効率 77expに ついては,膨張機特性評価装置

によつて測定された膨張機の回収動力 Lutpuを ,膨張機入日と等エン トロピー膨張 した時の

膨張機出口での比エンタルピ差 力b一カ。.に冷媒循環量 Qttlredを 乗 じた理論回収動力で除し

た値 と定義する 図 58及び図 59か ら,Cl+Qが 45～55/m,40-rO DEALが 20～ 30/mlの

時に,体積効率及び膨張機効率が高くなることが分かった

次に,第 4章,式(430)に 示される軸可動量比 Cw・及び式(432)に 示される運転時の軸可動

量比の組立時からの変化κ w'を計算 した結果を圧縮機 と膨張機で比較 した結果を表 51に

示す ここで,組立時の軸可動量比 ら 'については,圧縮機効率及び膨張機効率が高い範囲

の値を示し,軸可動量比の組立時からの変化κ w'に ついては,C02冷媒ヒー トポンプ給湯

機の運転条件を基に,年間を通 して運転頻度の条件 (第 3章,表 33に示す標準条件)での

クランク角度毎の計算結果からの最小値を示 している 表 51を見ても分かるように,圧縮

機 と膨張機では,効率が高い範囲の組立時の軸可動量比 Q'は大きく異なる 一方,軸可動

量比の組立時からの変化κ w・については,膨張機の動作時の温度は組立時と比べて変化が

少ないために,圧縮機 と比べて 1/4程度になる 結果,式(432)で表わされる運転時の軸可

動量比 Cw oP'で 圧縮機 と膨張機を比較するとほぼ同 じ値となった つまり,圧縮機での研

究成果を膨張機に応用 し,運転時の軸可動量比 Cw oP'を合わせることで,圧縮機効率と同

様に膨張機効率を最大化できることができることが分かった
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表 51 圧縮機 と膨張機における効率が高い軸可動量比
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図 58 軸受隙間及び旋回半径を変化させた時の体積効率

Impractical
d●Ⅲ
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55 結言

スクロール膨張機を C02冷媒ヒー トポンプサイクルに組み込んで,膨張機特有の課題や

特性について解析的及び実験的検討を行い,以下の結論を得た

設計容積比よりも低い密度比で運転した場合,膨張過程での過膨張を利用するとこで,

膨張室側の合力が反膨張室側の合力より相対的に小さくなり,旋回スクロールの固定

スクロールからの離脱を防ぐことができるために,特に運転条件が大きく変化する起

動時において安定的な体積効率で運転できる

運転条件が変化した場合,ス クロール圧縮機の平均軸方向合力は大きく変化するため

に,軸方向合力が過大になる高い密度比の運転においてスラス ト軸受部の機械損失の

増大が問題となるが,ス クロール膨張機の平均軸方向合力はほぼ一定に保つことがで

きるために,ス ラス ト軸受部の機械損失低減に優れた特性を持つ .

スクロール圧縮機の場合と同様に,ス クロール膨張機の場合にも軸可動量比を変化さ

せることによつて体積効率及び膨張機効率に極大値があることが分かった

スクロール圧縮機 とスクロール膨張機を比較すると,圧縮機効率及び膨張機効率が高

くなる組立時の軸可動量比は異なるが,運転時の軸可動量比はほぼ同じ値であり,ス

クロール圧縮機で検討した研究成果をスクロール膨張機にも応用展開できることが分

かった

上記結論により,ス クロール方式は膨張機においても優れた特性を示し,またスクロ

ール圧縮機の研究成果をスクロール膨張機にも応用できることが分かつた 今後は,

軸方向隙間に関係する膨張機構部の変形低減の研究成果を適応することによつて,ス

クロール膨張機の更なる高効率化に繋げていくことができる
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第 6章 結論

