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Abstrakt

Kompresory su vyuZivané naprie¢ celym technickym spektrom a sticasny trend nizkej ekologicke;j
zataze zvysuje tlak na ich ucinnost’ a ekonomicku prevadzku. Poc¢as vyvojového procesu nového
kompresoru je mozné vyuzit simula¢né nastroje na analyzu kons$trukéného navrhu a identifikovat’
kritické miesta a problémy, ktoré by mohli viest' k zniZenej ucinnosti kompresoru. Volba
optimalneho simula¢ného nastroja je zavisld na trovni detailov, ktoré je nutné analyzovat.
Pri analyze globalnych parametrov kompresoru sa javia ako najvhodnejsia vol'ba bilanéné modely,
ktoré poskytuju rychle a relativne presné vysledky zdkladnych parametrov kompresoru. Cielom
tejto prace je vyvoj vlastného simulaéného modelu pre piestové kompresory, ktory bude schopny
predpovedat’ vlastnosti kompresoru na zaklade geometrickych rozmerov a ventilovej
charakteristiky. PouZitim met6dy energetickej bilancie si analyzované procesy vo valci a tepelné
pochody medzi jednotlivymi komponentami kompresoru. Simula¢né modely boli verifikované
a experimentalne overené na redlnych kompresoroch, takZe je mozné ich vyuzit' za urcitych
podmienok pre vSetky piestové kompresory. Matematické modely boli naprogramované v prostredi
Matlab a je tak mozné ich d’alej rozSirovat, pripadne kombinovat’ s inymi simula¢nymi nastrojmi.
Predkladana praca obsahuje detailny rozbor vzt'ahov na zistenie koeficientu prestupu tepla vo valci
kompresoru atieZ porovnanie tychto vztahov s numerickym modelom a analyzu vplyvu
na Ucinnost’.
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Summary

Compressors are widely used across the all technical fields and current pressure on ecology
increases the demand for more effective compressor with economical operation costs. The reasons
for inefficiencies must be identified during the development process of a new compressor, where
simulation tools might become very useful. There are many different tools for compressor analysis
and choosing the right one is mostly dependent on the level of detail that must be analyzed. Models
based on energy balance seem to be appropriate when the global parameters of a compressor are
demanded. These models offer quick results with reasonable degree of accuracy in terms of basic
compressor characteristics. The goal of this thesis is to develop such a simulation tool for
a reciprocating compressor. The tool can predict compressor behavior based on compressor
dimensions and valve properties. The processes inside the cylinder and heat transfer between the
components of a compressor are analyzed using energy balance equation. Simulation tools were
verified and experimentally validated using two different types of compressors, therefore they
might be used for any reciprocating compressor under some conditions. Mathematical solution was
developed in Matlab and therefore it is possible to add new sub-models or to couple the actual
model with other simulation tools. This work also contains an analysis of heat transfer models used
to predict heat transfer coefficient inside the cylinder and comparison with complex numerical
approach. Impact of heat transfer on the compressor efficiency was evaluated too.
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Vymedzenie ciel’ov dizerta¢nej prace

Ciele dizertacnej prace su stanovené v stlade so Statnou doktorskou skuSkou a su Specifikované
v nasledujuicich bodoch:

literarny prehl'ad matematickych modelov pouZivanych na analyzu kompresorov,

vyvoj simula¢ného néastroja pre piestové kompresory s cielom analyzovat’ vlastnosti
kompresoru,

overenie funkCénosti simulacného néstroja a experimentdlna validicia na redlnom
kompresore,

analyza ventilovej charakteristiky skuto¢ného kompresoru a matematicky popis ventilov,
analyza prenosu tepla vo valci kompresoru,
zhodnotenie dosiahnutych vysledkov a vyvodenie zaverov,

vytvorenie ucelenej publikacie, ktord bude sliZit' ako zdklad pre d’al§i vyskum v oblasti
kompresorov na domovskom pracovisku.
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Uvod

Uvod

Kompresory nachddzaji svoje uplatnenie takmer vo vSetkych technickych oblastiach a sd
podstatnym prvkom vo vyrobe, tazbe, transporte, alebo chladeni, ¢i dokonca uchovavani energie
vo forme stlaeného vzduchu. Vyznam kompresorov potvrdzuje aj ich podiel na celosvetove;j
spotrebe energie. Kaminsky [1] uvadza, Ze az 30 % elektrickej energie vo svete je spotrebovanej
kompresormi. Systémy vyrébajtice stlateny vzduch sa podiel'aji na elektrickej spotrebe 10 % v EU,
priblizne 20 % v Japonsku a aZ 30 % v USA,[2], [3]. Zakladnym prvkom tychto systémov je vZdy
kompresor. Dalf doleZity sektor je chladiaca technika. Podl’a [4], [5] tvoria chladiace systémy 8 %
elektrickej spotreby v doméacnostiach v USA. Dal§i zdroj [6] uvadza, Ze v roku 2005 sa v USA
spotrebovalo az 15 % elektrickej energie na pohon chladiacich systémov, pri€om na pohon
kompresoru sa spotrebuje az 70 % dodavanej energie. Z uvedenych cisel je jasné, Ze kompresory
sa vyznamne podielaju na spotrebe energie a tak aj produkcii emisii v ovzdusi. Z tohto dévodu
je venovana kompresorom pozornost’ s cielom zvysit’ ich d¢innost’, zniZit' naro¢nost’ prevadzky
a minimalizovat’ tak ich negativny dopad na Zivotné prostredie.

V sucasnosti dokaZu vyrobcovia kompresorov vyrobit' kompresory s pomerne vysokou t¢innostou,
bohuZial’ je vysoka ucinnost’ Casto dosiahnutd pouZitim modernych technoldgii, ktoré podstatne
zvysuju vyrobné naklady kompresoru. Snaha vyrobcov je teda néjst’ rovnovahu medzi ti¢innost'ou
a nakladmi, tak aby bol produkt zaujimavy pre spotrebitel'ov a zaroveii spinal poziadavky kladené
na ucinnost’ a spolahlivost’. Pri ndvrhu novych kompresorov je preto nutné Casto testovat’ rdzne
konstrukéné varianty. V tomto bode maju svoju nezastupitel'nd tlohu simulac¢né néstroje, ktoré sa
s rozvojom vypoctovej techniky vyznamne roz$irili a v dneSnej dobe si nevyhnutnym prvkom

pri vyvoji a vyrobe novych kompresorov.

Predkladana dizertacna praca sa venuje navrhu simulacného néstroja pre piestovy kompresor a jeho
validécii pre konkrétny typ piestového kompresoru. K dispozicii je pomerne vel'ké mnoZstvo
rozlicnych simulaénych nastrojov vyuzitelnych na analyzu piestovych kompresorov, vyber
vhodného vSak zavisi najmi na poZadovanych vystupoch. Existuju néstroje s vysokym stupfiom
presnosti, ktoré detailne simulujd deje v kompresore, ale ich vypoctova a asova narocnost’ je Casto
neakceptovatelnd vo vyrobnom procese. Na druhom konci spektra su nastroje, ktoré len vel'mi
hrubo popisuji procesy vo vnitri kompresoru, ale je mozné ziskat' takmer okamzity odhad
vlastnosti kompresoru. Matematicky model vyvijany vramci dizertacnej prace sa nachadza
uprostred tohto spektra. Jeho zasadnou vyhodou je rychlost’ vypoctu a jednoducha moZnost
prepojenia s d’alsimi modelmi (napr. model celého chladiaceho systému, modely simulujice
systémy pre vyrobu stlaceného vzduchu atd’.) a taktieZ univerzalnost’ pre r6zne typy kompresorov.
Tieto modely sa zacali pouZivat’ pre kompresory uz pred tridsiatimi rokmi a s rdznymi dpravami sa
pouZzivaju aZz dodnes. V ramci predkladanej dizertacnej prace bol tento model naprogramovany
v prostredi Matlab a validovany pre rdzne typy kompresorov. Cast’ dizertadnej prace sa venuje
aj stavbe experimentalnej trate prave za ucelom validicie vyvijanych simulacnych néstrojov.
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Kapitola 1 Kompresory

1

Kompresory

Prvy kompresor sa udajne objavil na svete 3000 rokov p.n.l, kedy Babylon€ania ru¢ne stlacali
mechy atak vyrabali stlateny vzduch, potrebny pre vyrobu nastrojov a zbrani. Prvy piestovy
kompresor s konS$trukciou aku pozndme dnes sa objavil v roku 1894. Ventily kompresoru navrhol
Hans Hoerbiger, ktory zaroven zalozil firmu na vyrobu ventilov pre kompresory, fungujicu
uspesne dodnes. Na konci 19. storocia sa zacala vyroba turbokompresorov v Anglicku a Franctizsku
aneskor, vroku 1907 aj v Skodovych zivodoch v byvalom Rakisko-Uhorsku. Kompresory
v chladiacich okruhoch priSli postupne pocas 20. storoia, najprv otvorené, nasledne
polohermetické a hermetické [1], [7].

Z hladiska aplikacie sa kompresory rozdeluji do dvoch zakladnych kategérii: Kompresory
industridlne a kompresory v chladiacich okruhoch. Industridlne kompresory sd ¢asto vyrabané
na zdkazku a liSia sa tak kus od kusu. Jedn4 sa hlavne o obrovské kompresorové stroje, slizZiace
na tazbu ropy a plynov, ich dopravu, pripadne kompresory v petrochemickej vyrobe. MensSie
priemyselné kompresory st vyrdbané sériovo a sliZia na pohon pneumatickych zariadeni a tieZ
vo vyrobe. Tieto kompresory pouZivaju najcastejSie vzduch ako pracovné médium, ale pouZivaju
sa aj iné plyny. Druhud vyznamnu skupinu tvoria chladiace kompresory, ktoré pracuju s chladivami
v uzavretom okruhu a si produkované vo velkosériovej vyrobe.

1.1 Druhy kompresorov

Kompresory sa delia podla spdsobu ¢innosti do dvoch zakladnych skupin:

a) Objemové
Nasavany vzduch sa uzavrie v pracovnom priestore ajeho postupnym zmenSovanim
dochadza k zvySovaniu tlakovej energie.

b) Rychlostné (dynamické)
Pracovny priestor sa nemeni, kompresor zvySuje kinetickd energiu plynu, ktora sa nasledne
zmeni v statore na energiu tlakovd. Tieto kompresory sa uplatiiuji tam, kde je nutné
zabezpecit’ vel’ké prietoky pracovného plynu. Delia sa na axidlne a radidlne.

Tato préca je zamerand na kompresory objemové, ktoré maju niekol’ko d’alSich podkategorii, vid’
obrazok 1.1. Pri niektorych anglickych nazvoch kompresorov je obcas narocné ndjst’ presny
ekvivalent v slovenskom jazyku, preto si uvadzané nazvy v slovenskom aj v anglickom jazyku.
Kompresor typu Swing, je v slovenskom nazvoslovi pomenovany ako vykyvny kompresor, ale
s velmi podobnou konStrukciou existuje eSte kompresor valivy. Rozdiel je v konStrukcii
ventilového jazycka. Kompresory s vratnym pohybom (piestové) je mozné rozdelit este
do podkategoérii: s kl'ukovym mechanizmom alebo s linearnym pohonom.

V zavislosti na aplikacii je nutné zvolit’ spravny kompresor. Hlavnymi urcujicimi faktormi sd
pozadovany vytlaény tlak a prietok pracovného plynu. Obrazok 1.2 zobrazuje rozsah pouzitia
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jednotlivych typov kompresorov. Diagram ma vSak len informativny charakter, pretoze vdaka
vyvoju a modernej regulacii sa jednotlivé kategérie ¢im d’alej, tym viac prekryvaju.

Objemové
kompresory

Positive displacement

S vratnym
pohybom

Rotacné

Spirdlové
Swing Screw Scroll Lobe

Obrdzok 1.1: Rozdelenie objemovych kompresorov.

Lamelovy
(Kridlovy)

Vane

Membranovy

Single acting Double acting | | Diaphgram (Membrane)

KOMPRESORY:
BN piestové
BN turbo - radialne

[ $robové, rotorové, scroll
BN turbo - axialne

02 03 o4 105 06
Skutoeny saci objem [m>/h]

Obrdzok 1.2: Oblast vyuZitia roznych druhov kompresorov [8].

