
ISSN 1349-1121
JAXA-RM-11-006

宇宙航空研究開発機構研究開発資料
JAXA Research and Development Memorandum

ターボポンプ単体試験で発生した共鳴キャビテーションサージの

一次元非線形解析による検討

南里　秀明，藤原　徹也，河南　広紀，吉田　義樹

2011年 11月

宇宙航空研究開発機構
Japan  Aerospace  Exploration  Agency

This document is provided by JAXA.



1．緒　　言

　液体ロケットエンジン用ターボポンプのインデューサ
の周りに発生するキャビテーションによって引き起こさ
れる不安定現象のひとつにキャビテーションサージがあ
る．キャビテーションサージは，キャビテーションの非定
常特性だけではなく，ロケットのタンクや配管を含めた推

進剤供給システム全体の振動特性が原因となって引き起
こされる事象であることから，その発生有無の特定及び発
生の抑制を図るためには，ターボポンプ単品でなくロケッ
トのタンクやエンジンを合わせた機体システム試験が必
要となる．このシステム試験は供試体の製作や試験の実
施においてコスト・期間が大規模なものとなるため，現
在までに様々なキャビテーションサージのモデル化と解
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ABSTRACT

 The cavitation surge is a kind of instability phenomenon generated in a liquid rocket engine, and it is 
known that when the inlet pressure of the turbopump of the engine is decreased, the frequency of cavitation 
surge continuously varied. On the other hand, it was observed in a turbopump test conducted in JAXA that 
the frequency of cavitation surge discontinuously decreased when the inlet pressure was decreased. Aiming 
at explaining this curious phenomenon, we conducted the linear analysis using the frequency-domain method 
and found that this phenomenon was a kind of self-excited vibration coupling the cavitation characteristics 
with the acoustic resonance of the inlet pipeline. However, the linear analysis could not simulate the 
phenomenon that a frequency of standing wave changed to the other mode at a certain inlet pressure. 
Therefore, we conducted the nonlinear analysis using the one-dimensional time-domain method. As a result, 
it was found that when the inlet pressure was decreased, the damping effect became larger in the higher 
frequency oscillation because of nonlinear factors. Consequently, the oscillation of higher frequency was 
intensely weakened and the oscillation of lower one appeared instead.
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析法の提案及び実験が行われてきた．1960年代頃から液
体ロケットの開発初期に圧力脈動が励振力となって液体
系とロケット構造系が連成して激しい縦モードの自励振
動（POGO振動）が起き，ロケットが墜落する事故が発生
したため，この圧力脈動の解明を目的とした研究が行われ
るようになった 1）–3）．1970年代になると，キャビテーショ
ンの動特性伝達関数としてキャビテーションコンプライ
アンス Kとマスフローゲインファクタ Mを用いる伝達マ
トリックスモデルが構築され 4）–6），タンク，配管，ポンプ
及びバルブを含めたポンプシステムの線形安定性解析モ
デルが提案された 7）．更には，ターボ機械に生じる不安定
現象として，サージ，旋回失速，キャビテーションサージ
及び旋回キャビテーションの４つに分類し，それらを統合
した線形解析モデルが示された 8）．キャビテーションサー
ジの現象に関する理論解析と実験 9）–13）も重ねられ，脈動
の周波数が吸込管路の長さの平方根に逆比例して変化す
ることが実験的に示された．
　これらのモデルでは，初期の段階では配管内の流体の圧
縮性が考慮されていたが，大学実験室レベルの実験で生じ
るキャビテーションサージの周波数は比較的低いことか
ら，流体を非圧縮と仮定しても実験データを表現できる場
合が多かった．このため，一般にはキャビテーションサー
ジによる圧力変動の角周波数は，密度ρ，キャビテーショ
ンコンプライアンス K，配管の長さ L及び配管の断面積 A

