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Absiract. The development of more efficient compressor for refrigeration involves a sound analvsis of the thermal
and fluid-dynamic behaviour of the machine. The article focuses on the unsteadv-state analvsis of the compression
cvele of a hermetic reciprocating compressor. A one degree of freedom valve motion lias been implemented. The
simulation computer code has an iterative structure. lnput values are sert for the refiigerant properiies, boundary
conditions and the geometrical data of the hermetic unit. The final output results include refiigerant discharge
temperature, heat, work and mass flow rates, compressor efficiencies and the behaviour of each characterisiic
parameter during the thermodynamic cyvcle. The compressor performances, for the different working fluids (CFC-
12, HCFC-22, HFC-134a and HC-600a), agree well with the technical data of the manujocturer.

1. PARTICULARITATI N MODELAREA
SISTEMELOR FRIGORIFICE

Modelarea unui sistem frigorific necesitd utilizarea
unor submodele — mai mult sau mai putin complexe —
pentru fiecare component al sistemului. Astiel, prin
combinarea diferitelor submodele, in functie de scopul
propus si de resursele (de timp. de calcul) disponibile
pentru simulare, rezultd o gama foarte vastd de abordari —
de la simple corelatii statistice, la analize profunde ale
fenomenelor care guverneaza procesele din instalatie [4].

Performantele energetice (puteri, eficiente) ale
oricirui sistem frigorific cu comprimare mecanicd de
vapori sunt determinate in mare misurd de cele ale
compresorului, astfel incat pentru necesititile curente
ale proiectarii instalatiilor sunt utile relatiile analitice
standardizate, care pot fi usor incluse in orice program
de calcul. in ultimul deceniu, considerentele ecologice
au impulsionat cercetarile din domeniul compresoarelor
frigorifice. In prezent, perfectionarea acestora se
bazeaza pe realizarea unor modele complexe si fiabile,
capabile sd contribuie esential la optimizarea
prototipului, la diminuarea duratei de incercare a
acestuia si, in final, la ameliorarea performantelor
tehnico-economice ale intregului sistem frigorific. In
acest context, lucrarea de fatd si-a propus abordarea
modeldrii motocompresoarelor frigorifice ermetice cu
piston, pe baza analizei in regim nestationar a ciclului
termodinamic de comprimare si tindnd cont de dinamica
supapelor lamelare.

2. MODELUL FIZICO - MATEMATIC
AL MOTOCOMPRESORULUI ERMETIC

Modelul fizic al compresorului cu piston consti din
ansamblul format de cilindru, piston in miscare plan -
paraleld, distributie prin supape, racorduri de aspiratie si
refulare cu spatii interioare de acumulare - atenuare.
Aspiratia agentului frigorific se face prin capsula, iar
refularea se realizeazd direct spre exterior. Pe linga
procesele specifice functiondrii compresorului  si
motorului electric aferent, au loc simultan fenomene de
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transfer de cdldura inire cele doud componente si
fluidele din capsuld, precum si intre aceasta si mediul
ambiant. Astfel, functionarea metocompresorului este
influentatd de campul termic din interiorul capsulei, iar
acesta depinde de sarcina motocompresorului, de
temperatura mediului ambiant si de conditiile de
transfer de caldur,

Compresorul propriu-zis, constind din cilindru,
piston si supape de distributie reprezintd un sistem
deschis, cu mai muite fluxuri de substantd, a carui
functionare poate {1 descrisa prin rezolvarea sistemului
format din [3]:

— gcuatia de continuitate,

m, = [Tm o+, (1)
et

— principiul intai al termodinamicii.

80, 8L, =mde+edm, —edm, +edm ; (2)

in care: m reprezintd masa de fluid din cilindru: m, —
debitul masic de fluid aspirat; », — debitul masic de
fluid refulat: m, — debitul masic de fluid care trece prin
interstitiul existent intre piston si cilindru; v — timpul:
80, — cilldura elementard transferatd intre fluidul din
cilindru si mediul din capsuld: 6L, — lucrul mecanic
tehnic elementar primit de fluidul din cilindru; e, —
energia masicd totald a fluidului refulat; dm, — masa
elementard de fluid refulat; e, — energia masica totald a
fluidului aspirat; dm, — masa elementara de fluid aspirat;
e, — energia masicd totald a fluidului care trece prin
jocul dintre piston si cilindru; dm, — masa elementard a
accstuia.