Zameranie dizertacnej prace je na piestové kompresory, ktoré je eSte mozné delit’ na d’alSie pod-
kategérie, podla poétu stupiiov, polohy piestu, mazania, chladenia, pohonu atd’. Specidlny typ
kompresorov tvoria tzv. dvoj¢inné (double —acting) kompresory (obrazok 1.3), ktoré stlacaji plyn
vo valci nielen pri pohybe do hornej tivrate (dalej len HU), ale aj pri pohybe do dolnej tvrate (DU).
Vyuzivaji sa hlavne v priemyselnej sfére a nie si tdplne bezné v chladiacich okruhoch
pre komplikovanejSiu konStrukciu a problémy s tesnenim.

Jedno¢inny kompresor

/ : | )
Klukovy T Y ~ ’l Sacia vetva
mechanizmus. i 4 .l *

i f tladnd vetva

| Valec

— .
Kriziak

KTl'ukovy mechanizmus i Vytlaén4 komora

Obrdzok 1.3: Jednocinny a dvojcinny kompresor [8].
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Posledné delenie kompresorov je podla stupiia otvorenosti:

a)

b)

c)

Hermetické

Kompresor je aj s motorom umiestneny v uzavretej nerozoberatelnej skrini a Ziadna
pohybliva Cast’ nie je mimo skrine. Tieto kompresory st vyuzivané v malych chladiacich
zariadeniach, napr. chladnicky, klimatizacia, vy€apy atd’..

Semihermetické (polohermetické)
Kompresor je umiestneny aj s motorom v rozoberatelnej skrini. Tieto kompresory su
rozmerovo vacSie ako hermetické a ich aplikécia je hlavne v priemyselnom chladeni.

Otvorené

Pohon otvoreného kompresoru je vyvedeny mimo plast’ kompresoru. Hriadel je tesnena
pomocou upchavok. Tento typ kompresoru dovoluje vicSiu variabilitu pohonného
mechanizmu ako je tomu u predchadzajucich typov, na druhu stranu nastava va¢si problém
s tnikmi chladiva.

1.2 Procesy v kompresore a a¢innost’ kompresoru

Podl'a Pandeya a Soedel [9] je vykon stroja definovany ako schopnost’ plnit’ dlohu, ktord mu bola
pridelend. V pripade chladiacich kompresorov je to schopnost’ zabezpecit’ dostatoné mnoZstvo
chladiva pre prislusné pracovné podmienkys, t.j. saci a vytlacny tlak [10]. V pripade priemyselnych
kompresorov plati v podstate rovnaky princip ato je dosiahnut poZadovany vytlaény tlak
a zabezpecit' dostatocny prietok pracovného plynu pri ¢o najmensSej spotrebe energie. Pomer
vykonanej price a spotrebovanej energie nasledne formuje G¢innost’.

p 2
Ps | 3W ] :
Pd z e Kompresia (1-2) - pohyb piestu do HU a zatvorené ventily

o Vytlak (2-3) - pohyb piestu do HU a otvoreny vytlaény ventil
eExpanzia (3-4) - pohyb piestu do DU a zatvorené ventily

a « Nasavanic (4-1) - pohyb piestu do DU a otvoreny saci ventil
& ORI |
4 &
V, V, M o p; - vytlacny tlak
Vi o p, - saci tlak
‘ o Z, - zdvih piestu
///1/71///7////////// * «DU - dolna avrat
/111117117 /77///////// . L
111111111/ /1/7/1//// * HU - horna tivrat
/////7/////1////////// oV, - §kodny priestor

, DU oV, - zdvihovy objem

Obrdzok 1.4: Pracovny cyklus kompresoru a popis jednotlivych dejov.

Pracu vykonani kompresorom je mozné zistit’ z indikatorového p-V diagramu aje to plocha
ohrani¢end krivkami jednotlivych dejov vo valci. V idedlnom kompresore prebiehaji procesy
za nasledujicich podmienok:
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e proces nasavania a vytlaku je izobaricky,
* kompresia a expanzia je adiabaticka,
* pracovny plyn je povaZovany za ideélny.

Pokial' si uvedené podmienky splnené, mdZeme hovorit oidedlnom kompresore, ktorého
jednotlivé pracovné deje su vratné, kompresor pracuje bez strat v sacej a vytlatnej vetve,
nedochadza k tepelnym pochodom medzi pracovnym plynom a stenami kompresoru a ani
k inikom netesnostami. Geometria kompresoru vSak zostdva rovnakd pre idedlny aj skutocny
kompresor (obrazok 1.4) [11].

Postupnost’ dejov v kompresore je zrejma z obrdzku 1.4, ktory zaroven ukazuje rozdiel medzi
idealnym a skutoénym kompresorom v p-V diagrame. Srafované plochy zobrazuju tlakové straty
vytvorené prietokom pracovného plynu cez saci ventil (saciu komoru) a vytlacny ventil (vytlacnd
komoru). Odklon krivky kompresie (1-2) a expanzie (3-4) od adiabatickej krivky (obrazok 1.5)
vyjadruje vplyv prestupu tepla medzi stenou valca a pracovnym plynom a tieZ tniky netesnostami
medzi piestom a valcom, pripadne okolo ventilov. Vplyv prenosu tepla na kompresiu je detailne
zobrazeny v T-s diagrame na obrazku 1.5. Pri zaciatku kompresie (bod 1) je teplota plynu niZ§ia
ako teplota steny valca, takZe plyn dostava energiu zo steny a zvySuje svoju entropiu. Po vyrovnani
teplot (bod A) dochadza k zmene smeru tepelného toku. Plyn odovzdava teplo stene valca, o je
v T-s diagrame zobrazené zmenou sklonu doty¢nice k polytrope medzi bodom A a bodom 2;o1y.

S
Obrdzok 1.5: Priebeh kompresie pre idedlny (adiabaticky dej) a skutocny (polytropicky dej) kompresor v T-
s diagrame.

) Wlh
® Wais
® WSUC

- Wind

Vv

Obrdzok 1.6: Indikdtorovy diagram skutocného kompresoru.

17



18

Kapitola 1 Kompresory

Praca vykonand idedlnym kompresorom (W = Wi.,) musi byt teda navySena o pricu urcend
na prekonanie tlakovych strat vo ventiloch (W, a Wy;) a pracu potrebnii na vykompenzovanie strit
spojenych s prenosom tepla, ¢i unikmi netesnostami (W), vid' obrdazok 1.6 a obrazok 1.7.
Indikovand praca skutocného kompresoru (Wiq) je tak sucet vSetkych pric potrebnych
na vykonanie pracovného cyklu skutocného kompresoru a prekonanie termodynamickych strat.
Porovnanie prace idealneho kompresoru pre dané pracovné podmienky a skuto¢ného kompresoru

A

formuje izoentropicku tc¢innost’, rovnica (1.1) a (1.2), [12].

w

/7isen = fren (11)
actual
s (k-1)/x
isen = d . & -1 (12)
‘ K=11\ p

Energia dodavana priamo do kompresoru musi byt navySena o d’alSiu Cast’ energie potrebnej
na prekonanie mechanickych strat v pohonnom mechanizme a elektrickych strat v elektromotore
(pokial’ je ako pohon pouZity elektromotor). Energetické straty v celom stroji si schematicky
znazornené na obrazku 1.7 a celkovu tcinnost zariadenia je moZné spocitat’ ako sucin jednotlivych
ucinnosti, rov. (1.3).

,7 = ,7isen mmech []76160 (13)

© Straty v elektromotore

O Mechanické straty

O Straty v sacom/vytlacnom potrubi
Straty poCas expanzie a kompresie

Obrdzok 1.7: Energetické straty v piestovom kompresore.
Celkova dcinnost’ kompresorov tak pozostava z troch faktorov:

 elektrickd ucinnost’ motoru (virivé prudy, hysterézne straty),

z 2w

¢ mechanicka ucinnost’ (trenie v loZiskach, kl'ukovom mechanizme, piestu atd’.),
* termodynamicka u¢innost’.

Hodnota celkovej ucinnosti sa pohybuje v pomerne Sirokom intervale od 50 % do priblizne 70 %
v zavislosti na type pouZitého kompresoru. Ué¢innost’ samotného elektromotora sa pohybuje medzi
85 % az 90 %, mechanickd ucinnost pohonného mechanizmu sa uvddza aZz okolo 92 %.
Termodynamicka tG¢innost’ je najniZ$ia a pohybuje sa okolo 80 % [4], [10], pricom aj tato Gcinnost’
je zéavisla na niekol’kych faktoroch. Podiel jednotlivych procesov na termodynamickej ti¢innosti je
vidiet’ na obrazku 1.8.
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Netesnosti 4%

Vytlak
22%

Prehrievanie
49%

Obrdzok 1.8: Podiel jednotlivych procesov na termodynamickych stratdch v kompresore [4].

Proces prehrievania nasavaného plynu v sacom potrubi tieZ spada do termodynamickych strat, ale
samotny proces prebicha eSte pred vstupom do kompresnej komory — valca. Jednotlivé Casti
kompresoru a blizke prostredie sa postupne ohrievaju v désledku prace kompresoru a tieZ vplyvom
vzniku tepla trenim od pohyblivych &asti kompresoru. Cast’ tohto tepla nasledne prestupuje
do nasavaného plynu a spdsobuje jeho ohrievanie. ZvySujuica sa teplota plynu mé negativny vplyv
na hustotu, ktord sa zniZuje a tak zaroven klesa aj objemova tc¢innost’ kompresoru. Vyssia teplota
plynu tieZ spdsobuje narast kompresnej prace a vysoké teploty plynu na vytlaku, co mdZe mat’
negativny vplyv na spolahlivost’ kompresoru.

Izoentropicka tcinnost’ a celkova ucinnost popisuji kompresor z pohladu jeho schopnosti
premenit’ dodavani energiu na pracu. Dalsi dolezity faktor popisujuci efektivnost” kompresoru
je objemova tc¢innost’ (dopravna ti¢innost), ktora je definovana ako pomer objemovych tokov,

cﬁdet
=L = 1.4
=" (1.4)

z

kde Ve je skuto¢ny nasdvany objem a V. je zdvihovy objem kompresoru [13]. V pripade, Ze je

k dispozicii indikovany p-V diagram, je mozné urcit’ objemovu t¢innost pomocou rovnice (1.5)
a obrazku 1.4.

Vi-V,
= 1.5
1, V. (1.5)
V literatdre je mozné ¢asto najst’ vztah prevedeny do hmotnostného pomeru,
m
n, == (1.6)
mth

kde m je skutocny hmotnostny prietok (pripadne sa moZe nahradit’ objemovym prietokom
prepocitanym na sacie podmienky) a ny, je teoreticky prietok prepocitany na sacie podmienky.
Objemova tcinnost’ je teda ovplyvnena tymito zasadnymi faktormi:

¢ Sklz motora
Z ddvodu zatazenia piestu a kl'ukového mechanizmu dochadza k sklzu oti¢ok medzi
statorom a rotorom elektromotoru.

* Prenos tepla
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Ohrievanie nasdvaného plynu spdsobuje zvySovanie merného objemu plynu ato ma
za néisledok niZ§i hmotnostny prietok kompresorom.

* Re-expanzia
Objem medzi piestom v HU a ventilovou doskou sa nazyva §kodny objem. V tomto
priestore zostava stlaceny plyn aj po vytlaku a ndsledne re-expanduje a zniZuje tak
mnoZstvo nasidvaného plynu.

e Straty netesnost’ami
V kompresore unika pracovny plyn cez netesnosti okolo piestu, cez ventily pripadne
v potrubi. Tieto straty su silno z4vislé na konStrukcii a geometrii kompresoru [14].

*  Prietok ventilmi
Tesne pred koncom vytlaku nastava v kompresore stav, kedy je tlak za ventilom vyssi
ako pred ventilom a dochadza k spitnému toku plynu do valca. Ventil sa v tomto
momente zatvara, ale vplyvom zotrvacnych sil a pripadne adhéznej sily od oleja je
pohyb ventilu oneskoreny. Pri nevhodnych prevadzkovych podmienkach méZe nastat
kriticky stav pridenia a ventil sa dostava do stavu zahltenia.