を用いて 1/(ρKL/A)1/2と表わすことができ 11），実験データ
においてもキャビテーション数が小さくなるにつれて周
波数は連続的に小さくなること，及び入口配管長さが長
いほど周波数が低くなることが定説となっている．しか
し，宇宙航空研究開発機構において，ある液体ロケット用
ターボポンプの試験を行った結果，図 1に示すように脈動
の圧力振幅の値を円の直径で表現すると，キャビテーショ
ンサージの変動周波数が従来の解析モデルの周波数（図 1

の実線）より高く，従来の解析モデルのように連続的に低
下せず，かつ周波数が “不連続 ” に変化する現象が認めら
れた．
　このため，既報 14）では，流体の圧縮性を考慮すること
によりターボポンプに推進剤を供給する入口配管内の音
響的効果をモデルに取り入れ，キャビテーションサージ
の周波数が不連続となる事象の解明を行った．更に，こ
の一次元解析モデルに，実際のロケットの液体酸素のター
ボポンプの上流に装着されている PSD（POGO Suppression 

Device）と呼ばれるサージタンクと似た部品を取り入れ，
PSDがキャビテーションサージ現象に与える影響を調
べ，解析結果と試験結果が定性的に一致することを確かめ
た 14）．しかし，図 1においてキャビテーション数を小さ
くしていくと，キャビテーション数σ /σ D = 2.5あたりで，
周波数ω R/ω fが約 1.5から約 1.0へ飛躍する事象について

は，既報では定性的な議論に留まっており完全には再現で
きていない．その原因として，既報においてはキャビテー
ションサージの圧力変動の振幅は小さく正弦波的な振動，
即ち線形現象と仮定していることにあると考え，本報では
有限振幅としての非線形性の影響をも考慮できるように
特性曲線法によって事象のより詳細な解明を行った．

2．記号・単位

A ：配管の断面積　[m2]

c ：流体中の音速　[m/s]

D ：配管の直径　[m]

fr ：摩擦係数
K ：キャビテーションコンプライアンス　[m4･s2/kg]

Kpsd ：PSDのコンプライアンス　[m4･s2/kg]

L ：長さ　[m]

M ：マスフローゲインファクタ　[m3･s/kg]

p ：圧力　[Pa]

p1 ：インデューサ入口圧力　[Pa]

pv ：飽和蒸気圧　[Pa]

q ：質量流量　[kg/s]

R ：インデューサの半径　[m]

t ：時間　[s]

U ：平均流の速度　[m/s]

u ：速度　[m/s]

VC ：キャビティ体積　[m3]

VPSD ：PSD内の気相部の体積　[m3]

x ：流れ方向の座標　[m]

Δ t ：微小時間 [s]

ΔAmp ：理想的な圧力振幅と解析結果の圧力振幅の差
σ  ：キャビテーション数　
 　(p1 - pv) / {ρ [U2 + (2πRΩ )2]/2}

σ D ：揚程 5％低下時のキャビテーション数
ρ  ：密度　[kg/m3]

Fig. 1   Analytical expectation by inertia model and experimental 
results of pressure oscillation at the inlet of turbopump
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Ω  ：ターボポンプ回転速度　[1/s]

ω f ：入口配管の音響の基本角振動数（2π c / L）　[rad/s]

ω I ：複素角振動数の虚数部　[rad/s]

ω R ：複素角振動数の実数部　[rad/s]

3．解析モデル

　図 2にタンク，入口配管，PSD，ポンプで構成される最
も単純な解析モデルを示す．なお，通常のサージではポン
プ下流に何らかの容量要素を設ける必要があるが，ここで
はターボポンプのキャビテーション自体が容量要素とな
るためにキャビテーション以外の容量要素は考えないこ
とにする 8）．このため，ターボポンプの非定常特性のひと
つであるダイナミックゲイン（dp/dq）はゼロと仮定する．

　配管内の流体の一次元の運動方程式は式（1），連続の
式は式（2）で表すことができ，それぞれ特性曲線法を用
いて離散化する 15），16）．離散化する際に配管を複数の要素
（node）に分割して計算するが，配管内の流体の定在波を
再現できるように要素の数を多く取る必要があり，ここで
は 50以上の要素に分割する．