本研究は,二酸化炭素 (C02)を冷媒としたヒー トポンプ技術を用いた給湯機に搭載され

るスクロール圧縮機を対象 としたものである。給湯機をヒー トポンプ化することによつて ,

運転時のエネルギー消費を大幅に削減するこができ,ま た C02の地球温暖化係数は 1であ

り,製品廃棄時等における放出冷媒による直接的な温室効果 も抑制することができるため,

これ らの特徴によつて,C02冷媒スクロール圧縮機は温暖化対策技術として注目されている。

一方,ス クロール圧縮機には,軸方向隙間からの漏れと半径方向隙間からの漏れの主に 2

つの経路の漏れが存在する。従来のフルオロカーボン系冷媒に比べて C02冷媒は高温かつ

圧力差が大きいことから,C02冷媒スクロール圧縮機の高効率化及び信頼性の確保を図るた

めには,軸方向隙間に関係する圧縮機構部の変形及び半径方向隙間に関係するラップ間の

押接力の特性を把握 した上で最適化し,招動による損失を増やすことなく圧縮途中の内部

漏れを減らして図示効率や体積効率を上げることが重要である。軸方向隙間及び半径方向

隙間に関して検討 した結果を総括すると以下のようになる。

軸方向隙間に関しては,第 3章において運転時の圧縮機構部の変形について解析的及び

実験的に検討を行った結果,以下のことが明らかになった.固定スクロール及びフレーム

の変形については,(1)冷媒の圧力による圧力変形,o温度差による熱変形,(3)圧縮機構部

とシェルとの間の固定のための溶接による変形,(4)圧縮機構部のボル ト締結による変形の4

つに要因に分類 して(1)及び(2)に ついては解析的に,(3)及び(4)に ついては解析及び実験の両

面において特性を把握 し,固定スクロールの鏡板の厚 さを適切に選択することによつて ,

上記 4つの要因の変形量の合計値である運転時の固定スクロールの変形量を抑える事がで

きる事を明らかにした,ま た,ひずみゲージを用いて運転時の固定スクロールの変形量を

測定することによつて,(1)冷媒の圧力による圧力変形と(2)温度差による熱変形の要因を

分離 し,解析結果の妥当性を確認 した。また,旋回スクロールの変形については,旋回ス

クロールはクランクシャフ トによつて回転 自在に支持されているために溶接やボル ト締結

による変形はない。そこで,圧力 と熱によつて発生する変形を考慮するために,旋回スク

ロールのラップ底部及び先端が中心部に行 くに従って,外側基準面よりも低くなるスロー

プ形状を導入 した。まず,運転時に旋回スクロールに作用する圧力分布のみを考慮し,旋

回スクロール底部が固定スクロール先端へ と押し付けられる接触解析を実施 した.結果 ,

局部当たりを緩和する目的においては,ス ロープ量は小さいほどよいことが分かつた。一

方,冷媒の圧縮熱や摺動による局所的なラップの温度上昇が原因で旋回スクロールは熱変

形する.こ の熱変形を吸収する適切なスロープ量を設定することができれば,局部当たり

を低減して圧縮機の機械損失を小さくしながら,運転時の漏れに関する隙間も小さくなっ

て体積効率及び圧縮機効率が向上すると考え,ス ロープ量と各効率の関係について検討 し

た。結果,ラ ップ底面及び先端に形成する適切なスロープ量が存在することが分かつた ,

半径方向隙間に関しては,第 4章において主軸受に発生する油膜圧力を測定することに
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よつて,旋回スクロール と固定スクロールのラップ間に作用する押接力の特性及び発生メ

カニズムの検討を行つた結果,以下のことが明らかになった。まず,主軸受部での油膜合

力の遅れ角度 と接線方向力を測定することによって,ラ ップ間に作用する押接力を算出で

きることを明らかにした。また,算出した押接力は接線方向力と比べて最大で 2～3割程度

の大きさであり,ク ランクシャフトの一回転中に押接力の変動があることを確認 した。こ

のクランクシャフトの一回転中の押接力の変動は,運転時の軸可動量比の変動に起因する

と推定され る.また,回転速度が速くなると,油膜圧力の最大になる位置は変わらず,油
膜圧力の波形が歪むことによつて押接力が大きくなることや,運転条件が変化 しても押接