Identifikacia stratovych procesov v kompresore je zadkladny krok k zvySeniu t¢innosti kompresoru.
Z toho ddvodu je nutné zistit' objemovud udcinnost’” kompresoru a Ciselne vyjadrit’ faktory, ktoré
ovplyviiuji dcinnost. To je mozné dvoma spOsobmi: experimentilne z indikatorového p-V
diagramu, alebo pomocou matematickych modelov. Pérez-Segarra [15] a neskor Schreiner [16]
vypracovali detailny rozbor objemovej t¢innosti a aplikovali uvedené postupy na readlny kompresor
v chladiacom okruhu. Do rovnice (1.7) zahrnuli faktory ovplyviiujice objemovu u¢innost’:

m
n,= JJ: G—‘Ki, EI—V” (1.7)
n z p z

Pomer f, (skuto€nd pracovnd frekvencia kompresoru) af, (nominalna pracovna frekvencia)
vyjadruje sklz motora pri zataZeni. Pomer V. (skutoény zdvihovy objem) a V.“ (idedlny zdvihovy
objem) zahrfiuje v sebe straty spdsobené Skodnym objemom. Pomer hmotnostného prietoku
vyparnikom #i..,y @ kompresorom vyjadruje vSetky d’alSie straty vo valci kompresoru. V pripade
vzduchového kompresoru je mozné nahradit’ prietok vyparnikom pomocou prietoku cez ,,zasobnik
stlaceného vzduchu®. Podmienkou je, Ze zasobnik aj kompresor si v jednom uzavretom okruhu.
Jednym z rozdielov medzi hermetickym (chladiacim) a otvorenym (vzduchovym) kompresorom je,
7Ze uniky pracovného plynu z kompresnej komory zostdvaji vnitri plasta kompresoru,
¢im dochadza k ich opédtovnému nasavaniu. V pripade otvorenych kompresorov sa unikajuci plyn
dostava do okolia. Vypocet prietoku cez zasobnik/vyparnik je moZné spocitat’ pomocou rovnice

mevap = msuc - mb,suc - mleakage (18)

Dosadenim rovnice (1.8) do rovnice (1.7) dostdvame rovnicu (1.9), ktord pozostiva z dvoch
zakladnych clenov: tdcinnost’ spojend so sklzom motora (7., a icinnost’ spojend s nevratnymi
procesmi vo valci kompresoru (#,,m).

Vid_m,. my e meaae
T =%[1_ . v p;’” ) /;Vk"j j:”” e 2

Tato tcinnost’ v sebe obsahuje straty po€as nasdvania plynu P,™, spitny tok cez ventil p, s
a straty netesnostami P, .

,7v’m =1- Pﬂj‘u(r _ Pﬂf,xu(r _ Pﬂieakage (110)
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Straty pocas nasivania sa dajui d’alej rozdelit’ na straty sposobené prehrievanim pracovného plynu
v sacom potrubi (%) a vo valci (1%,suc) a sekundarnu objemovu tcinnost’ (77y,).
m Vv

| —1— pe = sc' cc' = Lsue 3 suc |LA r 1.11
”v,suc m n v,suc m] vosuc WV,V P pch‘/r A‘/Z ( )

Vyraz V, vyjadruje skutoény zdvihovy objem medzi bodom otvorenia sacieho ventilu a DU.
Moment otvorenia sacieho ventilu je dbsledok dejov, ktoré nastivaji pocCas re-expanzie plynu
zo Skodného objemu:

* prenos tepla vo valci,
* priamy a spitny tok cez vytlaény ventil,
e straty a zisky netesnost’ami.

Pre zistenie podielu jednotlivych dejov na celkovych stratich kompresoru je nutné zistit' moment
otvorenia ventilu podl'a rovnice

AV, =AMV, =AV, =Y AV, - AV, (1.12)

kde V; je objem po izoentropickej expanzii, 2Vi predstavuje stiet posunuti otvorenia sacieho
ventilu vplyvom jednotlivych dejov pocas expanzie a V., je pridavny objem spdsobeny
oneskorenym otvorenim sacieho ventilu. To je dosledok vlastnosti pruZiaceho systému a samotného
ventilu. Vyjadrenie momentu otvorenia ventilu pomocou objemu je principidlne rovnaké ako
vyjadrenie pomocou polohy kl'uky. Objem valca je v kompresore zavisly na polohe kl'uky. Zistenie
posunuti, alebo ,,pridavnych objemov®, je mozné pomocou 1. Termodynamického zdkona a rovnice
zachovania hmotnosti (kapitola 2.1.2), ktord vyrieSime najprv pre izoentropicky dej a nasledne
pridavame do rovnice d’alsie ¢leny vyjadrujice procesy vo valci pri expanzii. Grafické znazornenie
posunov je na obrazku 1.9.

(a) (b)

p p
Pd Pd
Ps Ps AF<FB
V, AV Na| Vg Vv
Vv,

Obrdzok 1.9: (a) Zdvihovy objem a nasdvany objem v p-V diagrame,
(b) Expanzia plyn roznymi procesmi [16].

Schreiner [16] kvantifikoval procesy zniZujice objemovud ucinnost’ ako ubytky na chladiacej
kapacite pracovného plynu. Pokles hmotnostného toku vynésobil entalpiou pracovného plynu
v stave za vyparnikom, ¢im dostal veli¢inu vyjadrujicu ubytok chladiaceho vykonu. Velkost
jednotlivych strat je zobrazend v tabulke 1.1 atieto straty boli spoCitané pre maly chladiaci
kompresor. Najvacsi podiel na dbytku chladiacej kapacity, az 61 % z celkovych strat, ma re-
expanzia plynu zo Skodného objemu, preto je vZdy snaha minimalizovat’ tento priestor ¢o najviac.
Ten je dany konsStrukciou hlavy valca a kl'ukového mechanizmu. V idedlnom pripade by piest
,.dosadal* v HU na hlavu valca a ventily by prekryvali saci a vytla¢ny kandlik. V skuto&nosti st to
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prave ventily, ktorych uchytenie vo ventilovej hlave spdsobuje narast $Skodného priestoru. Obzvlast
sacie ventily sd ¢asto umiestnené v pracovnom priestore valca a zvysuji tak minimalnu vzdialenost’
medzi piestom a hlavou. V priemyselnych kompresoroch je $kodny objem zase navySeny tzv.

ventilovymi va¢kami. Druhy najvicsi pokles chladiacej kapacity je spdsobeny prehrievanim plynu
v sacom trakte. Tento problém je podrobne popisany vysSie v texte a v kapitole 1.4

Tabul’ka 1.1: Energeticky vibytok chladiacej kapacity [16].

Idealna chladiaca kapacita chladiva (257,6 W) 100 [%]
Prehrievanie v sacom potrubi 13,1 [%]
Prehrievanie vo valci 4,7 [%]
Spitny tok cez saci ventil 0,04 [%]
Unik netesnostami okolo piestu 1,0 [%]
Izoentropicka expanzia zo skodného priestoru 34,8 [%]
Spétny tok cez vytlaény ventil 1,8 [%]
Prenos tepla vo valci 0,0 [%]
Oneskorenie sacieho ventilu 1,9 [%]
Skutoé¢na chladiaca kapacita chladiva 42,7 [%]

Pérez-Segarra [15] tieZ analyzoval vplyv jednotlivych procesov na objemovd déinnost™, navyse pri
réznych pracovnych podmienkach. V tabulke 1.2 je uvedena Cast’ jeho vysledkov pre vybrané
tlakové pomery medzi nasdvanim a vytlakom. Ako uz bolo spomenuté vyssie, celkova objemova
ucinnost’ je dand ucinnostou prenosu hnacieho momentu v motore, G¢innostou spojenou s re-
expanziou plynu zo Skodného objemu a sekundarnou objemovou ucinnostou. Ta sa d’alej deli
do podkategérii, ktoré vyjadruju ucCinok prehrievania, tlakové straty a tzv. supercharging
a superdischarging efekt, ¢o je pridenie plynu cez ventil aj po dosiahnuti DU, alebo HU. Pokial je
hodnota tohto efektu niz§ia ako 100 %, znamen4 to, Ze plyn pridi cez ventily v opaénom smere
a zniZuje sa tak ucinnost’. Sekundérna objemova ucinnost’ eSte obsahuje straty pracovného plynu
netesnostami. Vysledky opat ukazuji, Ze na ucinnost ma najvacsi vplyv expanzia plynu
zo Skodného objemu, obzvlast pri vyssSich tlakovych pomeroch, a prehrievanie plynu v sacom
trakte. Prica Péreza-Segarru [15] aj Schreinera [16] ma teda rovnaké zavery o ucinnosti

kompresoru.

Tabul’ka 1.2: Objemovd icinnost kompresoru [15].

Tlakovy pomer 2,6 12,9 26,3 [-1
Celkova objemova tG¢innost’ 73,7 60,3 39,2 [%]
Sklz motoru 95,4 98,5 99,4 [%]
Skodny objem 96,5 85.3 70,3 [%]
Sekundéarna objemova dc¢innost: 80,1 71,8 56,1 [%]
Prehrievanie 77,3 67,7 56,7 [%]
sSupercharging™ 103,5 106,5 102,3 [%]
s.ouperdischarging 100,0 99,0 99,5 [%]
Netesnosti 99,2 98,6 97,5 [%]

! Pérez — Segarra analyzoval kompresor nie len z pohl'adu objemovej G¢innosti, ale v jeho ¢lanku je mozné
néjst’ analyzu z hladiska izoentropickej u¢innosti, globéalnej G¢innosti a d’alSie.
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Doposial’ uvedené vztahy pre vypocet ucinnosti kompresoru boli pouZité v rdznych publikaciach,
obzvlast’ v takych, ktoré sa zaoberaji matematickym modelovanim kompresoru. Pre porovnanie
presnosti matematickych modelov je vhodné urcit’ i¢innost’ kompresoru aj z indikatorového p-V
diagramu. Postup a vzt'ahy sd rovnaké, aké boli vypisané vyssie v tejto kapitole. Je vSak nutné
dopocitat’ hodnoty pre idedlny kompresor, napr. hmotnostné toky, prenos tepla atd’.. TaktieZ je
nutné pri vypoctoch parametrov kompresoru poznat’ detailne konstrukciu, aby bolo mozné urcit
matematicky napriklad tniky pracovného plynu netesnost’ami v okoli piestu a piestnych krizkov.
Niektoré parametre kompresoru vplyvajlice na ucinnost’ je mozné predpovedat” z pracovnych
podmienok kompresoru, pripadne uZ spominaného indikatorového diagramu. McGovern [17] takto
definuje ,,clearance volumetric efficiency* (i€innost’ Skodného objemu),

y=1—r{%—1} (1.13)
3
1/n
y=1-r, (&J -1 (1.14)
P,

kde r. je pomer $kodného objemu k zdvihovému objemu, v4 je merny objem na konci re-expanzie
avs je merny objem na zaCiatku re-expanzie, pozri obrazok 1.4. S vyuZitim predpisu
pre izoentropicky dej je mozné rovnicu (1.13) upravit’ na rovnicu (1.14) a ziskat’ hodnotu Gc¢innosti
Skodného objemu na zéklade vytlaéného tlaku p, a sacieho tlaku p;.

Tlakové pulzacie v kompresore

Vnitorné tlakové pulzédcie vznikaju pri pohybe ventilov, najmi po ukonceni faze nasavania alebo
vytlaku a mézu negativne ovplyvnit’ vykon kompresoru. V prvom rade tieto pulzy zasadne vplyvaji
na dynamiku ventilov a tie nasledne ovplyviiuju prietok kompresorom, energetické straty a hluk
kompresoru [18]. Pohyb ventilov uréuje nielen efektivnost napliiiania a vyprazdiiovania pracovného
priestoru valca, ale zaroven vplyva aj na Zivotnost’ kompresora. Vysoka rychlost’ narazu na sedlo,
alebo poskakovanie ventilu moZe spdsobit’ po uréitom &ase degradiciu materidlu. Dal$im
sprievodnym javom pulzov su oscilujtce sily, pdsobiace na piest a kl'ukovy mechanizmus [19].