 
 （1）

 
 （2）

　ターボポンプ内の連続の式は，キャビテーションコンプ
ライアンス Kとマスフローゲインファクタ Mを用いて式
（3）で表せる．式（3）を微小時間区間 t～ t  + Δ tにて積
分することによって式（4）を得ることができ，これをター
ボポンプ（図 2の②部）の境界条件として扱う．なお，式（4）
の左辺は，式（3）の左辺の積分を台形面積によって求め
る近似式である．

 　ここで，  （3）

 
 （4）

　タンク部（図 2の⓪部）は完全反射の開放端と仮定し，
解析に使用したキャビテーションコンプライアンス Kと
マスフローゲインファクタ Mは，既報 14）と同様にイン
デューサまわりの流れについて CFD解析を行い，準静的
な状態の変化から算出した値を使用する 17）．なお，本解
析ではキャビティの応答は線形であると仮定し，キャビ
テーション非定常特性（Kと M）を平均キャビテーション
数に対して一定として計算を行っている．また，サージ
タンクのモデルは一般にタンク内の液柱の高さ（ヘッド
圧）の変化として与えられる 16）が，PSDはサージタンク
に似た部品ではあるものの，PSD内の液柱の高さは低く，
PSD内気相部を加圧して用いられるため，PSDのモデル
は PSD内気相部のガス圧の変化によるコンプライアンス
として式（5）によって与える．これにより，ターボポン
プのモデルと同様に微小時間区間 t～ t  + Δ tにて積分する
ことによって式（6）を得ることができ，PSD（図 2の③部）
の境界条件として扱う．

 　　　ここで，  （5）

 
 （6）

　特性曲線法では圧力振幅値を計算によって求めること
ができ，流体の平均圧力が低い場合や圧力振幅が大きい場
合には，圧力の計算値が流体の飽和蒸気圧を下回ることも
ある．特に配管内の定在波を扱う場合，ターボポンプ部は
音響的に開放端に近いため圧力振幅が小さいが，タンクと
ターボポンプの間の配管の中央部では図 3に示すように
圧力振幅が大きくなる．計算上圧力が飽和蒸気圧を下回っ
た場合には圧力の値を飽和蒸気圧の値に置き換える．つ
まり，音響効果を考慮したキャビテーションサージ現象
においてはターボポンプ近傍だけではなく，配管内の圧力
振幅が大きい箇所（圧力振幅の腹に当たる箇所）にキャビ
テーションが発生していることを本モデルでは想定して

Fig. 2  Analytical model applying with PSD

Fig. 3  Mode shape of pressure oscillation in a feed line
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いる．なお，配管内の流体にキャビテーションが発生する
とその部分では気液二層流となり局所的に音速は小さく
なると考えられるが，管路内にキャビテーションが発生す
る範囲は圧力振幅の腹に当たる限られた範囲のみである
ため，キャビテーションによる音速の変化はこのモデルで
は考慮していない．また，解析において圧力振動を生じる
ためには初期条件として外乱が必要である．この外乱とし
て，タンク部（図 2の⓪部）において微小な圧力矩形波を
1000分の 1秒間印加する．その他の計算条件や計算方法
等については，一般的な特性曲線法 16）に基づいているた
め，ここでは説明を省略する．

4．解析結果と試験結果の比較

4.1　波形について
　PSDを考慮しない条件下におけるキャビテーション数
σ /σ D = 2.0の時のターボポンプ入口部（図 2の②部）にお
ける圧力振幅の時間変化を図4(a)に示す．なお，キャビテー
ション数はターボポンプ入口部における平均圧力を使用
して求めており，試験データについてもターボポンプ入口
部における平均圧力を使用してキャビテーション数を求
めている．初期外乱は小さく圧力振幅も小さいが，その後
ターボポンプのキャビテーション非定常特性 Mの影響に
よって振幅が漸増して行き，計算開始から 20秒時点にて
圧力振幅がほぼ一定となっていることが分る．このため，
計算開始から 30秒時点において振動は十分安定している