力の接線方向力に対する比率はほぼ一定であり,軸可動量比や回転速度による影響に比ベ

て小さいことや,軸可動量比を小さくすると,ラ ップ接点で旋回スクロールの移動が拘束

されることで押接力が大きくなる傾向があること等を確認 した。さらに,軸可動量比が変

化 したときの押接力の定性的な特性を把握するために,各軸受に発生す る油膜圧力分布を

流体潤滑理論に基づいたゾンマーフェル トの解法をベースに計算を行つた。結果,軸可動

量比が小 さくなると押接力が大きくなる傾向について解析及び実験の両面から確認できた .

しかしなが ら,解析結果の押接力の値は実験結果 と比べてかなり低い値 となり,今後,押
接力を定量的に計算するためには,油膜圧力の EHL解析に加えて,ク ランクシャフ トの傾

きを考慮 して局所的な荷重集中を正確に評価する取 り組みが必要であることが示唆された。

最後に,押接力と性能の関係について検討 し,押接力を大きくすると,体積効率及び図示

効率を向上 させることができるが,機械効率は低下することが分かつた.押接力比 (押接

力と接線方向力の比)を 0,21～ 0.22の範囲にすると,体積効率及び図示効率及び機械効率

の積で計算 される圧縮機効率を最大化できることが分かつた.なお,押接力は従来の研究

おける運動力学解析では考慮 されていなかったが,半径方向ガスカ等 と比べても大きくま

た圧縮機の効率にも影響を与えるため,今後の固定半径クランク方式を採用したスクロー

ル圧縮機の運動力学解析モデルに取り入れていく必要がある.

最後に,第 4章の研究成果の応用例として,ス クロール式の膨張機を試作し,C02冷媒ヒ

ー トポンプサイクルに組み込んで,膨張機特有の課題や特性について解析的及び実験的検

討を行つた結果,以下のことが明らかになった,半径方向隙間に関しては,軸可動量比の

変化に対 して,圧縮機 と同様に膨張機に関しても体積効率及び膨張機効率に極大値がある

ことが分かつた。更に,圧縮機 と膨張機 を比較すると,各効率の極大値を持つ組立時の軸

可動量比は異なるが,運転時の軸可動量比はほぼ同じ値 となることから,圧縮機で検討 し

た本研究の成果を膨張機にも応用できることが分かつた.一方,軸方向隙間に関しては,

膨張過程での過膨張を利用するとこで,旋回スクロールの固定スクロールからの離脱を防

ぎ,広い運転範囲において安定的な体積効率で運転できることや,運転条件が変化 しても

軸方向合力をほぼ一定に保つことができること等,ス ラス ト軸受部の損失低減に優れた特

性を持つことを明らかにした.今後,第 3章の研究成果を応用して運転時の膨張機構部の

軸方向の変形を低減し,膨張機の更なる高効率化に繋げていくことができる.
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以上が本研究の結論である.C02を冷媒としたヒー トポンプ給湯機は,民生部門のエネル