1.3 Ventily

Jednou z najddlezitejSich stucasti kompresoru su ventily. Ako uz bolo spomenuté ich kinematika
vyznamne ovplyviiuje vykon kompresoru, jeho hlu¢nost’ a aj Zivotnost’ zariadenia. Z hladiska
poruchovosti sd to prave ventily, ktoré spdsobuji najviac nepldnovanych odstavok priemyselnych
kompresorov, obzvlast’ pri znecCistenych plynoch. Pocet narazov do sedla alebo do obmedzovaca
pohybu, rychlost’ a frekvencia tychto urcuju Zivotnost’ celého zariadenia. V znecistenych plynoch
su navySe pevné Castice, ktoré pri zachyteni v okoli ventilu spdsobuji naruSenie materialu ventilov
a urychl'uju tak jeho degradaciu. V praci Habinga [20] sa uvadza, Ze 36 % neplanovanych odstavok
kompresorov (v petrochemickom a chemickom priemysle) maji na svedomi prave ventily.

Ideédlny priebeh pohybu ventilu je zobrazeny na obrazku 1.10 a). Ventil sa rychlo otvori a zostava
otvoreny az do dosiahnutia HU piestu. Presne v HU sa ventil zatvori, &im sa zabrani spitnému toku
plynu. Oneskorené zatvaranie ventilu je vykreslené na obrazku b). Dlho po prekonani HU zostiva
ventil otvoreny a stlaceny plyn sa dostava spit’ do valca. Posledny obrdzok c) ukazuje poskakovanie
a kmitanie ventilu pocas intervalu otvorenia, ¢im dochadza k vzniku tlakovych pulzacii
a k neefektivnemu plneniu pracovného priestoru. Okrem tychto nepriaznivych prevddzkovych
stavov je ventily optimalizovat’ pre ¢o najmensSie tlakové straty ventilu a zniZit' tak mnoZstvo
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dodavanej prace. V indikatorovom diagrame to znamena minimalizovat’ plochu pod strednym
sacim tlakom (modr4) a nad strednym vytlaénym tlakom (¢ervend), vid’ obrazok 1.6.

S
14 o obmedzovac
a) Idedlny pohyb ventilu
0 sedlo
HU CA
S
14 obmedzovaé
b)
0- sedlo
HU CA
S
1 obmedzovac
) Poskakovanie ventilu
0 \A___sedlo
HU CA

Obrdzok 1.10: Idedlny a chybny pohyb ventilu.

Pohyb ventilov je primarne dany posobiacim tlakom vo valci kompresoru a v sacom, pripadne
vytlacnom potrubi. Okrem toho ovplyviiuje pohyb ventilu pruZinovy systém. Podl'a Bukaca [21]
existuje vSak eSte d’alSich 30 parametrov vplyvajicich na pohyb ventilu. Jeden z prvych semi-
empirickych matematickych modelov popisujucich pohyb ventilov publikoval Costagliola [22].
Jeho tedria je postavend na pruzZinovom systéme s jednym stupfiom volnosti, pricom neuvaZuje
tlakové pulzacie ani interakciu medzi tekutinou a hmotou ventilu. Tato tedria zroku 1950 sa
pouziva v mnoZstve aplikacii dodnes pre rychle arelativne presné rieSenie pohybu ventilov
chladiaci okruh). V dostupne;j literatire je vSak mozné nijst mnoho d’alSich a prepracovanejsich
simula¢nych pristupov pre ventily. Machu [23] vyvinul metédu umoznujicu riesit’ pohyb ventilu
v dvoch dimenziach, ¢im je mozné presnejsie predpovedat’ ,,poskakovanie* ventilu v blizkosti sedla
a zaroven urCit’ rychlost’ a silu narazu. Experimentalne overeny simula¢ny nastroj pre jazyCkové
ventily prezentoval opit’ Machu [24] vroku 2004. Dal§im krokom bolo zaradenie vplyvu
samotného pridenia tekutiny okolo ventilu do simulédcie. Prvé pristupy uvazovali laminarne
pridenie a aZ po spresneni stenovych funkcii v komerénych simula¢nych nastrojoch sa objavili
modely s turbulentnym pridenim v okoli ventilu [25]. Bukac [21] popisuje vo svojej praci niekol'’ko
nelinearnych faktorov ovplyviiujicich pohyb ventilov ako su trecia sila, adhézna sila od olejovej
vrstvy a iné. V sucasnosti je mozné vdaka rozvoju vypoctovej techniky a simula¢nych nastrojov
prevadzat komplexné vypoCty v trojrozmernom priestore s plnou interakciou medzi pevnym
telesom a pridom tekutiny [26], [27], [28], [29].
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Doska s konickymi ventilmi Jazyckové ventily Doska so spatnymi ventilmi
Obrdzok 1.11: Typy ventilov a ventilovych dosiek.

Casovd a vypotova naro¢nost’ je viak stile pomerne velkd atak sd tieto nastroje vyuZivané
v analyzach zameranych vyhradne na samotny ventil kompresoru. Vyber vhodného simula¢ného
nastroja je zavisly aj na type ventilu. Niektoré ventily (napr. sedlové a prstencové) sa vyrazne
nedeformujui a tak je mozné pouzit' zjednoduseny pristup s tuhym telesom na ich simuléciu.
Opakom su tzv. jazyckové ventily, ktoré sa vyrazne deformujui a na predikciu ich sprdvania je nutné
pouZit’ podstatne zloZitejsi pristup. Viac v kapitole 2.1.3. Obrazok 1.11 zobrazuje jednotlivé druhy
ventilov a ventilovych dosiek.

1.4 Prenos tepla

V kapitole 1.2 bolo spomenuté, Ze pomerne vel’kd ¢ast’ z termodynamickych strat kompresora tvori
prehrievanie plynu v sacom trakte. Ohrievanim plynu sa zniZuje jeho hustota a tak sa do daného
objemu valca dostane menej hmoty pracovného plynu. Kazdé zvySenie teploty plynu pred
zaciatkom kompresie o 1 K, zniZuje koeficient vykonu COP (coefficient of performance) o 0,32 %
[30]. Almbauer [30] uvadza na obrazku 1.12 korel4ciu medzi teplotou plynu na pociatku kompresie,
COP faktorom aindikovanym vykonom. Cim vy$§ia je teplota plynu, tym niZSia
je ucinnost’ kompresoru a zvysuje sa indikovany prikon.
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Obrdzok 1.12: Koreldcia teploty na pociatku kompresie, COP faktoru a indikovaného prikonu [30].
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K podobnému zaveru dospel aj Morriensen [4]. Zvysenie teploty chladiva R134a z -10 °C na 50 °C
spdsobi narast prace potrebnej pre jeden cyklus kompresoru o 26 % a zniZenie hmotnostného toku
0 20 %. Prehrievanie plynu v sacom trakte negativne ovplyviiuje aj spol’ahlivost’ kompresoru. Cim
vysSia je teplota plynu pred kompresiou, tym vySSia bude aj po kompresii. Vysoka teplota
na vytlaku moZe spdsobit’ zvysenu degradaciu materialu, alebo riziko vznietenia mazacieho oleja.

Hlavnym zdrojom tepla v kompresore je samotny proces stlacovania plynu, pricom viac ako 70 %
dodavanej energie do kompresora sa meni na teplo [31]. V pripade otvorenych kompresorov
je Casto valec chladeny okolitym vzduchom, avSak hermetické kompresory su uzavreté v plasti,
v ktorom je zmes pracovného plynu (chladiva), vzduchu a pripadne oleja. Teplo generované
stlaCanim plynu sa tak dostava do stien valca a ventilovej hlavy, odkial prechadza postupne
aZ kcerstvému pracovnému plynu v sacom potrubi. Okrem toho sa v hermetickom
a semihermetickom kompresore akumuluje teplo z mechanickych strat pohonu, tvorené trenim
medzi pohyblivymi Castami kompresoru (loZiska, piest), ateplo generované elektromotorom.
Distribucia tepla v hermetickom kompresore je ovplyvnena konStrukciou a tieZ mazacim olejom,
ktory je v priamom kontakte takmer so vSetkymi Castami kompresoru a pohonu. Chladenie
kompresoru zavisi opit’ na type kompresoru. Hermetické kompresory sa chladia nasdvanym
plynom z vyparniku a okolitym vzduchom cez obilku kompresoru, pripadne existuji externé
chladiCe na olej. Semihermetické sa tiez ochladzujui privadzanym chladivom, ale zaroven je stena
valca a ventilovej hlavy priamo ochladzovand okolitym vzduchom. Otvorené kompresory su
chladené pomocou rebrovanej plochy valca a ventilovej hlavy, alebo ofukovanim pomocou
ventilatoru.

1.5 Netesnosti

Unik pracovného plynu z priestoru valca nastiva dvoma sposobmi. Priamy tnik nastiva
pri zvySovani tlaku plynu, ¢im sa narusi olejovy film medzi piestom a stenou valca. Vzniknutou
Strbinou nésledne unikd dvojfazova zmes pracovného plynu a oleja. Nepriamy unik je typicky
pre kompresory pracujice s chladivami, kedy je ddlezitd chemicka interakcia medzi olejom
a chladivom. Chladivo sa za urCitych podmienok rozpusta v olejovej vrstve vo valci a takto ,,unika“
z valca, pripadne z kompresoru [32]. Pohonny mechanizmus tnikov je moZné rozdelit’ do dvoch
skupin. Prvym je tlakovy rozdiel medzi kompresnou komorou a okolim (napr. obalom kompresoru,
pripadne olejovou vatiou) a druhym je samotny pohyb piestu, ktory prendSa silové pdsobenie
na tekutinu v radidlnej medzere. Pri pohybe smerom do HU je §trbina vyplnena mazacim olejom,
ale pri pohybe smerom do DU stierajii piestne krizky zmes oleja a chladiva, ktord md niZgiu
viskozitu a Casto tak dochadza okrem nepriameho tiniku aj k priamemu naruSeni mazacej vrstvy
[32]. Vsetky procesy tniku pracovného plynu si priamo zavislé na vlastnostiach mazacieho oleja,
najmi na jeho viskozite. Z konstrukéného pohl'adu je to hlavne velkost $trbiny, drsnost’ povrchu
a chyby findlneho povrchu spdsobené nepresnostou vyroby. Dalej je dolezita dynamika piestu
nielen v ose valca, ale aj pri malych pohyboch v d’alsich smeroch [33]. Okrem tniku pracovné
plynu cez netesnosti v okoli piestu dochddza k tnikom aj cez ventily kompresoru. Ddvodom st
opat’ vyrobné nepresnosti a nepresné dosadnutie ventilu do sedla. Dominantnou hnacou silou je
v tomto pripade tlakovy rozdiel medzi valcom a sacou, pripadne vytlacnou komorou. Z hladiska
maximalneho tlaku su straty netesnost’ami ventilov pomerne malé, avSak pri unikani plynu cez saci
ventil dochadza k tinikom hmoty z pracovného priestoru, ale aj k zvySovaniu teploty v sacej
komore, ¢im sa zniZuje objemova tucinnost. Pokles objemovej ti¢innosti je obzvlast vyznamny
pri 'ahkych plynoch (vodik) [34]. K podobnym zdverom dosli aj d’alsi autori [14], [35], [36].
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2

Matematické modely pre kompresory

Pri vyvoji aanalyze kompresorov je dnes bezné pouZivat matematické simulacie. Pomocou
roznych simulac¢nych nastrojov je mozné zlepsit’ parametre kompresoru uz pocas vyvojovej fazy
a otestovat’ kompresor v roznych prevadzkovych stavoch, ¢im je mozZzné predist pripadnym
problémom. Existuje Sirokd $kila simula¢nych modelov, ktoré poskytuji rézne trovne presnosti
vysledkov. Vzhl'adom na zameranie prace budi podrobne popisané nasledujice druhy simula¢nych
nastrojov:

* modely dejov vo valci kompresoru,
* termalne modely,
* modely prestupu tepla.

Okrem tychto modelov existuju d’alSie, popisujice napriklad vlastnosti elektromotoru, pohonného
mechanizmu, modely analyzujice S$trukturdlne a pevnostné charakteristiky jednotlivych Casti
kompresoru, alebo modely zamerané na chemicku analyzu pracovného plynu a oleja.