と見なし，計算開始から 30秒時点の計算結果に対して
FFT（Fast Fourier Transform）解析を行い，以下に周波数を
比較する．なお，図 4(a)の約 10秒時点までは計算上の過
渡的な状態であるが，この時間帯の波形に対して FFT解
析を行うと，タンクとポンプをつなぐ配管の音響的な複数
のモードの定在波が出現している．一方，圧力振幅がほぼ
一定となる 30秒時点に対して FFT解析を行うと，その複
数のモードのうち一つの定在波のみが出現している．つま
り，初期外乱によって一時的に複数の定在波が励起され，
その後，系として安定な周波数の振動が減衰されて行き図
4(b)に示すような一つの周波数の定在波の振動のみが継続
している．また，タンクとターボポンプをつなぐ配管の中
央部における圧力波形の時間拡大図を図 4(b)に示す．図 3

の圧力振幅のモード図で示したように，配管の中央部の圧
力振幅は図 4(a)に示すターボポンプ部の圧力振幅に比べ
て大きく，この例では振幅の下側が飽和蒸気圧に達してい
るために波形が僅かに歪んでいることが分る．

4.2　PSD非装着の場合の解析結果と試験結果の比較
　既報 14）にて実施した線形解析結果と試験結果の比較を
図 5(a)に，本報の特性曲線法による解析結果と試験結果
の比較を図 5(b)に示す．なお，図 5(a)に示す解析結果は，
計算上振動が発生する範囲（減衰率ω I < 0）のみを実線と

Fig. 4(a)   Pressure waveform in the inlet of the 
turbopump by analysis (σ /σD = 2.0)

Fig. 5(a)   Comparison of frequency between experimental 
result and analytical result of frequency domain 
method14）

Fig. 4(b)   Pressure waveform in the middle of the 
inlet pipe by analysis (σ /σD = 2.0)

Fig. 5(b)   Comparison of frequency between experimental 
result and analytical result of time domain 
method
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している．また，図 5(a)及び図 5(b)中の丸の直径は試験
結果及び解析結果のターボポンプ入口部における圧力振
幅の大きさを示している．
　図 5(a)では，キャビテーションサージの周波数は解析
結果と試験結果とでほぼ一致しているが，キャビテーショ
ン数σ /σ D = 2.5あたりで周波数が高いモードの振動がキャ
ビテーション数が小さくなると減衰し一つ下のモードに
切り換わる事象を再現できていない．これに対し，図 5(b)

では周波数は解析結果と試験結果とでほぼ一致し，かつ
キャビテーション数σ /σ D = 3.2あたりで，周波数が高いモー
ドの振動が一つ下のモードに切り換わっており，キャビ
テーション数には違いがあるものの定性的に周波数が飛
躍する事象を再現できている．このように，特性曲線法の
解析においても試験結果の事象をある程度再現できる理
由について以下に考察する．
　キャビテーション数を小さくしていくと，キャビテー
ション非定常特性によってポンプ部の境界条件は音響的
な開放端に近付いて行くため，図 6に示すモード図のよう
にキャビテーションサージの周波数の波長が長くなって
行く．この波長が長くなることによって，図 5(a)及び図
5(b)にてキャビテーションサージの周波数が徐々に低く
なっているものである．また，図 6において同じキャビテー
ション数での高い周波数（例えば 3/2波長，赤）のモード
図と低い周波数（例えば 1波長，緑）のモード図を比較す
ると，高い周波数のモード図の方が低い周波数に比べてポ
ンプ部がより開放端に近付いていることが分る．つまり，
同じキャビテーション数においては，周波数が高いほどポ
ンプ部がより開放端に近い条件となる．

　ターボポンプのキャビテーション非定常特性 Mの影響
によって時間とともに圧力振幅が漸増して行き，圧力振幅
の下限値が飽和蒸気圧に達すると，それ以上振幅が大き
くなることができず，図 4(b)に示すように波形の下側が

抑制されて圧力振動に対する抑制作用が働く．例として
図 7(a)にキャビテーション数を変化させた時の 3/2波長の
モード図の模式図を示す．圧力振幅値が飽和蒸気圧の制約
によって小さくなる量を図 7(a)でΔAmpと示すと，図 7(a)