ギー消費を削減することが期待されているが,一方で取 り組むべき目標や克服すべき課題

も多く残 されている。運転時に高温かつ高圧力差となる C02を冷媒 とした場合,従来のフ

ルオロカーボン系冷媒 と比べて圧縮機の高効率化及び信頼性の確保に特段の配慮が必要で

あり,それ らを克服することが最も大きな目標・課題の うちの 1つである.本研究で提案

した圧縮機構部の変形及びラップ間の押接力に関する研究成果は,C02冷媒スクロール圧縮

機の部品同士の運転時隙間の過度な縮小や接触を防止 して,よ リー層の高効率化及び信頼

性の確保を図る上で極めて有用である.ま た,C02冷媒ヒー トポンプサイクルで発生する絞

り損失を回収して,画期的にヒー トポンプサイクルの高効率化を図ることができるスクロ

ール膨張機に関しても,研究成果が応用可能であることを示 した。

C02冷媒スクロール圧縮機に関わる本研究の成果は日本国内における C02を冷媒とした

ヒー トポンプ給湯機だけではなく,欧州を中心として普及が始まったヒー トポンプ式温水

暖房機,更には業務用空調機やカーエアコンの自然冷媒化技術としても適応可能であるこ

とから,今後の省エネルギー化及び温暖化対策に関する環境技術として,C02冷媒ヒー トポ

ンプの全世界的な普及促進に貢献できるものである。
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添字

卜1  偏心軸受部

卜2  主軸受部

座標系

χッ       偏心方向をx軸,x軸から時計まわりに 90°方向をy軸 とした座標系

F工Z     クランクシャフ トの中心軸下向きをZ軸 とする固定座標系

塩―為-4    偏心軸受の中心軸上向きを為 軸とする運動座標系
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APPENDIXA: p_h線図 と ヒー トポ ンプサイ クル

冷媒がヒートポンプサイクル内で循環していく間に,各機器内でどのように状態変化し,

冷媒に対してどれだけの熱と仕事の出入りがなされるかを分かりやすく表現するために,

p‐h線図がよく用いられる p‐h線図 (圧カー比エンタルピ線図)は別名モリエル線図とも

呼ばれ,縦軸に圧力 P,横軸に比エンタルピhを とり,このグラフ上に飽和蒸気線,飽和液

線,等エントロピー線,等温線等がプロットされている この
P‐
h線図とヒー トポンプサイ

クルの各部における温度及び圧力の測定結果を用いれば,冷媒の比エンタルピを算出する

ことができるので, ヒー トポンプサイクルを構成する圧縮機,凝縮器,膨張弁,蒸発器で

の外部との熱や仕事の出入りが計算できる 図 Alに C02冷媒の
P‐h線図を示す

p―h線図を実際に利用した例として,R410A冷媒とC02冷媒の両方についてヒー トポンプ

サイクルをプロットした結果を図A2及び図 A3に示す ここで,ヒ ー トポンプサイクルは

ルームエアコンの冷房条件を想定している R410A冷媒のヒー トポンプサイクル (冷房条

件)を示す図A2を用いて,ヒ ー トポンプサイクルの各行程における熱と仕事の出入りを説

明する 図中の①②③④はそれぞれヒー トポンプサイクルにおける,①蒸発器出口,②断

熱圧縮時の圧縮機出口,③凝縮器出日,④膨張弁出日の状態を表している ①→②は理想

的な圧縮行程を表わし,圧縮機と冷媒の間に熱の出入 りのない断熱圧縮を仮定した場合で,

等エントロピー線に沿つて圧力が上昇する 一方,実際の圧縮機では摩擦や熱の出入 りに

Lcamplc L∝

300              350

Enthalpy w7kgl

宙
自

己

驚
，

９
８
ヽ

図 Al C02冷媒の P―h線図



よって冷媒は加熱されるので,等エン トロピー線よりも傾きが緩やかな線 となり,圧縮行

程は①→② 'と なる ここで,①,②,② 'での比エンタルピを用いると圧縮機効率 7c中 は次

式で表現できる

(Al)