2.1 Modely procesov vo valci kompresoru

Podl'a pozadovanej presnosti, miery rozliSenia detailov, alebo rychlosti vypoc¢tu, je mozné tidto
kategoriu rozdelit’ do nasledujicich skupin:

* modely zaloZené na polytropickom deji,
* modely zaloZené na energetickej bilancii,
* numerické CFD modely.

2.1.1 Modely zaloZené na rovnici polytropického deja

Tieto modely sid zaloZené na zakladnych termodynamickych vztahoch a semi-empirickych
korelaciach uréenych pre vypocet troch zakladnych vlastnosti kompresoru: hmotnostny prietok
(2.1), prikon kompresoru (2.5) a teplota plynu na vytlaku (2.13). Vyhodou tychto modelov je,
Ze nepotrebuju vel'ké mnoZstvo vstupnych tdajov. Postacujici je tlakovy spad, zdvihovy objem,
otaCky a eventudlne teplota okolia. Semi-empirické polynémy sa nasledne kalibruji pomocou
merania a tieto data sa extrapolujui na Sir$i interval pracovnych podmienok alebo iné chladiva,
¢i podobné kompresory. Modely sa nepouzivaji samostatne na analyzu kompresoru, ale slizia ako
sicast’ simulacného modelu pre cely systém, v ktorom je kompresor zapojeny (napr. chladiaci
okruh). Hmotnostny tok je dany zdvihovym objemom, otickami a objemovou tc¢innostou:

=n - 2.1)
1%

suc

Na vypocet objemovej ucinnosti sa pouZije semi-empiricky polyném. Nasledujiice rovnice su
definované podla autorov Jéhing [37], Negrao [38] a Li [39].
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Prikon kompresoru sa spocita pomocou izoentropickej price a celkovej ucinnosti systému
(termodynamickd, mechanickd, elektrickd). K tomu sa eSte pripoc¢itava energia potrebnd
na prekonanie strat v elektrickom vedeni:

P
p="tet+p

loss (2 : 5)
,71411

Velkost' izoentropickej prace je dand nasobkom hmotnostného toku a izoentropickej prace,
spocitanej napriklad pomocou rovnice (1.2):

E\'en —-m H isen

(2.6)

Na vypocet tcinnosti sa pouZiva semi-empiricky polyndm, rovnice (2.2), (2.3) a (2.4). V pripade
Jdhninga [37] je vSak celkova dcinnost’ (pripadne stratovy vykon) nahradena tzv. kombinovanou
ucinnost’ou, rovnica (2.7) a (2.8).

P= I)isen (27)
ﬂcomh
,7comb = C6 + C7 EXP(Cg |jje)vazp) (28)

Negrao [38] hl'ada nezndme (#q1 a Pjoss) vo vztahu (2.5) pomocou experimentilnych merani. Li [39]
zist'uje priamo celkovi Ucinnost’ systému pomocou rovnice (2.9), ale vypocet stratového vykonu
chyba.

1 G, . G

— =G+ 4L (2.9)
,7all pdis psuc

Teplotu na vytlaku je ddleZitd hlavne v pripade chladiaceho okruhu, kedy ndm definuje teplotny
spad v kondenzatore. Jej vypocet rieSil vo svojej praci Li [39] a odvodzuje ju na zéklade entalpie
na vytlaku.

P = m(hdi.\' - h.\'uc) + Qamh (2 10)

Qanlh =a MShell mz}hell - 7:1771}) ) (2 1 1)

T =Gy + Gy P +& (2.12)
p.mc pdis

Posch [40] dopina vypocet teploty inym vztahom, bez nutnosti poéitat’ tepelny tok medzi obalkou
kompresoru a okolim:
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K-1

—_— pis 7
Ty =Ty C15+C16[—dj (2.13)

suc

Pouzitel'nost’ tejto vypoctovej metddy je znacne obmedzena a ako bolo spomenuté, nie je mozné
nou dostato¢ne presne analyzovat’ priamo kompresor. Pri ustdlenych pracovnych podmienkach
dosiahol Li [39] uspokojivi presnost’ matematického modelu pri porovnani s experimentalnymi
vysledkami. Negrao [38] uvadza, Ze pouZitim tychto modelov je moZné dosiahnut’ pomerne presné
vysledky aj pri premennom pracovnom cykle kompresora, ¢o je v§ak v rozpore s vysledkami prace
Poscha [40].

2.1.2 Modely zaloZené na energetickej bilancii

V pripade analyzy nestacionarnych procesov v kompresore je nutné pouzit komplexnejSie
vypoctové metddy — zaloZené na energetickej bilancii. Pri vypocte je nutné definovat’ kontrolné
objemy (KO) asledovat’ v nich hmotnostny a energeticky tok, navySe je vSak nutné venovat
pozornost’ ¢asovo zavislym energetickym procesom na hraniciach kontrolného objemu. Na vstupe
a vystupe do KO sa predpoklada uniformny tok tekutiny s konStantnymi vlastnostami v Case
a priereze. Zmena hmotnosti v KO je vyjadrend rovnicou (2.14), kde je zmena dané pociatocnym
a koncovym stavom (rov. (2.15)). [41]

m]‘l - m()LE = M

‘element

(2.14)

Amelemem = mfinal - minitiul (215)

Velkost’ zmeny energie v KO zdvisi na mnoZstve prenesenej energie cez jeho hranice, ¢i uz
vo forme tepla a prace, alebo hmotnostnym tokom cez hranice. Zmena je potom rovna rozdielu
koncového a pociato€ného stavu, rov. (2.16). [41]

Ez _Eow :AE;'ZL’MM (2 16)

Rozpisanim energetickych ¢lenov v rovnici (2.16) do konkrétnych foriem energie dostaneme
rovnicu (2.17)

(Qin +W, +Zm9j —(Qow +W  + Zm@j =(me, ~me,), (2.17)

out

Symbol 8 reprezentuje v rovnici (2.17) sumu potencialnej a kinetickej energie a energiu samotne;j
vstupujicej (prip. vystupujicej) tekutiny. Symbol e vyjadruje energeticky stav samotného
kontrolného objemu (kineticka energia, potencidlna energia a vnitorna energia). V pripade, Ze je
zmena Kkinetickej a potencidlnej energie v kontrolnom objeme zanedbatelna (nevyuZiva sa
v kontrolnom objeme), rovnicu (2.17) je mozné zjednodusit’ na rov. (2.18). [41]

Q-W =) mh=> mh+ (myu, = mu, )1 (2.18)

out in

Kontrolny objem (element) je v pripade vypoctu piestového kompresoru valec, pricom vstup
a vystup z kontrolného objemu tvoria ventily a piest reprezentuje pohyblivi hranicu elementu.
V kontrolnom objeme sa nepredpokladd pridenie tekutiny, rozloZenie teploty a tlaku je tak
uniformné. Toto zdsadné zjednodusenie je mozné podstipit’ podla Aignera [42] za nasledujicich
podmienok:
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* malé rychlosti pridenia,
e zmeny vo valci su tak pomalé, Ze tlakové vykyvy sa utlmia,
* nizka rychlost’ kompresora.

Pouzitie modelu zaloZeného na energetickej bilancii je obmedzené rychlost'ou prebiehajicich dejov
vo valci kompresoru, respektive rychlostou $irenia tlakovych vin vo valci. Ak maji tlakové viny
vo valci krats$i ¢asovy interval ako pohyb piestu, teda ich rychlost’ je ovela vysSia ako rychlost’
piestu, nie je mozné pouZit’ bilanény model. V pripade, Ze sa tieto Casové intervaly k sebe pribliZuju,
dochadza k nepresnostiam vo vypocte ako je vidiet' na obrazku 2.1. Aigner [42] vo svojej praci
uvadza presné vypoltové vztahy, ktorymi je moZné rozlifit vyznam tlakovych vin vo valci.
Vseobecne plati, Ze pri velkych priemyselnych kompresoroch si vnitorné tlakové pulzacie
vyznamné, ale pri malych kompresoroch je ich vplyv na t¢innost’ kompresoru vel'mi maly a vicSina
autorov pulzy vo valci neberie do dvahy [43]-[45].

Bilancné modely vyzaduju pomerne velké mmnoZstvo vstupnych udajov aich variabilita je
obmedzena v pripade viacSich konStrukénych zmien medzi vyhodnocovanymi kompresormi.
Vyhodou je vSak rychlost’, jednoduchd moZnost’ ipravy matematickych modelov a tieZ moZnost’
analyzovat’ kompresor samostatne ako aj v systéme. Bilancné modely poskytuji tieto vysledky
a vlastnosti:

» priebeh tlaku a teploty vo valci — indikovany p-V diagram,

* dynamicka charakteristika ventilov — poloha a rychlost’ ventilov v Case, rychlost’
narazu...

* tlakové straty ventilmi,

* jednoduché porovnanie rdznych elementirnych geometrickych zmien (pohonny
mechanizmus, ventily),

* analyza prestupu tepla,

* moznost’ jednoduchej kombinacie s d’al§simi modelmi, napr.: model pre termélnu
analyzu, model elektrického pohonu atd’.).

Tieto modely patria v sicasnosti k najrozsirenejSim a dajui sa povazovat za akysi zakladny kamen
pri analyze kompresoru. Vo velkej ¢asti referovanych prac a ¢lankov bol pouzity prave tento model,
d’alej tiez napriklad v [45]-[47]. V porovnani s komplexnejSimi modelmi (napr. CFD, MKP)
poskytuju podstatne rychlejsie vysledky, na druhd stranu ich presnost’ a rozliSenie detailov je
na niz$ej drovni.

6,5 T T T T 3 T T T

0d model X
1D model - strana vytlaku
rrrrrrr ID model - strana sania

0d model
1D model

2 ? .

Tlak [bar]
!
Rychlost ventilu [m/s]

45~ 1 ! L I I > L I 1 !
=50 —40 =30 =20 -10 0 10 =50 —40 =30 =20 -10 0 10

Uhol kl'ukového hriadel’a [°] Uhol kl'ukového hriadel’a [°]

Obrdzok 2.1: Porovnanie kvdzi-statického a 1D vypoctového modelu: (a) tlak vo valci, (b) rychlost ventilu
[42].
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2.1.3 Numerické modely

V pripade poziadavky na vysSie rozliSenie detailov pri analyze kompresoru je nutné rieSit’
aj prddenie plynu. Vo volnom objeme valca dochadza ¢asto k intenzivnemu prideniu a vireniu
aj po zatvoreni ventilov, doleZité je vSak aj prudenie v sacom a vytlacnom potrubi. PouZitim
bilanéného modelu nie je mozné analyzovat niektoré detaily z ddvodu zanedbania pridenia (napr.
prudenie okolo ventilov, okolo stien valca a piestu, alebo presnd kinematika ventilov). Pri rieSeni
takéhoto problému je vhodné pouZit’ postupy z mechaniky tekutin.

Zékladom mechaniky tekutin st rovnice zachovania hmoty (2.19), hybnosti (2.20) a energie (2.21)
v kontrolnom objeme (KO). Oproti kvazi-statickému modelu je navySe pouZita rovnica zachovania
hybnosti, ktord vyjadruje pridenie v kontrolnom objeme. V tomto pripade je KO rozdeleny
do vagsieho mnoZstva mensich buniek a v kazdej bunke su rieSené tieto rovnice.

0 0
a_f+a_x(pu"):0 (2.19)
J
9 9 __9% 9%
6t(’0u")+axj (ouu;)= ax,.+axj (2.20)
9 9 o 0
a_z(pH)+a_x(pHuf):a_t+E(uiT”_qf) 21)
J J

.....

k dispozicii napriklad v [48]-[51], z ktorych vychadza aj tato kapitola. Clen 7; reprezentuje
viskdzne sily v tekutine. V pripade, Ze je nulovy, rovnice zachovania hmoty, hybnosti a energie sa
oznacuju ako Eulerove rovnice, s nenulovym viskéznym ¢lenom st to Navier-Stokesove rovnice.