Cialdura elementard schimbatd intre fluidul din
cilindru si mediul din capsula se exprima prin relatia:

80 = KS(T, ~TH=, (3)

unde: K este coeficientul global de transter termic; § —
aria suprafetei de schimb de caldurd prin peretii
cilindrului; 7. — temperatura fluidului din capsuld; 7 -
temperatura momentand a vaporilor din cilindru.
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Lucrul mecanic tehnic elementar (aplicat prin
intermediul pistonului) este:

8L, = -Vdp—mwdw—38L,. “@

unde: Vdp reprezinta lucrul mecanic tehnic elementar de
variatie a presiunii; mwdw — variatia elementard a
energiei cinetice masice; 3L, — lucrul mecanic elementar
de frecare produs de fluidul in miscare pentru
invingerea fortelor de frecare.

Supapele de aspiratie §i de refulare, prezinti o
structura functionald similard. Modelul fizic al unei
supape constd din: sediu cu orificiu de trecere prin
interiorul acestuia si cu bordurd de etansare, piesd de
inchidere, limitator si arc. Functionarea supapei poate fi
descrisi matematic cu ajutorul ecuatiilor dinamicii
gazelor §i a ecuatiei de migcare pentru piesa de
inchidere (realizatd uneori dintr-o lameld elasticd care
preia si rolul arcului). Ecuatia de echilibru dinamic
pentru piesa de inchidere se scrie sub forma:

my+ay+dy+y,)=50p, 5)

in care: m; este masa mobild a supapei; j — acceleratia
piesei mobile; y — viteza de deplasare a piesei mobile;
y — pozitia piesei mobile fatd de sediu; y, — stringerea
initiald a arcului (lamelei); a — factorul de amortizare
viscoasd; ¢ — constanta elastici a arcului; S — aria
suprafetei piesei de inchidere (lamelei elastice) pe care
actioneaza diferenta de presiune Ap.

3. IPOTEZE SI PREMISE DE REZOLVARE
A SISTEMULUI DE ECUATII

Se considerd functionarea compresorului la regim

stabilizat, adica turatia se mentine constantd, presiunile
de vaporizare §i de condensare sunt precizate §i
invariabile, iar nivelul termic al capsulei corespunde
regimului respectiv. in comparatie cu vitezele de
curgere a vaporilor prin supape, miscarea acestora dupa
intrarea in cilindru, sub actiunea pistonului, se produce
cu viteze neglijabile.

Coeficientul global de transfer de cildurd, K, intre
fluidul din interiorul capsulei si agentul frigorific
(vaporii) din cilindru se determina cu relatia [1]:

— 0,7
K= 2,1%(-’1’-&) . (6)
v

Aici, L si v sunt conductivitatea termicd, respectiv
viscozitatea cinematica a fluidului din cilindru, D —
diametrul cilindrului, W, — viteza medie a pistonului.

intre cildura schimbati de fluidul din cilindru cu
mediul din capsula si lucrul mecanic schimbat de acelagi
fluid cu pistonul exist4 permanent corelatia:

lk-n

50, = —

O nk-1

in care, n este exponentul politropic al procesului din
cilindru.

oL, , (@)
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Trecerile de fluid prin interstitiul (jocul radial 5)
dintre piston i cilindru, spre sau dinspre interiorul
capsulei, se caracterizeazi prin debitul masic deter-
minabil cu relatia:

R el B )
; 8viL
in care: p reprezintd presiunea vaporilor din cilindru; p,
— presiunea fluidului din capsuld; L — lungimea portiunii
de etansare pe generatoarea cilindrului (,;acoperita” de
piston).

4, VERIFICAREA MODELULUI

Verificarea modelului fizico - matematic al
motocompresorului analizat s-a efectuat atit prin
simuliri numerice, cit si prin confruntiri cu datele
tehnice din cataloagele unor firme consacrate. De
asemenea, pe miasurd ce experienfa proprie si baza
materiald acumulate au permis, cercetirile s-au extins,
programele de calcul s-au diversificat si s-au
aprofundat, trecindu-se la studiul  teoretic i
experimental specific §i detaliat, dedicat functiondrii
motocompresorului cu  principalii agenti frigorifici
actuali si de perspectiva: R-12, R-134a, R-600a, R-22,
R-404A, R-290 [2].