λlは①での比エンタルピ,力2は②での比エンタルピ,み2'は②'での比エンタルピである ま

た,②→③は凝縮器における冷媒の圧力損失がない理想的な放熱行程を,③→④は膨張弁

における高圧から低圧への減圧過程を,④→①は蒸発器における冷媒の圧力損失がない理

想的な吸熱行程を示している また,膨張弁による減圧行程③→④では高圧から低圧への

拡散による不可逆変化であり,且つ外部からの熱や仕事の出入りがない 貝口ち,冷媒自身

が持つエネルギーは変化することがないので,比エンタルピは一定である ここで,凝縮

器及び蒸発器での損失は十分に小さいこと仮定すると,ヒ ー トポンプサイクルのCOPは次

式で計算できる

物一］
〓

ここで,力3は③での比エンタルピである 更に,p―h線図を用いれば,冷媒を R410Aから

C02に変更した場合の, ヒー トポンプサイクルの圧力及び温度条件,COP等を容易に推定

することができる また図 A3を見ても分かるように,冷媒が C02の場合,圧縮行程後の

冷媒の圧力は,飽和蒸気線及び飽和液線が交わる臨界点よりも高く,超臨界状態であるこ

とが分かる また,式は 2)で計算されるCOPは C02冷媒に比べてR410A冷媒の方が高く,

ルームエアコンの冷房に関しては,R410A冷媒の方が cQ冷媒と比べて優れた特性を有し

ている

一方,膨張弁を膨張機と置き換えた場合のR410A冷媒とco2冷媒の両方についてヒー ト

ポンプサイクルをプロットした結果を図A4及び図A5に示す ③→④は理想的な膨張行程

を表わし,膨張機と冷媒の間に熱の出入 りのない断熱膨張を仮定した場合で,等エントロ

ピー線に沿つて圧力が低下する 実際の膨張機では摩擦や熱の出入りによって冷媒は加熱

されるので,等エントロピー線よりも傾きが急な線となり,膨張行程は③→④'と なる こ

こで,③,④,① 'での比エンタルピを用いると膨張機効率■っは次式で表現できる

caP=早
ち ―力

1

ηexp=特

(A2)
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ここで,み4は④での比エンタルピ,力4'は④'での比エンタルピである 膨張機によつて回収

した動力が圧縮機の動力として用いたと仮定すると, ヒー トポンプサイクルの COPは次式

で計算できる

れ―″4

(A4)COP=

(力
2 ~れ

)~(力
3~Й4)

ここで,図 A4及び図 A_5を見ると,C02冷媒の方が,③ と④の間の比エンタルピの差が大

きい つまり,膨張機/~9率 が同じでも,R410A冷媒に比べて C02冷媒の方が,膨張機の導

入によるヒー トポンプサイクルの COPの向上効果が大きいということが分かる 具体的な

計算例として,ルームエアコンの冷房条件を例にすると,膨張弁を用いたヒー トポンプサ

イクルで圧縮機の効率が同じ場合の R410A冷媒の COPを 100とすると,C02冷媒の COP

は 80程度である 一方で,膨張機を導入すれば,R410A冷媒とC02冷媒の COPがほぼ同

等にまで高めることができるので,膨張機は空調機器の C02冷媒化を実現する主要技術と

して注目されている

なお,本論文中では,外部から電気・熱などの駆動エネルギーを与えて,低温熱源から

高温熱源へ熱を移動させる装置の総称としてヒー トポンプサイクルという言葉を用いてい

るが,主に冷凍・冷却用途に使用されてきた歴史的経緯から冷凍サイクルと呼ばれること

も多い
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APPENIIIX B: 特 性 評 価 装 置