Na rieSenie NS rovnic sa v praxi najcastejSie pouZivaju komercné simulacné nastroje, napr. ANSYS
CFX, Fluent, CCM, OpenFOAM, pripadne ConvergeCFD a d’al$ie. Pri simulécii procesov vo valci
kompresoru dochddza k problémom s tvorbou a deforméciou vypoctovej siete. Pohyblivé Casti
kompresoru uzatvaraji objem, ktory sa v ¢ase meni. Objem valca sa pri kompresoroch meni
z0 100 % zdvihového objemu ¢asto na menej ako 1 % zo zdvihového objemu. K tomu sa pripéjaju
ventily, ktoré otvaraji / uzatvaraju kontrolny objem. Pocas vypoctu tak dochadza k rozsiahlemu
pohybu jednotlivych ploch rieseného modelu a tak aj k deformicii vypoctovej siete. Sticasné
vypoctové programy disponuji funkciami, ktoré dokazu pocas vypoctu generovat novd siet’, podla
vopred naprogramovaného skriptu, alebo pridavat/odoberat bunky k existujicej doméne.
Pri takomto probléme vSak vznikaji chyby spdsobené interpolaciou vysledkov (rieSenia v danom
casovom kroku) na novej sieti. Podl’a technologickej podpory pouZivaného programu (Ansys CFX)
sa v takomto pripade odporica zvysit rad interpolacnej schémy. Problémy spojené s ventilmi vSak
nie sd spojené len s deforméciou siete, ale aj s ich vlastnou deformiciou. V pripade, Ze sa jedni
o nedeformovatel'né ventily, ich pohyb je mozZné popisat’ pohybovou rovnicou (3.16), alebo pouzit
»Rigid Body Solution* (rieSenie pohybu nedeformovatelného telesa). Popis pohybu
deformovatelnych ventilov je podstatne naro¢nejsi aje nutné zapojit' do rieSenia FSI (Fluid
Structure Interaction) analyzu. Tym enormne narastaji naroky na vypoctovy vykon a ¢as potrebny
na samotny vypocet, ktory sa v zavislosti na velkosti siete moéZe pohybovat’ rddovo v hodinach
az diioch (podl'a dizky ¢asového intervalu analyzy). V relevantnej literatiire (napr. [42], [52]-[54])
autori zjednodusujui pohyb deformovatelnych ventilov na nedeformovatelné ,tanierové* ventily.
Publikacie zamerané na FSI analyzy ventilov kompresoru su zna¢ne obmedzené a nerieSia vSetky
procesy v kompresore. Viac informéacii je mozné najst’ v publikacii od Mdhla [26].
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Niektori autori sa rozhodli nevyuzit komeréné software na rieSenie problémov mechaniky tekutin,
ale vyvinuli vlastné. Aigner [55] vo svojej praci vyvinul vlastny 1D simula¢ny néstroj zahrnujtici
aj tlakové pulzacie vo valci v smere osy x (pozri obrdzok 2.2). Vypoctova doména sa nevzt'ahuje
len na samotny priestor valca, ale aj na ¢ast’ potrubia za vytlatnym ventilom. Prave v tejto oblasti
vznikaju tlakové viny, ktoré vyznamne ovplyvituji dynamiku ventilu, ¢o mé za nasledok aj zmenu
prietoku ventilom. Tlakové vlny sa vyskytujd aj v sacom potrubi, tie v§ak autor zanedbava. Vstupna
okrajova podmienka je tak predpisana priamo pred samotny ventil.

Vystup
z domény

Ventilovy
vacok

Vstup
do domény

Saci /

ventil

Vystupna
tlakova komora

Vytlaény
ventil

Obrdzok 2.2: Geometria kompresoru pouZitd Aignerom [42].

Simulaény néstroj rieSi Eulerove rovnice numericky, integraciou cez prierez kolmy na osu x. Prierez
je vysledkom polohy piestu vo valci a ¢asu. Autor d’alej predpoklada izoentropické pridenie,
rovnica (2.22), a konStantnd tepelnd kapacitu, o zjednoduSuje rieSenie rovnice hybnosti (2.20)
na rov. (2.23) pre spojity priebeh funkcie A(x,?).

pLb™ =const. (2.22)
a_u_'_i lu2+L£ =0 (2.23)
ot 0Ox\2 K-1p

Lang [43] vyuZil Eulerove rovnice v 1D modely pre analyzu pridenia a tlakovych pulzicii
vo vytlatnom potrubi. Model je prepojeny s OD (kvazi-statickym, bilanénym) rieSenim procesov
vo valci a taktieZ s termalnou analyzou kompresoru.

Aigner zarovenn publikuje vo svojej préci [55], [56] aj 2D simulany néstroj, ktory vychidza
principidlne z 1D modelu. Z dévodu zachovania nizkej vypoctovej naro¢nosti su ventilové vacky
a ventily simulované 1D néstrojom. 2D model presnejSie popisuje tlakové vlny vo valci po uzavreti
vytlaéného ventilu, najmé postupné tlmenie a zniZovanie maximélneho tlaku.

2.2 Metody rieSenia prenosu tepla v kompresore

Podrla dostupnej literatiry existuji dva zdkladné matematické pristupy k rieSeniu tepelného toku
v kompresore. Analyticky pristup (metéda tepelnej siete) je matematicky jednoduchsi, je rychly
a nevyzaduje vel’ky vypoctovy vykon. Jeho nevyhodou je nutnost’ ,kalibracie” tepelnych odporov
medzi bodmi tepelnej siete. Univerzalnost’ tohto nastroja je tak limitovand konkrétnym
kompresorom. Je mozné vSak menit’ pracovné podmienky, pripadne pracovné médium. Rovnaké
obmedzenie na konkrétny kompresore — geometriu, majui aj komplexnejsie vypoctové metédy, CFD
a MKP. Na druht stranu poskytuji presnejSie vysledky (rozloZenie teploty, sucinitele prestupu
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.....

V sucasnosti sa tieto modely kombinujd, ¢im je mozné skratit vypoctovy Cas pri zachovani
pozadovanej presnosti.

2.2.1 Metéda tepelnej siete

Jednotlivé Casti kompresora (prip. iného zariadenia) predstavuji kontrolné body tepelnej siete.
Kazdému bodu sa predpiSu zodpovedajice termélne vlastnosti: teplota, tepelnd kapacita a tepelny
odpor. Medzi prisluSnymi bodmi tepelnej siete sa nasledne sformuluji rovnice popisujice prenos
tepla, ktory mdze prebiehat’ v troch réznych formach: konvekcia, vedenie a radiacia.[57] Kazda
z tychto foriem vytvéra tepelny odpor, ktory sa podl'a geometrického usporiadania (odpory v sérii,
rov. (2.26), odpory paralelne, rov. (2.27)) prepocita na celkovy odpor (rov.(2.25)) a nasledne dosadi
do rovnice (2.24). Prenos tepla radiaciou sa ¢asto zanedbava, vzhl'adom na maly teplotny rozdiel
medzi komponentami.

0=kS(T,-T;) (2.24)
k -1 (2.25)
Rcelk.
Rcelk. = Z Ri (226)
1
R, = (2.27)

Z 1

i \’Ri
V termadlnej sieti sa nachadzaju prvky, ktoré okrem tepelného odporu predstavuju aj zdroj tepla,
napr. valec kompresoru, trenie v pohonnom mechanizme a podobne.

Todescat [31] vyvinul model tepelnej siete zaloZeny na energetickych bilanciach, vd’aka ktorému
je mozné pocitat’ teploty jednotlivych komponentov kompresoru a chladiva v réznych miestach.
Koeficienty prechodu tepla k st urcené z experimentdlnych merani. Sucinitel’ prestupu tepla
vo valci vSak vychadza z existujicich korelacnych vztahov (Adair [58], Annand [59]). Kompresor
je rozdeleny na niekol’ko kontrolnych prvkov (valec, sacie potrubie a sacia komora, vytlacné
potrubie a komora, okolie kompresora a jeho obal) a pre kazdy je zostavena bilan¢na energeticka
rovnica (2.28) a rovnica prenosu tepla (2.29). Pri kontrolnych prvkoch sa predpokladajii uniformné
termodynamické vlastnosti.

0=Ymm, (2.28)
7

Q =ks,(T-T) (2.29

Zaverom Todescata je, Ze najvacsi podiel na prenose tepla ma odvod/privod tepla vo valci, preto je
nutné zaoberat’ sa tymto tepelnym tokom podrobne. Fagotti [60] nadviazal na pracu Todescata [31]
a porovnal viacero korelacii Nusseltovho ¢isla pre urcenie prestupu tepla z plynu do steny valca.
NajpresnejSia korelacia bola podl'a Adaira [58], rovnica (2.30). Je nutné uviest’, Ze tieto korelacie
vychadzaji zo vztahov pre piestové spalovacie motory.

Mu=0,053Re"* Pr° (2.30)
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Nevyhodou Todescatovho pristupu je nutnost’ urcit’ hodnotu koeficientu prenosu tepla pomocou
experimentov. Komplexnost' geometrie, pulzicie v sacom a vytlanom potrubi, olejova vrstva,
trojdimenzionalne turbulentné pridenie a d’alSie faktory ovplyviiujud prenos tepla a neumoznuju tak
pouZit’ jednoduché vztahy pre popis tepelnych pochodov z literatiry. VSeobecne sa da zvySovat
presnost’ tohto pristupu zvySovanim mnoZstva kontrolnych bodov tepelnej siete. V praci Todescata
[31] je vidiet, Ze aj jednoduchy model tepelnej siete mdZe poskytovat’ presné vysledky
pri porovnani s experimentdlnym meranim po vhodnej kalibricii.

Analyticky model na termédlnu analyzu kompresora vyuZzil vo svojej praci aj Sim [61]. Vztahy
pre vypocet koeficientov prestupu tepla boli ziskané v relevantne;j literatire a nie meranim, ako to
bolo pri predchadzajicich autorov. Kompresor je rozdeleny az do 32 diskrétnych elementov, ktoré
majui uniformné vlastnosti a kazdy element je popisany rovnicou (2.31). Autorovi sa podarilo
dosiahnut’ pomerne presné vysledky matematického modelu v porovnani s experimentalnymi
datami.

Q z ij lj( )+Qgen (2.31)

VylepSeny termélny model, s vyuZitim metédy tepelnej kapacity, prezentuje vo svoje praci Ooi
[62]. Prenos tepla radidciou vnitri schranky hermetického kompresora je zanedbany, ale autor
rozsiril pdvodné modely o radidciu kompresora do okolia. Zavedenim efektivneho koeficientu
prestupu tepla pre radiaciu, rovnica (2.32), je mozné pouzivat’ tepelné odpory tak ako pri prenose
tepla vedenim alebo pridenim.

r l

k =e0(T,-T,) (17 +1.?) (2.32)

Teplo generované trenim v loZiskach kompresora popisuje vztahom (2.33).

7md,N
60

ngn,frictiun = f m (233)
Celkovo je kompresor rozdeleny do 46 elementov. Vzorovéa energetickd bilancia pre element 1
(z&kladnud dosku), prepojent s elementami 5 (blok valca), 19 (plyn v batérii), 20 (batéria), 26 a 27
(plyn pod a nad doskou) a 32 (uloZenie loZisk), je dani rovnicou (2.35).

K=k[§ (2.34)
Kl,s(zz_T) K119(T T)+K120(T 7;0)"'

(2.35)
K o5 (T = Tog ) + K (T =T ) + K, (T, T3, ) =0

Autor uvadza maximélny rozdiel medzi Vysledkami merania teploty a Vypoétom 20%, priéom
elementov geometrie. VyuZitie metddy tepelne] siete je mozné ndjst’ aj v dalSich publikaciich,
napriklad [44], [47], [63], [64].

Metédu tepelnej siete je mozné pouzit' pre rdzne druhy kompresorov, nie len piestové. Podla
Ribasa [5] maju vSak tieto modely nevyhodu, hlavne v pripade presného rozloZenia tepldt
v kompresore. Napriklad ventilovad hlava kompresora, ktorou prechddza nasivany aj stlaceny
vzduch m4 pomerne rdznorodé teplotné pole, o pri malom pocte bodov reprezentujicich tento
prvok prindsa nepresnosti [65]. Zaroveinl tento pristup neposkytuje flexibilitu zmeny geometrie
kompresoru, ¢o vSak nie je jednoduché ani v ostatnych néstrojoch. V tomto pripade je vSak zmena
podstatne menej naro¢na.
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2.2.2 Numerické CFD metédy a hybridné termalne modely

Termalna analyza kompresoru s vyuZitim numerickych metéd taktiez vyZaduje vytvorenie
vypoctovej siete, v tomto pripade sa vSak zachovava presna geometria jednotlivych komponentov.
Vypoctovi siet’ je mozné vytvorit’ v komerénych programoch automaticky, rovnako tak nie je nutné
predpisovat’ rovnice pre tepelné pochody. Existuje niekol'’ko metdd na rieSenie pridenia, prestupu
tepla alebo pevnostného namahania. NajznamejSie a najpouZivanejSie si metéda konecnych
objemov (MKO) a metdda kone¢nych prvkov (MKP). Obe metddy maji svoje vyhody a nevyhody,
viac je moZné sa docitat’ v [51].