Prin bundvointa reprezentantei firmei Danfoss in
Romdnia, a fost posibila obtinerea caracteristicilor
constructiv - functionale pentru o gama relativ larga de
motocompresoare ermetice cu piston, avind puteri
clectrice nominale de pani la 1 kW [5]. Astfel, s-a
dispus de o ampla bazi de date informative cu privire la
comportarea motocompresoarelor respective la diferite
regimuri de incercare. cunoscandu-se valorile pentru
debitul masic, puterea frigorificd, puterea electrica
activii, coeficientul de performantd etc. in functie, cu
precadere de temperaturile de vaporizare §i de
condensare. Pe de alta parte, programele de calcul
elaborate pe baza modelului fizico - matematic propriu
au fost adaptate la caracteristicile geometrice si
regimurile de lucru ale fiecirui tip de motocompresor
analizat. Cu ajutorul acestor programe se poate simula
in detaliu ciclul termodinamic al oricirui compresor §i
se pot stabili totodatd caracteristicile functionale
globale, specifice fiecarui regim de lucru.

Pe parcursul simuldrii numerice, pentru intreaga
gama a regimurilor de functionare corespunzatoare unui
motocompresor, s-a actionat exclusiv asupra presiunilor
de vaporizare si de condensare, neglijandu-se in mod
deliberat ceilalti factori de influentd mai putin
importanti, dar mai greu de controlat in conditiile de
lucru reale (modificarile regimului termic din interiorul
capsulei, pierderile de presiune din circuitul frigorific,
variatiile de turatie ale motorului electric odatd cu
sarcina acestuia etc.).

Principalele motocompresoare ,,simulate” sunt de
tipul Danfoss TL5 (tabelul 1), cu cilindreea compre-
sorului de 5,08 cm® i turatia nominala de 2900 rot/min.
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Tabelul 1. Caracteristicile tefinice ale motocompresoarelor Danfess TL3

Tipul moto- Agentul Modalitatea de Temperatura de Puterea Temperatura medie a
compresorului frigorific aspiratie a vaporilor vaporizare [°C] nominald [W] cilindrului [°C]
TL5A R-12 indirectd -40...-5 125 125
TLSF R-134a indirecti -35...-10 123 120
TLSSF R-134a semidirectd -35...-10 125 93
TLS5K R-600a semidirecti -35...0 75 90

Ultima coloand a tabelului se referd exclusiv la
experimentérile simulate i corespunde unor solicitiri
termice medii din timpul incercarilor reale [5]. Aspiratia
semidirectd determind, spre deosebire de cea clasica,
reduceri importante ale supraincdlzirii agentului
frigorific care intrd in capsuld, vaporii din cilindru
evoludnd totusi incd departe de curba de saturatie. De
mentionat cd, programele realizate au fost aplicate si
pentru simularea functionrii altor motocompresoare cu
piston, pentru care se dispunea de putine informatii
tehnice. Chiar si in aceste conditii, dupd o etapi
premergdtoare destinatd calibririi unor mirimi de
intrare, rezultatele obtinute sunt veridice, situdndu-se
intr-o0 marja de erori de maxim + 10 %.

In concluzie, confruntarea dintre caracteristicile
obtinute prin simuliri numerice si datele tehnice din
cataloagele de firma, pentru o gamd largd de
motocompresoare, evidentiaza erori relativ reduse (care
pot fi eventual minimizate). ceea ce confirma
viabilitatea modelului fizico - matematic propus, iar in
plus ,.experimentul” pe calculator poate fi urmdrit muit
mai in detaliu dect cel real.

5. SIMULAREA NUMERICA A CICLULUI
MOTOCOMPRESORULUI

in cele ce urmeaza, se prezintd comparativ — sub
formd de diagrame §i comentarii — numai rezuitatele
simulirilor numerice realizate in cazul freonului R-
134a, la doud regimuri reprezentative pentru fimctio-
narea motocompresorului cu rapoarte de comprimare
medii si inalte:

—regimul MBP (¢,= -10 °C < p,= 2,007 bar si 7, =
+55 °C © p.= 14,91 bar), notat in continuare regimul
M, la care, raportul teoretic de comprimare (n, = 7.43)
corespunde unor sarcini termice si mecanice medii;

—regimul de lucru la presiuni de aspiratie scizute
(& = -35 °C © p, = 0,6655 bar si 1, = +45 °C & p,=
11,60 bar), notat in continuare regimul L,, la care.
raportul teoretic de comprimare (n, = 17,43) se apropie
de limita superioari atinsi de compresor in timpul
functionarii.