圧縮機の性能を測定するためには, ヒー トポンプサイクルの温度及び圧力を適切な状態

にコン トロール し,■つ冷媒循環量や圧縮機のモータ入力を正確に測定することが必要と

なる 冷媒循環量を測定するにあたつて, コリオ リ式流量計などを用いて直接 ヒー トポン

プサイクルの循環量を測定すると,圧縮機 より吐出されたオイルが冷媒中に混入 している

ために, ヒー トポンプサイクルの熱の出入 りに関係のないオイルの循環量 と冷媒循環量の

合計値 しか測定できない オイルの循環量は,ヒ ー トポンプサイクル中からサンプリング

することによつて特定可能であるが,圧力及び温度条件が変化 した場合や,圧縮機の仕様

が変化 した場合にもオイルの循環量が変化すると予測されるので,その都度オイル循環量

を測定して冷媒循環量を算出しなければならず,実用上非常に困難である そこで,蒸発

器の熱の出入 りを計測することによつて冷媒循環量を算出する,圧縮機特性評価装置を用

いた 図 Blに示す圧縮機特性評価装置の模式図を用いて説明する 基本的なヒー トポンプ

サイクルと同じく,(1)圧縮機,(2)凝縮器,(3)膨張弁,(4)蒸発器 とそれらをつなぐ配管から

構成されている (1)圧縮機については,仕様が異なる場合でも測定できるように,ヒ ー ト

ポンプサイクルに着脱可能な構成になってお り,(8)電源から (5)イ ンバータに電力が供給さ

れ,(10)パ ワーメータにて電力を測定後に,圧縮機を駆動 している また,圧縮機の周囲は

ボックスによつて囲まれてお り,(9)温度コン トローラによつて周囲の温度を常に一定に保

つことによつて,圧縮機密閉容器表面での熱の出入りを一定としている (2)凝縮器では,

(9)温度コン トローラによつて一定の温度に保たれた水を溜めてある(6)恒温槽から,水を送

り出して冷媒を冷却 している (3)膨張弁では,高圧の冷媒を低圧へと減圧 させている (4)

蒸発器では,ヒ ータによつて冷媒をカロ熱 し,ヒ ータの加熱量については(10)パ ワーメータに

よつて測定している

ここで, ヒー トボンプサイクルの圧縮機の吐出後,凝縮器出日,膨張弁出口,蒸発器出

日の温度及び圧力を(11)温度・圧カセンサーによって測定し,p―h線図或いは物性計算ソフ

トを用いて, ヒー トボンプサイクルの各位置における比エンタルピを算出する ただし,

膨張弁出口は液 と蒸気が混 じつた湿 り蒸気であるので,乾 き度が分からなければ比エンタ

ル ピを算出することはできない 一方,凝縮器出口において冷媒が液になるように凝縮器

において冷却する (過冷却度をとる)と ,凝縮器出口での比エンタルピを算出することが

できる 更に,膨張弁での膨張過程は高圧から低圧への拡散による不可逆変化であり,且
つ外部からの熱や仕事の出入 りがない 貝口ち,冷媒自身が持つエネルギーは変化すること

がないので,膨張弁出口での比エンタルピは凝縮器出口と同じになる (APPEIIDIX A tt A 2

及び図 A3参照)よ って,凝縮器出口での比エンタルピ/73,蒸発器出日の比エンタルピ方1,

ヒータのカロ熱量を 2とすると,冷媒循環量 G鵬霞.edは次式で表 される

Q…"=洗
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一方,膨張機の性能を測定するためには,冷媒循環量や膨張機の回収動力を正確に測定