中の波形とΔAmpとで囲まれた部分，即ち図 7(a)で塗り
つぶされた部分が 3/2波長の振動に対する抑制作用の大き
さの程度を表している．キャビテーション数が大きい時に
おけるタンク部からポンプ側に向かって波がちょうど 3山
になる点の距離（図 7(a)中の LA）と，キャビテーション
数が小さい時における距離（図 7(a)中の LB）を比較すると，
キャビテーション数が小さいほど距離が長いことが分る．
このため，図 7(a)で塗りつぶされた部分はキャビテーショ
ン数が小さいほど大きくなっており，キャビテーション数
を小さくしていくほど抑制作用が大きくなって行くこと
を意味している．
　また，キャビテーション数を小さくしていくと，キャ
ビテーション数はポンプ部の圧力を無次元化したもので
あるため，配管内の平均圧力，即ちキャビテーションサー
ジの圧力振動の中央値が小さくなって行く．配管内の圧力
は計算の前提により飽和蒸気圧より小さくなることはな
いため，キャビテーション数を小さくしていくと，配管内
の圧力と飽和蒸気圧の差である圧力振幅は徐々に小さく
なって行く．つまり，キャビテーション数が小さくなるに
従って圧力振幅を小さくするように，圧力振幅の制限に起
因する振動に対する上述した抑制作用が大きくなってい
ると考えられる．このため，図7(a)の上図のキャビテーショ
ン数が大きい時におけるΔAmpより，図 7(a)の下図のキャ
ビテーション数が小さい時におけるΔAmpの方が大きくな
ることが予想される．事実，図 8に示すように，計算結
果の圧力振幅値と理想的な圧力振幅値の比は，キャビテー
ション数が小さくなると小さくなっている．
　図 7(b)に同じキャビテーション数における 3/2波長の
モード図と 1波長のモード図の模式図を示す．3/2波長の
モード図におけるタンク部からポンプ側に向かって波が
ちょうど 3山になる点の距離（図 7(b)中の LA）と，1波
長のモード図におけるンク部からポンプ側に向かって波
がちょうど 2山になる点の距離（図 7(b)中の LC）を比較
すると，3/2波長の距離の方が長いことが分る．このため，
図 7(b)で塗りつぶされた部分は 3/2波長のモード図の方が
大きくなっており，周波数が高いほど抑制作用が大きく
なっていることを意味している．さらに，図 8に示すよう
に，計算結果の圧力振幅値と理想的な圧力振幅値の比は
周波数が高いほど小さくなっており，図 7(b)の 3/2波長の
ΔAmpの方が 1波長のΔAmpより大きいことからも，周波
数が高いほど抑制作用が大きいことが分る．
　このように圧力振幅の制限によって振動に働く抑制作
用は，キャビテーション特性に起因するポンプ部の音響的

Fig. 6   Mode shape of pressure oscillation in inlet line as 
decreasing cavitation number, σ
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境界条件の違いにより，キャビテーション数が小さいほど
大きく，かつ周波数が高いほど大きくなる．
　一方，線形解析結果では，図 9に示す減衰率ω Iが負と
なる複数の周波数の振動が不安定となることが予想され
る（線形解析では，速度 uは e–ω I tを含む関数として表わ
すことができ，減衰率ω Iが正の場合は振幅一定とならず
に振動が減衰していくことを意味し，減衰率ω Iが負の場
合は振動が発散していくことを意味する）．また，図 9か
ら周波数が高いほど減衰率ω Iが小さく，同じキャビテー
ション数においては周波数が高いほど発散傾向が強いこ
とが分る．このため，キャビテーション数が高い時は，高
い周波数（例えば 3/2波長）の振動が顕在化するが，キャ
ビテーション数が小さくなるにつれて圧力振幅の制限に
よって抑制作用が大きくなるため，高い周波数の振動が消
滅する．また，その一つ下の低い周波数のモード（例えば