Napriek zdsadnému pokroku vo vykone pocitacovych stanic v poslednych rokoch nie je stdle mozné
prevadzat’ troj-rozmerné CFD simulécie celého kompresoru v akceptovatelnom case [66]. CFD
simulacia je preto pouZzitd pre urCitd Cast kompresoru, napriklad na simulaciu vedenia tepla
v pevnych telesich kompresoru. Pridenie pracovného plynu moZe byt dopocitané napriklad
pomocou jednoduchych bilanénych matematickych modelov. Takto skombinované modely sa
oznacuji ako hybridné modely. Prvé hybridné modely prezentuji vo svojich pracach Almbauer
[65] a Ribas [67]. Ribas pouZzil 3D simulaciu na rieSenie vedenia tepla medzi pevnymi Castami
kompresoru a integralny termalny model (podobny ako Todescat [31]) na rieSenie teploty
pracovného plynu pri prechode jednotlivymi ¢astami kompresoru a pre d’alSie sucasti kompresoru,
nezahrnuté v 3D analyze (napriklad elektricky motor). Vysledky z terméalneho modelu sliZia
ako okrajova podmienka pre 3D analyzu a naopak vysledky z 3D analyzy sa opétovne pouZiju
ako okrajové podmienky pre termélny model. Tato procedira sa iteracne opakuje az pokial
je dosiahnutd pozadovand konvergencia teploty. Ribasovi [67] sa podarilo tymto modelom
dosiahnut’ vysledky vel'mi blizke k experimentalnemu meraniu. Sanvezzo [53] nadviazal na model
od Ribasa, ale namiesto experimentalne zistenych stucinitelov prechodu tepla pouzil vypoctové
vztahy z literatiry. Sanvezzo navySe pocita aj s olejovou vrstvou pri rieSeni prestupu tepla.
Jedinymi vstupnymi datami do programu si podla autora vyparnid akondenzacna teplota
a geometrické rozmery kompresoru. Tento pristup nevyzaduje kalibraciu podl'a experimentalnych
dat, je teda flexibilnej$i na pouZitie pre roézne pracovné podmienky, pripadne malé zmeny
v geometrii kompresoru. Sanvezzo [53] d’alej uvadza, Ze pouzité modely pre vypocet Nusseltovho
¢isla podhodnocuju tepelny tok a tak je nutné zvysit’ hodnotu tepelného toku pouzitim korela¢nych
faktorov. V sacom tlmi¢i (z anglického ,muffler') ma korelacny koeficient hodnotu dva,
vo vytlacnej komore je to Styri a tlmi¢i na vytlaku je to Strnast. Pouzitim tychto korela¢nych
faktorov dosiahol Sanvezzo presnejSie vysledky pri porovnani s nameranymi hodnotami. Podobné
termalne modely boli publikované okrem inych aj v [67] a [68].

CFD néstroje maju vyuZzitie aj pri simulécif len urcitych ¢asti kompresoru, napriklad Morriesen [70]
pouZil tento pristup na vypocet prehrievania v sacom potrubi, pricom vstupnymi datami boli
hodnoty z merania. Autorovi sa v§ak nepodarilo dosiahnut’ presné vysledky pre teplotu a tepelny
tok v kompresore. Porovnanie s meranim ukéazalo odchylku az 23 % (resp. 28 %). Dovodom je
podla autora nespravne predpisand okrajova podmienka.

2.3 Prenos tepla vo valci kompresora

vV,

Kompresia vo valci je jednym z najvicsich zdrojov tepla v kompresore, ktoré sa prenasa do d’alsich
casti kompresora. Takto dochddza k prehrievaniu nasavaného plynu a zniZovaniu tuc¢innosti
(vysvetlené v predchadzajiicich kapitolach). Dal3i negativny jav pri ohrievani pracovného plynu je
zvySovanie kompresnej prace. Minimalnu pracu, a teda aj najvysSiu dcinnost kompresoru,
dosiahneme pri izotermickej kompresii (obrdzok 2.3). To je vSak nevhodné pre chladiace
kompresory, kde by nasledne nedochadzalo k vymene tepla v kondenzétore. V tomto pripade je
cielom pribliZit’ sa adiabatickej kompresii. Pri reAlnom procese stlaania plynu vSak vzdy dochadza
k narastu teploty, preto sa v kompresoroch pouZivaji na chladenie valca rdzne chladice
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a medzichladi¢e v pripade viac-stupnovych kompresorov. V niektorych pripadoch sa pouziva
aj vstrekovanie kvapaliny do priestoru valca. [71], [72]

Praca kompresoru

<y

Obrdzok 2.3: Porovnanie procesov kompresie.

Analyzou tepelnych pochodov v kompresore ziskame prehl'ad o rozloZeni teploty pre rdzne
pracovné podmienky a konfiguracie. Pri termélnych analyzach, uvddzanych v kapitole 2.2, sa asto
pouZivaju na uréenie prestupu tepla zo stlaCovaného plynu do steny semi-empirické korelacné
vztahy. V dostupnej literatire je moZzné nijst’ pomerne vel'ké mnoZstvo rdznorodych vztahov,
ale ich presnost’ nie je explicitne overend a oblast’ vyuZitia tieZ nie je jasne definovana. VicSina
vztahov je zaloZena na vypocte bezrozmerného Nusseltovho ¢isla podla vztahu (2.36). Rozdiely
su v koeficientoch a, b a ¢ a tiez vo vypocte rychlosti u pre Reynoldsove ¢islo, vztah (2.37).

Nu = aRe’ Pr¢ (2.36)
Re=“D (2.37)
vV

Mnohé vztahy vychadzaji z koreldcii pre spalovacie motory, medzi prvymi boli korelacie
od autorov Woschni [73] a Annand [59], rovnica (2.38) a (2.39).

Nu=0,035Re"’ (2.38)
Nu=0,7Re" Pr’ (2.39)

Aplikécia tychto vzt'ahov pre kompresory je limitovand, pretoZe procesy v spalovacom motore su
odli$né od tych v kompresore. Rozdielne su aj ventily umoziiujice pridenie do valca a z valca.
V spalovacom motore su ovladané mechanicky va¢kovym hriadel'om, zatial’ ¢o v kompresore su
ovladané tlakom. Vo vztahu (2.39) boli upravené koeficienty podla prechadzajicich skiisenosti,
ale aj samotny Annand tieto koeficienty upravoval podl'a pracovnych podmienok spalovacieho
motora [74]. Pri vypocte rychlosti v Reynoldsovom C¢isle pouzival Annand priemernd piestovi
rychlost. Woschni oddelil fazu vymeny néplne v pracovnom priestore, rovnica (2.40), a fazu
uzavretia ventilov, rovnica (2.41). Dovodom je rozdielna rychlost’ pridenia, ked’ si ventily
otvorené.

u=6,6180, (2.40)
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u=2,280k, (241)

Adair [58] priniesol vzt'ah priamo odvodeny pre piestové kompresory pracujice s chladivom,
rovnica (2.42). V pripade Nusseltovho ¢isla sa jednd len o miernu zmenu koeficientov.
Zaujimavejsi je vSak vypocet charakteristickej rychlosti, kde autor pouZiva uhlovi rychlost’
kl'ukovej hriadele. Na vypocet rychlosti autor predklada dva vztahy, pouzivané v zavislosti na uhle
natoCenia kluky. Takymto spdsobom autor rozliSuje fazu vymeny naplne, rovnica (2.43),
a uzavretia ventilov, rovnica (2.44). Poslednou zmenou je pouZitie ekvivalentného priemeru
v Reynoldsovom (¢isle, rov. (2.45).

Nu=0,053Re"* Pr*° (2.42)
3 1
u=2w[1,04+cos(2CA)] SA<CA<—m (2.43)
u=af 1,04 +cos(2CA) | Licca<in (2.44)
2 2
, = 6 [Objem valca (2.45)

Plocha valca

Predchadzajice vztahy boli odvodené na zaklade experimentidlnych merani. So zvySujicim sa
vykonom vypoctovych pocitacov sa zaCali pouzivat' na analyzu prestupu tepla aj numerické
metddy. Disconzi [52] na zaklade dvoj-rozmernej CFD simulacii (s RNG k-¢ modelom turbulencie)
navrhla vztahy samostatne pre kompresny, vytlacny, expanzny a saci proces, tabul’ka 2.1. Okrajové
podmienky simulacie boli uréené z experimentidlnych merani (teploty na stenich kompresne;j
komory, prietok, charakteristika ventilov) a na ostatné steny, irelevantné k prestupu tepla, bola
predpisana adiabaticka okrajova podmienka.

Tabulka 2.1: Korelacné vztahy prestupu tepla pre jednotlivé deje vo valci kompresora [52].

v Konstant
Proces Reynoldsove ¢islo y
a b c
PyDu,
Kompresia Re = —— 0,086 0,8 0,6
Hi
pI DI,{ +1,{ U.SM 5 10.2
Vytlak Re= ¢ 1 0,08 0.8 0,6
20)
PPu,
Expanzia Re = —— 0,12 0,8 0,6
Ho
pl Du? +M _0'41/{ L 11‘4
Nasévanie Re=— ¢ » e 0,08 0,9 0,6
Ho

Charakteristickd rychlost vo valci pre Reynoldsove ¢islo poCas uzavretia ventilov je stredna
rychlost’ piestu, rov. (2.46).

u, =2Zf (2.46)
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Rozdielom oproti predchiddzajicim modelom je urcenie charakteristickej rychlosti v Re Cisle
z priemernej rychlosti piestu a z hmotnostného prietoku ventilmi, podl’a rovnice (2.47).

U g, = iy (2.47)
fluid(ry — 7 :
t P (t)AValve
Disconzi [52] uvedené vztahy overila pre rozne prevadzkové stavy kompresoru a vysledky
pri porovnani s numerickym vypoctom dosahovali podstatne lepSiu presnost’ ako vztahy podla
predchadzajicich autorov. Pri porovnani jednotlivych modelov medzi sebou je vSak rovnako badat’
vel'ké rozdiely, obrazok 2.4. Podobné vysledky dosiahol vo svojej praci aj Pereira [75].
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Obrdzok 2.4:Tepelny tok predpovedany modelom Disconzi [52].

OdliSny postup pri urovani tepelného toku vo valci kompresoru pouZil Aigner [56]. Namiesto
Nusseltovho cisla pouziva Stantonové ¢&islo, ktoré vyjadruje pomer tepelného toku do steny
a energetického toku pozdiZ steny, rovnica (2.48).

h Nu
St = =
pc,u  RePr

(2.48)

Aigner pouZil troj-rozmerné CFD simulacie na vypocet tepelnych tokov a na zaklade vysledkov
navrhol Stantonové ¢isla, resp. vzt'ahy pre ich vypocet, pre kaZzdy proces vo valci. Vyhodou tohto
postupu je, Ze Stantonové &islo je proporcionalne k treciemu koeficientu Cy, rov. (2.49).

— Cf

St =S (2.49)
Problematické je vSak urCenie trecieho koeficientu. Opit’ existuje niekol’ko rdéznych vztahov
pre rozne druhy pridenia, napriklad podla Benjana, rovnica (2.50) pre procesy s uzavretymi
ventilmi a rovnica (2.51) pre vymenu niplne, alebo inak povedané, pre vysSie Reynoldsove ¢islo.
Presnost’ tychto vztahov je vSak diskutabilna pre pouZitie v kompresore.