Ciclul de calcul coincide cu ciclul functional si
permite reprezentarea tuturor dependentelor mirimilor
termodinamice de volumul, ¥, ocupat de gaze in
cilindru sau de unghiul de rotatie, ¢, al arborelui motor.
precum si orice alt tip de dependente care pot sugera
particularitati importante ale regimului de functionare.
In cele ce urmeazi se prezint si se analizeaza citeva
dintre cele mai importante asemenea dependente,
determinate in urma stabilizarii ,,functionarii virtuale” a
motocompresorului.

Astfel, in fig. 1 si 2 se prezintd dependentele p =
p(V) si p = p(a) la cele doud regimuri considerate,
constatdndu-se urmditoarele:
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—in ambele diagrame si la ambele regimuri se
evidentiaza fazele de functionare si delimitirile acestora
prin momentele deschiderilor / inchiderilor supapelor,
mai clar in cazul supapei de refulare, mai putin evident
in cazul supapei de aspiratie; deschiderea supapei de
refulare este marcatdi de nivelul maxim atins de
presiunea din eilindru (16,55 bar la regimul M si 12,94
bar la regimul L,); imediat dupa deschiderea acesteia,
presiunea scade relativ brusc, datoritd destinderii
produse de expulzarea din cilindru a unei fractiuni
importante de vapori, sub actiunea diferenjei maxime de
presiune, atinse in acel moment;

- modificarea pantelor curbelor de comprimare si
de destindere este influentatd de sensul si de intensitatea
transferului de caldurd dintre vapori si cilindru;
variatiile de presiune din timpul fazelor de aspiratie si
mai ales de refulare (datoriti dinamicii celor doud
procese), sunt de asemenea bine surprinse; deschiderea
supapei de refulare se produce in momente diferite, la
142°r.a.m. pentru regimul M si ceva mai tirziu (la
158°r.a.m.) pentru regimul L,;; de aici derivd si durata
semnificativ mai mare a fazei de refulare la regimul M,
in concordantd cu raportul de comprimare, care este in
acest caz mai mic; in pofida acestui fapt, aria delimitati
de conturul diagramei p — V' (proportionald cu lucrul
mecanic consumat ciclic) este mai mare tot la regimul
M, deoarece masa de vapori prelucrati este superioara
(datoritd presiunii de aspiratie — tripld faja de cea
corespunzatoare regimului L,).

Diferentierile dintre regimurile de functionare sunt
evidentiate in detaliu de cele doud diagrame si
demonstreaza cii simularea numericd a acestora poate
suplini inregistrarea asa numitei diagrame indicate,
elimindnd astfel inconvenientele cercetirii e‘cperl-
mentale. In cele ce urmeazi sunt prezentate o serie de
dependente care oferd o imagine mai profunda asupra
proceselor din cilindru si care nu pot fi obtinute
experimental, nici mécar in cazul unor compresoare de
dimensiuni accesibile (fig. 3 - 10).

Principaleie constatdri sunt urmitoarele:

® Temperatura variazi cvasiliniar in a doua parte a
aspiratiei si in cea mai mare parte a comprimarii (fig. 3),
intr-un ecart ceva mai larg la regimul L;; la ambele
regimuri, scdderea temperaturii se produce rapid, atat in
faza de refulare, ct §i in cea de destindere; la regimul
Ly, variatia temperaturii in timpul refulirii este mai
pronuntatd decat la regimul M, fiind aproximativ invers
proportionald cu durata procesului; in a doua parte a
destinderii, prelungite in cazul regimului L, scaderea
temperaturii este atenuati de influenta schimbului de
cildurd cu peretii calzi ai cilindrului.

e Dependenfa 7 = T(J) la cele doud regimuri
evidentiazi de asemenea momentul deschiderii supapei

TERMOTEHNICA  1/2002



SIMULAREA NUMERICA A CICLULUI TERMODINAMIC

presiunea [bar]
b
=]

volumui [cm”3]

Fig. 1. Dependentap = p (V).