1波長）の振動についてもキャビテーション数が小さくな
るにつれて同様に抑制作用が大きくなるが，その抑制作用
は高い周波数に比べてよりキャビテーション数が低い時
に大きくなる．このため，高い周波数（例えば 3/2波長）
の振動が消滅した後に，高い周波数の振動の代わりに一つ
下の低い周波数のモード（例えば 1波長）の振動が顕在化
することになり，これがあるキャビテーション数において
周波数が一つ下のモードに飛躍するメカニズムであると
考えられる．なお，圧力振幅を抑制する他の要因として式
（1）中の速度の 2乗の項に比例する配管抵抗もあるが，本
論文で扱っている事象では変動速度成分が平均速度成分
よりもかなり小さいため，圧力振幅を抑制する非線形効果
は小さい．

4.3　PSD装着の場合の解析結果と試験結果の比較
　本試験設備のタンクからターボポンプまでの間に PSD

を装着した場合の，既報 14）にて実施した線形解析結果と
試験結果の比較を図 10(a)に，本報の特性曲線法による解
析結果と試験結果の比較を図 10(b)に示す．なお，図 10(a)

及び図 10(b)中の丸の直径は試験結果及び解析結果のター
ボポンプ入口部における圧力振幅の大きさを示している．
試験結果においてキャビテーション数σ /σ Dが 2より小さ
い範囲はキャビテーション数の変化に従って周波数が変
化し，キャビテーション数σ /σ Dが 2より大きい範囲では

Fig. 7(a)   Comparison of mode shape of pressure oscillation 
in inlet line with different cavitation number

Fig. 8   Ratio of pressure amplitude of analytical result 
and ideal oscillation

Fig. 7(b)   Comparison of mode shape of pressure oscillation 
in inlet line between 3/2 wavelength and 1 
wavelength

Fig. 9  Analytical result of damping rate ω I, Kdrag = 0.6
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周波数がほぼ一定となる現象が現れている．これは，キャ
ビテーション数σ /σ Dが 2より小さい時はターボポンプと
PSD間のヘルムホルツ周波数が支配的となって連続的に
周波数が変化し，キャビテーション数σ /σ Dが 2より大き
い範囲では PSDとターボポンプ間のヘルムホルツ周波数
と，タンクと PSDの間の配管の音響的な固有周波数が近
付くことによって共振し，タンクと PSD間の配管の音響
固有周波数のみが顕著に出現し，周波数が停滞したものと
考えられる 14）．図 10(a)の線形解析結果では，キャビテー
ションサージの周波数の解析結果は，キャビテーション数
が小さくなるにつれて，ターボポンプと PSD間のヘルム
ホルツ周波数 1/[ρK(L2 + L3)/A]1/2に沿って小さくなり，タ
ンクと PSD間の 1波長成分の周波数と 1/2波長成分の周
波数に近付いた時に，ほぼ一定の周波数となっており，試
験結果と定性的に一致している．しかし，図 10(b)の特性
曲線法の解析結果ではターボポンプと PSD間のヘルムホ
ルツ周波数に沿って小さくなるものの，タンクと PSD間
の 1波長成分の周波数と 1/2波長成分の周波数に近付いた
時に，ほぼ一定の周波数となっていない．
　図 11にタンクと PSDのほぼ中間地点における配管内の
変動圧力の解析結果を示す．また，図 12に図 11の解析
範囲における圧力振幅のモード図を示す．図 11において

キャビテーション数が小さくなるにつれて，ターボポンプ
と PSD間のヘルムホルツ周波数に沿ってキャビテーショ
ンサージの周波数が小さくなるが，タンクと PSD間の音
響固有周波数と離れている間（図 11の①部）は，図 12(a)

のモード図のようにターボポンプと PSD間のヘルムホル
ツ周波数とタンクと PSD間の音響固有周波数が共振して
いない状態であるため，タンクと PSDの間の配管内の圧
力振幅は小さい．一方，ヘルムホルツ周波数がタンクと
PSD間の音響固有周波数（1波長成分の周波数と 1/2波長
成分の周波数）に近付いた時（図 11の②部）に，図 12(b)