することが必要となる 図 B2に示す膨張機特性評価装置の模式図を用いて,圧縮機特性評

価装置 との相違点について説明する 表 Blに圧縮機及び膨張機向け特性評価装置の搭載機

器及び計測機器一覧を示す ここで,図 Bl中 の(3)膨張弁は,(14)膨 張機に置き換えている

膨張機の仕様が異なる場合でも測定できるように, ヒー トボンプサイクルに着脱可能な構

成になっており,膨張機によつて回収 された電力は,(10)パ ワーメータにて電力を測定後に,

(15)整流子によって交流から直流に変換され,(16)電子負荷装置によつて抵抗を調節 して回

収 した電力を消費 している また,膨張機の周囲はボックスによつて囲まれてお り,(9)温

度コン トローラによつて周囲の温度を常に一定に保つことによつて,膨張機密閉容器表面

での熱の出入りを一定 としている

また,膨張機と冷媒の間に熱の出入 りのない断熱膨張を仮定 した場合は,等エン トロピ

ー線に沿つて圧力が低下するため,凝縮器出日と膨張機出日の比エンタルピは異なる ま

た,実際の膨張機では摩擦や熱の出入 りによって冷媒はカロ熱されるので,等エン トロピー

線よりも傾きが急な線 となるが,膨張機効率によつてその値は変化する よつて,凝縮器

出日の比エンタルピか ら一意的に膨張機出日の比エンタルピを算出することが出来ず,蒸

発器の熱の出入 りから冷媒循環量を算出することが困難である そこで,凝縮器の熱の出

入 りを計測することによつて冷媒循環量を算出する 恒温槽出日の水量を計測する(13)流量

計と,凝縮器で熱交換する前後の水の温度を測定する(12)温度センサーを取 り付けた 圧縮

機出口での比エンタル ビカ2,凝縮器出口での比エンタルピカ3,水の流量 3嶽"凝縮器で熱

交換する前後の水の温度差δ
『

とすると,冷媒循環量 G.。esuredは次式で表される

G″翻
“
″′=量」重

:」:甥
ζ

ttf二 (B2)

なお ,本 論 文 中で の 比 エ ン タル ピの 算 出 に は ,MST ThemO"namlCS and Tratspo■ Properties

ofRe■ igerants and Re■ igeratlon Mi翅 wcs― REFPROP Ver6 01,National lnstitute ofStandards and

Technolosを用 い て い る
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表Bl 図中の圧縮機及び膨張機向け特性評価装置の搭載機器及び計測機器一覧

No. Name For Compressor For Erpander

(1) Compressor

(2) Gas cooler

(3) Expansion valve

(4) Evaporator

(5) Inveder

(6) Water tank

(7) Heater

(8) Power source

(9) Temperaturecontroller

(10) Power meter

(ll) Pressure and temperature sensor

(12\ Temperaturesensor

(13) Flow meter

(14) Expander

(15) AC/DC convertor

(16) Variableelectricalresistance

/

/

/

/

/

/

/

/

/

/

/

/

／

／

一

／

／

／

／

／

／

／

／

／

／

／

／

／
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APPD01X C: 本研究で使用したFEM構造解析ソフトウエアの特徴

現在,計算機の進歩及び汎用 FEM構造解析ソフトウエアの高機能化に伴い,研究・開発・

設計の様々な段階で盛んに用いられている FEM構造解析ソフトウエアには,h法及び p

法と呼ばれる手法がある 無限の自由度をもつ物体を有限の自由度をもつ要素 (有限要素)

の集合体として近似したとき,h法は要素内の変位を 1次関数として近似する手法で,応力

集中や変位の大きい箇所の要素数を増やすことによって近似精度を向上させているので,

要素形状に解が大きく影響を受ける反面,汎用 FEM構造解析の手法としては古く,材料非

線形や接触問題等を考慮できる高機能なソフ トウエアを活用できる 一方,p法は要素内の

変位を 1次関数だけではなく2次関数以上の高次関数の和として近似する手法で,応力集

中や変位の大きい箇所の要素数を増やすことなく近似精度を向上させることができる反面,

汎用 FEM構造解析の手法としては新しく,材料非線形や接触部分の摩擦等が考慮できる高

機能なソフトウエアがリリースされていない 表 Clに本研究で使用した FEM構造解析ソ

フトウエアとその特徴につてまとめる 本研究では,h法及び p法の2つの汎用 FEM構造

解析ソフトウユアの採用し,それぞれの特長を生かして適応した PrO/ENGINIR Mcchanica

は,p法をさらに発展させたアダブティブ p法 と呼ばれる手法を採用している 計算の初め

から高次多項式を適応するのではなく,要素毎に低い次数から徐々に次数を上げて,次数

に対する応答量の変化が小さくなるまで反復計算を行う この方法では,形状が複雑な場

合でも解の精度を向上させながら,計算時間の短縮を行うことができる MSC Marcは ,h
法を採用しているために要素作成に注意が必要であるが,定常・非定常の熱伝導解析,摩
擦を含む接触解析,非線形材料を同時に考慮できる高い機能を有する