200

150 -

100

temperatura [°C]

50

wlumul [emA3]
Fig. 3. Dependenta T =T (V).

l—'40 1
g et e g o o
|_|30 ¥ ! ._-
N -
g’ " -‘_w
S 20 +— o y
’ ) e |
3 10 .. - ﬁ__
o él.l‘ | |
E o - 1. : :
0 1 2 3 4 5 6

wolumul [cm*3]

Fig. 5. Dependenta m = m (V).

500 : _ i
g ol "
g LW'"'" T
e Rt i A Gt e e
(=5 l{'-.' | | |
-1000 . ' .

wlumul [em”3]
Fig. 7. Dependenta P, = Vdp/dt = P, (V).

100
S g TN e
2 100 \lh_..\\\{ -3
g -200 | ~ A “‘.
é -300 T-_T. 3
400 '
0 5 10 15 20

presiunea [bar]

Fig. 9. Dependenta Q.= Q. (p).

0 1 2 3 4 5 6

presiunea [bar]
o
|

0 90 180 270 360
unghiul ram. [°]

Fig. 2. Dependentap = p (a).

20 T

15 ‘ s 2T

presiunea [bar]

50 100 150 200
temperatura [°C]
Fig. 4. Dependenta p = p (T).

100 ——
2 -100 | /""'"',"'
$ 200 i |i,“l' |
B aay P o
5- 2w ] ST
400
Bt ool o Copmoifioae Bae 38

wolumul [em?”3]
Fig. 6. Dependenta O, = O, (V).

200
o4
-200 +
400 <
600 +—A——7» T
-800 % l - |
-1000 :
0 | 2 3 4 5 6
volumul [em*3]

Fig. 8. Dependenta P = (p-p,)dVidr = P(V).

puterea [W]

500

8

puterea [W]
7
-

-1C00

0 5 10 5 20
presiunea [bar]
Fig. 10. Dependenta P, = P, (p).

Diagrame obtinute prin simulare numericd pentru motocompresorul Danfoss TL3F, la functionarea cu agentul frigorific
R-134a, inregimurile Ly (=) §i M (- - -).

TERMOTEHNICA  1/2002

63



de refulare, ciind temperatura atinge nivelul maxim (185
°C la regimul L, si 175 °C la regimul M), precum si
scdderea in continuare a temperaturii vaporilor din
cilindru, pand la terminarea primei parfi a fazei de
aspiratie; ulterior, temperatura vaporilor din cilindru
incepe sd creasca, datoritd schimbului de cildura cu
peretii calzi ai acestuia, pe fondul sciderii intensititii
procesului de aspiratie; la inceputul comprimarii,
incdlzirea vaporilor se produce atat ca efect al reducerii
volumului acestora, cat §i datorit contactului cu peretii
mai calzi; dupd realizarea echilibrului termic, incélzirea
vaporilor se produce numai prin comprimare, cresterea
temperaturii fluidului accentudndu-se treptat; fenome-
nul se explica prin aceea ci pierderile termice relative
scad pe masurd ce pistonul se apropie de PMI, deoarece
se micsoreaza rapid suprafata de transfer de caldura.

® Dependenta p = p(7), prezentati in fig. 4, permite
.dilatarea” fazelor de refulare si de destindere, care,
mai ales, la rapoarte mari de comprimare, sunt relativ
scurte; se observd clar si limitele de variatie a
temperaturii, mai largi la regimul L, precum si
nivelurile adesea net diferite ale presiunilor si
temperaturilor pe parcursul intregului ciclu.