のように共振し圧力振幅が大きくなっている．このよう
に，本モデルでは，図 10(b)に示すターボポンプ部の圧力
振幅には明確に現れていないものの，キャビテーション
数σ /σ Dに対して差異はあるが，キャビテーション数の低
下に従ってキャビテーションサージの周波数が低下し，タ
ンクと PSD間の配管の音響固有周波数に近付くと共振し，
配管内の圧力振幅が大きくなることを再現できている．
　実際の試験設備の配管の各所に圧力センサを装着し，試
験中においてキャビテーション数を変化させた時の圧力
振幅の変化を計測した．なお，試験設備の仕様上，圧力

Fig. 10(a)   Comparison of frequency between experimental 
result and analytical result of frequency domain 
method, applying PSD

Fig. 11   Analytical result of pressure oscillation between 
the tank and the PSD, with time domain method, 
applying PSD

Fig. 10(b)   Comparison of frequency between experimental 
result and analytical result of time domain 
method, applying PSD

Fig. 12(a)  Mode shape of velocity oscillation at ① in Fig. 11

Fig. 12(b)  Mode shape of velocity oscillation at ② in Fig. 11
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センサを装着できる場所が限られたため，主にポンプと
PSDの近くのみに装着している．試験によって得られた
モード図を図 13に示す．図 10(a)においてキャビテーショ
ン数σ /σ D = 2.4あたりでポンプ部の圧力振幅が大きくなっ
ており，この時，図 13に示すようにタンクと PSDの間の
配管内の圧力振幅の計測値も大きくなっている．つまり，
図 11の②部のようにポンプと PSD間のヘルムホルツ周波
数がタンクと PSD間の音響固有周波数（1波長成分の周
波数）と共振していることが分る．このように解析結果は
PSDとターボポンプ間のヘルムホルツ周波数と，タンク
と PSD間の音響固有周波数の共振現象を表現できている．
なお，試験結果においてはキャビテーション数σ /σ D = 2あ
たりで共振によって周波数が停滞する現象が出現してい
るが，解析結果では周波数が停滞するまでには至っていな
い．その原因として PSDと配管をつなぐ部分の圧損の推
定値や PSDの気相部のコンプライアンスの推定値が適切
では無かったことが考えられる．しかし，本解析モデルは
共振による周波数の停滞現象を表現できていないものの，
共振現象は表現できており，図 11の解析結果と図 13の試
験結果とはキャビテーション数σ /σ Dに対して差異はある
ものの定性的に一致する結果が得られている．

5．結　　言

　既報 14）では，圧力変動の振幅は小さく，正弦波的な振
動を仮定して線形理論による線形解析を行った．本報で
は，速度の 2乗の項を考慮した配管抵抗や配管内の圧力が
飽和蒸気圧より低下し圧力振幅が制限される非線形性の
影響をも考慮できるように特性曲線法によって事象のよ
り詳細な解明を行い，次の結論を得た．

（1）配管内の圧力の飽和蒸気圧の制限や速度の 2乗の項
に比例する配管抵抗等の非線形効果によって，キャ
ビテーションサージの振動に抑制作用が加わり振
幅が一定となる．さらにターボポンプ部の音響的な
境界条件は，キャビテーション数が低いほど，かつ
周波数が高いモードほど開放端の状態に近付くた
め，振動に対する抑制作用が大きくなる．これが原
因となって，キャビテーション数がある値まで低く
なると，より高い周波数の振動が抑制されて代わり
に低い周波数のモードの振動が出現する解析結果
が得られ，定性的に試験結果と一致した．

（2）入口配管に PSDが設置された場合，キャビテーショ
ンサージの周波数は PSDとターボポンプ間の流体
のヘルムホルツ周波数が支配的となり，かつその周
波数がタンクと PSD間の配管の音響固有周波数に
近付くと共振し，タンクと PSD間の配管内の圧力
振幅が大きくなる解析結果が得られた．このこと
は，実際のターボポンプ試験設備に PSDを装着し
た場合の試験結果と定性的に一致しており，試験
データと同じ事象が再現できた．
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Fig. 13  Experimental result of mode shape of pressure oscillation in the inlet line
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