表 Cl 本研究で使用 したFEM構造解析ソフ トウエアとその特徴

詢 電NG■lEER Mechanica MSC Marc

ベンダー

アルゴリズム

メリット

デメリット

PTC CorporatiOn

アダブテ ィブ p法

複雑な形状でも解の精度が高い

材料非線形が考慮できない

lヽSC Soふvarc CorpOration

h法

様々な非線形問題が考慮できる

要素作成のノウハ ウが必要

変位・応カ

定常熱伝導

接触

非定常熱伝導

材料非線形

/

′

/(摩擦を含まない)

/

/

/

/(摩擦を含む)

/

/
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ここで有限要素法の理論について簡単に説明し,h法及び p法の違いについて具体的に述

べる 有限要素法とは,偏微分方程式で表わされる現象の数理モデルを空間的に離散化す

ることによつて代数方程式に置き換えて数値手法で解を求める手法である ここで,図 Cl

に示すような 2次元の微小弾性変形問題における数理モデルを例にとつて考えると,以下

に示す 8つの関係式と4つの境界条件で表わすことができる まず,つ りあい条件を表わ

す平衡方程式については次式で表わす

等+等―ア=Q 等+等-7=0    0
ここで,ア ,7はそれぞれ ,,y軸方向の物体力である また,ひずみと変位の関係を表わす

ひずみ適合条件式については次式で表わす

詢      " ″εツ=万'  /ツ =万 +扉

また,応力とひずみの関係を表わす材料構成式は次式で表わす

σχ=1_υ 2(IX・ °ty)'σy=1_υ 2(レεX+ε ァ),τ″ =τ IIr=G/ッ     (C3)

ここで,ュ G,ν はそれぞれヤング率,せん断弾性定数,ポアソン比である

また,力学的境界条件は,弾性体の境界 S。 上で単位面積当た りの表面力 (二 ,弓 )が与ら

れているとき,境界上で次式が成立する

σχ′+τ″″=■ ,7ヮ′+σy“ =ろ

ここで,4"は境界における法線ベクトルの方向余弦である また,幾何学的境界条件は,

境界 Su上で変位が拘束されているとき,そ の変位は次式のように一定値となる

図 C.1 2次元微小弾性変形問題 :解析領域とつりあいの関係
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“

=“   ν =ソ,                                       (C.5)
以上の関係式から,変位レ,ソ),ひずみ(ε x,ど y,γ w)お よび応力(σ x,σy,「 v)の 8個の

成分を求める.

一方,偏微分方程式の未知数である変位 (γ,ソ)は境界条件や材料定数,解析領域から定ま

る関数である.有限要素法では,解析領域を空間的に離散化 して各要素内の変位分布を近

似する関数(,,,)を仮定する.h法 では,1次あるいは 2次の関数で要素内の変位関数を近

似する,こ こで,最も簡単な 1次関数を考えると,要素内の変位分布は次式で表わされる。

′=αO+α l 
χ+α

2」
/    '=bO+ら

lχ +b2y             (c.6)

この場合,ひずみ適合条件式(C.2)か ら要素内のひずみは一定であり,その結果,要素内の

応力も一定となる。したがって,応力集中部など応力変化の激 しい場所を精度よく解析す

るためには細かい要素分割が必要となる.

一方,p法では要素内の変位を高次の多項式 (9次まで)で近似する。Pは PolynOmial

(多項式)を意味する.そのため,応力が大きく変化する場所でもひとつの要素で内部の

応力状態を高精度で求めることができる.
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