® Variatia masei de vapori care pitrunde sau iese
din cilindru (in functie de volumul disponibil al
acestuia), in timpul fazelor de distributie este practic
liniard (fig. 5); masa totald de vapori din cilindru la
regimul L, reprezintd mai putin de o treime din cea de
la regimul M, ceea ce aratd diferenta fundamentala
dintre cele doud regimuri, impusd de presiunile de lucru
diferite; la regimul L;, raportul de comprimare fiind
mult mai mare, masa de vapori care rimine in spatiul
mort este superioard; ca urmare, destinderea se
prelungeste in detrimentul aspiratiei, diminudndu-se
astfel masa de vapori care intrd in cilindru, la aceasta
contribuind si densitatea lor mai mici: in fazele de
comprimare si, mai ales, de destindere masa vaporilor
din cilindru variazd imperceptibil, deoarece pierderile
prin neetangeitditi sunt reduse; cvasiliniaritatea fazelor
de refulare si de aspiratie se explicd prin uniformitatea
acestor procese, ca urmare a prezentei limitatorului de
cursd (atit la supapa de refulare, cit si la cea de
aspiratie); diagrama m = m(¥) permite estimarea
debitului masic si a randamentului volumetric si
evidentiaza net fazele de distributie, fiind surprinse cu
acuratete inclusiv momentele deschiderii / inchiderii
supapei de aspiratie;

® Transferul de caldurd intre vapori si peretii
cilindrului este evidentiat in fig. 6; la ambele regimuri,
in faza de aspiratie cildura se transmite de la peretii mai
calzi la vaporii relativ reci, fluxurile termice fiind
apropiate §i cvasiconstante; in faza de comprimare, dupa
trecerea prin punctul de aparent adiabatism, fluxul
termic cedat de vapori creste din ce in ce mai repede si
atinge valoarea maxima (in valoare absolutd) in momentul
inceperii refularii, respectiv 301 W la regimul L; si 358 W
la regimul M; la ambele regimuri ins&, in timpul refulirii si
destinderii fluxul termic variazi rapid, revenind la valorile
pozitive, caracteristice fazei de aspiratie.

e Puterea instantanee corespunzitoare lucrului
mecanic de variatie a presiunii (fig. 7) inregistreaza, in
modul, cresteri importante in timpul comprimirii,
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atingand valoarea maxima la sfarsitul acestei faze (920 W
la regimul M si, respectiv, 432 W la regimul L,); urmeazi
apoi o scadere rapida, cauzata de deschiderea supapei de
refulare, intersectia cu abscisa corespunzand punctului de
maximum al presiunii; in timpul celorlalte faze §i in
special pe parcursul aspiratiei, variatiile puterii
instantanee mentionate sunt relativ reduse, datoriti
volumului de vapori scazut sau oscilatiilor mici ale
presiunii; pe intregul ciclu este vizibil nivelul mai ridicat
al puterii consumate la regimul M, la care, in cilindru se
afla o masd mai mare de vapori.

® Dependenta in functie de volum a puterii
instantanee corespunzitoare lucrului mecanic de variatie
a volumului (fig. 8) este cvasimonotond pe faze, fard
fluctuatiile din cazul puterii anterioare; presiunea din
cilindru fiind in permanentd, cu exceptia aspiratiei,
superioard celei din capsuld, intersectiile graficelor cu
abscisa corespund acestei faze sau punctelor moarte;
maximumul puterii instantanee, in valoare absolutd, se
atinge la inceputul refuldrii (simultan cu cel de presiune),
fiind de 808 W la regimul M si, respectiv, de 411 W la
regimul L;; destinderea se remarca prin valorile pozitive
ale puterii, cu unele mici diferente intre cele doui
regimuri, care practic dispar ulterior, in timpul aspiratiei.

® Dependentele fluxurilor de energie termici si
mecanicd in functie de presiunea din cilindru (fig. 9 si
10) releva valori mai reduse ale acestora in domeniul
presiunilor mici si valori mari, indeosebi la regimul
MBP, in domeniul presiunilor ridicate; se evidentiazi
astfel foarte clar dependenta acestor fluxuri de
componenta mecanicd a energiei, intr-o manierd mai
concludenti decdt in cazul reprezentarilor obisnuite, in
functie de volum; totodatd, se observd similitudinile
existente intre evolutiile ciclice ale celor douid puteri
considerate, la diferite regimuri de functionare ale
motocompresorulu,

6. CONCLUZII

Rezultatele prezentate confirmd pe deplin viabili-
tatea modelului elaborat si flexibilitatea programelor
realizate pe baza acestuia. Simularea functionirii moto-
compresorului la diferite regimuri oferd posibilitatea
trasérii curbelor caracteristice si efectuarea unor analize
parametrice detaliate.
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