C, =0,078Re™> (2.50)
C, =0,046Re™? 2.51)

Z hladiska prestupu tepla vo valci je dolezité spravne urCit’ aj distribiciu tepelného toku medzi
jednotlivé povrchy kompresoru. Vyssie uvedené postupy predpokladaji rozloZenie podl'a velkosti
plochy v danom momente. Prestup tepla na konkrétnej ploche vSak ovplyviuje aj rychlost’ pridenia
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v okoli tejto plochy ata sa v kompresore zdsadne meni. Tejto téme sa venovali Miillner [76]
a Bielmeier [77], ktori v ramci analyzy pracovného cyklu kompresoru sledovali prerozdelenie
tepelného toku medzi vnitorné povrchy valca. Autori skimali vplyv geometrie ventilovej dosky
na prenos tepla vo valci, nie vSak pre celd otacku kI'ukového hriadel’a. V nasledujicich obrazkoch
su uvedené koeficienty prestupu tepla pre jednotlivé steny kompresoru a miera tepelného toku.
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Obrdzok 2.5: Priemerny koeficient prestupu tepla pre jednotlivé steny kompresora a geometrie ventilu [76].
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Obrdzok 2.6: Prenos tepla pre jednotlivé steny [76].

Na zéklade Miillnerovho [76] vypoctu prevazna Cast’ tepla vo valci smeruje do piestu (50 %)
a do ventilovej hlavy (35 %), menej do steny vo vytlacnom potrubi (14 %) a najmenej do steny
valca (4 %). Tieto vysledky potvrdzuju, Ze tepelny tok vo valci nie je zavisly len na vel'kosti steny
valca, ale je vyznamne ovplyvneny pridenim plynu z ventilov a do ventilov. Podobnud analyzu
prenosu tepla vo valci, zaloZentd na 2D simulacii metédou koneénych objemov, vypracoval Pereira
[75]. Rovnako ako v pripade Miillnera [76] vychadzaji autorovi nizke hodnoty prenosu tepla
pre stenu valca pocas vytlaku, vid’ obrazok 2.7.
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Obrdzok 2.7: Tepelny tok roznymi povrchmi v kompresore podla Pereiru: (a) pocas vytlaku; (b) pocas
nasdvania [75].
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3

Matematicky model kompresoru

V tejto kapitole nasleduje detailny popis matematickych modelov vytvorenych v rdmci dizertacnej
prace. Na simuléciu termodynamickych dejov vo valci kompresoru bol vybrany model zaloZeny
na energetickej bilancii v kontrolnom objeme (vid’ kapitola 2.1.2). Tento model je najcastejSie
vyuZivany pri analyze kompresorov. VSeobecné vlastnosti tohto pristupu boli popisané v kapitole
2.1.2 ahlavné dovody jeho pouZitia si jednoduchid modifikicia a prepojitelnost’ s d’al§imi
modelmi, rychlost’ a relativne dobra presnost’. Niektoré Casti kompresoru vsak boli simulované
s vyuZitim numerickych metéd a komerénych CFD softvérov, napriklad prietok ventilmi a prestup
tepla vo valci kompresoru. Okrem termodynamického modelu pre valec kompresoru bol vytvoreny
aj termalny model kompresoru, ktory riesi tepelnui zat'az jednotlivych casti kompresoru (kapitola
2.2.1). Aj vtomto pripade je model ¢asto kombinovany s CFD simuldciou z dévodu overenia
jednotlivych dejov a vysledkov. Vsetky vlastné modely boli vytvorené v prostredi Matlab.

3.1 Termodynamicky model kompresoru

Energia dodavand motorom sa meni na kompresnd pracu piestu. Pracovny plyn pridi do valca
cez ventily, pricom zdiel’a teplo s okolitymi stenami. VSetky tieto deje si matematicky popisané
v nasledujicom texte v rdmci termodynamického modelu kompresoru.

3.1.1 Krlukovy mechanizmus

Objem pracovného priestoru vymedzuje pohybujici sa piest. Ten je ovladany klukovym
mechanizmom, ktory je podobny tym v piestovych spalovacich motoroch. Rozdiel je v prenasane;j
sile (resp. praci), ktora ma opacny smer, tzn. z kl'ukového hriadela do pracovného priestoru
kompresora. Vicsina kompresorov vyuziva najjednoduchsi typ kl'ukového mechanizmu (obrazok
3.1), zloZzeného zo samotnej kl'uky, ojnice a piestu.

Yo :jEtosCA(t) +l|]tosRA(t) 3.1)

.\ 2
Zy=j+1+Z, - jkosCA, —l\/l—(ﬂ sin® CA, (3.2)

V pripade dvoj¢innych kompresorov je mechanizmus doplneny o kriZiak a piest s vodiacou tycou.
Aktudlna poloha piestu je zdvisld na case (na natoCeni kl'ukového hriadela) a je dana
vztahom (3.1). Kazdy kompresor ma tzv. Skodny priestor, ktory je dany minimalnou vzdialenostou
piestu od ventilovej hlavy, Zy. Tento priestor mdze byt navySeny o tzv. ventilové vacky (z angl.
»valve pockets ). Poloha piestu v zavislosti na nato¢eni kl'uky je potom dana rovnicou (3.2).
Vynasobenim rovnice (3.2) plochou piestu dostdvame kontrolny objem kompresoru, ktorého
pohyblivi hranicu tvori piest a prietokové plochy st tvorené ventilmi.
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= dyiesr - priemer piestu
d, - excentricita kluky voci piestu
Y _ dyy - vzdialenost HU od kluky

/ - dizka ojnice

dyy
Ja
\

J - polomer klukovej hriadele
Z, - aktudlna poloha piestu v case
CA - uhol natocenia kluky

Obrdzok 3.1: Schematicky ndkres klukového mechanizmu v kompresore.

3.1.2 Energeticka analyza kontrolného objemu

S vyuzitim 1. Termodynamického zdkona je mozné analyzovat priebeh procesov vo valci
kompresoru, resp. v kontrolnom objeme. Tento pristup zanedbava pridenie vo valci a predpoklada
uniformné rozloZenie teploty a tlaku v kontrolnom objeme. Z tohto dévodu sa tieto modely ¢astou

13

oznacuju ako ,.kvazi-statické* alebo OD modely.

Rovnicu (2.18) v diferencialnom tvare (3.3) je mozné rieSit’ numericky, kde sa osvedcili metddy
Runge-Kutta. Alternativou je nahradenie diferencidlu v rovnici (3.3) postupnymi diferenciami,
¢oho vysledkom su diskrétne hodnoty priebehu stavovych veli¢in v cykle kompresoru [78].
RieSenim energetickej rovnice (3.3) dostadvame tak hodnotu vnitornej energie v novom ¢asovom
kroku u;+,, rovnica (3.4). Podobné rieSenie energetickej rovnice je mozné najst’ napriklad v [79].

dW d dU
Q Z =~ (3.3)
1. . . AV A
Uy =;{Q+(mshs), = (rin,h,), _p’E_T’?}W’ (3.4)

Prvy ¢&len rovnice (3.3) vyjadruje pracu piestu ajej vypocet je zavisly na zmene objemu
pri okamZitom tlaku.

AW AV AV
2 =l == 3.5
a Par P (5.3)

Na vypocet tepelného toku sa pouZiva Newtonov ochladzovaci zakon, (3.6). Sucinitel’ prestupu
tepla je ur€eny pomocou bezrozmerného Nusseltovho ¢isla, rov. (3.7).

dQ aESE( -T

stena plyn
dt

) (3.6)
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_ Nulh
a =
D

(3.7)

Treti ¢len rovnice (3.3) uddva hmotnostny tok cez saci alebo vytlacny ventil. RieSenim energeticke;j
rovnice je mozné ziskat’ jednu stavovi veli¢inu, v tomto pripade teplotu, ktord je mozné vyjadrit
pomocou rovnice (3.8).

du_ dr

=c. (3.8)
dt "odt

V prezentovanom vypoctovom programe je vSak namiesto rovnice (3.8) pouZitd databaza chladiv
CoolProp [80], [81]. V tomto programe je mozné ziskat’ poZadovanu vlastnost’ pracovného plynu
na zaklade dvoch stavovych veli¢in. Na ur€enie teploty je pouZitd vnutorni energia u a hustota
plynu v kontrolnom objeme p, rov. (3.9).

T=f(up) (3.9)
Podobnym sp6sobom je nésledne zistena hodnota tlaku, rov. (3.10), pripadne entalpie, rov.(3.11).
p=f(T.p) (3.10)

h=f(p.T) (3.11)

Pouzitie databazy plynov umoZznuje nahradenie stavovej rovnice v simulaénom néstroji a zaroven
rozsiruje moznosti aplikacie. Databaza totiZ obsahuje 122 tekutin a je mozné ziskavat’ aj vlastnosti
zmesi. Program vyuZiva na urcenie termodynamickych vlastnosti tekutin Helmholtzovu energiu.
Ta sa sklada z dvoch zloZiek, ideélnej a rezidudlne;j:

a=a’+a’ (3.12)

VSetky termodynamické vlastnosti sa ziskavaju derivaciou €lenov rovnice (3.12). Viac informacii
o0 CoolPrope je mozné najst’ v publikaciach [80], [81].

Stustavu energetickej a stavovej rovnice je nutné doplnit’ o rovnicu kontinuity (3.13), vdaka ktorej
je moZné dopocitat’ hustotu plynu vo valci, rov. (3.14).

dm

ol . . . . . .
dl_ _n/lsuc mdis n/lleak rnb,suc +nqb,dis +rnb,leak (313)

p="ut (3.14)
- .

3.1.3 Ventily

Pohyb ventilov v kompresore je pomerne komplexny a zdsadnym sposobom ovplyviiuje vykon
kompresoru. Kinematika a dynamika ventilov je uréena tlakovym rozdielom medzi valcom a sacim,
¢i vytlacnym potrubim, tuhost'ou pruZiny, pripadne tuhost'ou jazyckového ventilu a v neposlednom
rade tlmiacim dc¢inkom pretekajicej tekutiny. Schematicky nakres ventilu je na obrazku 3.2. Ventily
maju ¢asto obmedzeny pohyb tzv. obmedzovacom (z angl. ,,limiter*), ktory sa pouZiva preto, aby
sa zabranilo neZiadicemu pre-pruZeniu a naslednému silnému kmitaniu, ktoré by mohlo zniZzovat’
zivotnost’ ventilu. Takéto obmedzovace pohybu sa pouzivaju hlavne pri vytlaénych ventiloch.

Rozsah pohybu ventilu je teda obmedzeny stenami ventilovej dosky (obrazok 3.2) a rov. (3.15).
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X. <X,<Xx_ (3.15)

Minimalna vzdialenost’ je vZdy nulova, aby ventil uzatvaral pracovny priestor kompresoru.
Samotna pruZina ventilu v§ak moZze byt’ aj v ,,nulovej polohe* mierne stlacend, aby sa vytvorilo
urcité silové predpitie. V zjednoduSenych simulaénych nastrojoch sa na rieSenie pohybu pouZiva
najcastejSie rovnica s jednym stupiiom volnosti [22], rov. (3.16).

d’x . dx <
m—-+b—+cx=) F (3.16)
dr*  dt Zzll
Obmedzovac pohybu

PruZina \

Obrdzok 3.2: Ndkres ventilu v ¢ase vytlaku v kompresore [21].

Rovnica (3.16) plati pre najjednoduchsi typ systému hmotny objekt — pruZina a v zjednoduSenych
modeloch sa Casto zanedbava konStanta tlmenia b. Niekol'ko poslednych publikacii (napr. [26],
[27], [82]) naznacuje, Ze tento pristup nie je idedlny pre zistenie presnych parametrov ventilu,
obzvlast’ ak sa jedna o deformovatelné jazyckové ventily. Dochddza k nepresnostiam pri urceni
pohybu a deformdcie ventilu, ktoré su ddlezité pri ureni Zivotnosti ventilu. Z globalneho hladiska,
kedy je dolezity hlavne prietok ventilom, je mozné tento pristup pouzit, ¢o potvrdzuje vécSina
sucasnych publikacii, ktoré nie st vyslovene zamerané na analyzu ventilu. Pri analyze pevnych,
nedeformovatelnych ventilov, akymi sui napriklad prstencové, alebo kénické ventily, je pouZitie
tohto pristupu pomerne presné. Samozrejme, nie je mozné postihnit’ kmitanie ventilu, pripadne
poskakovanie ventilu v inom smere ako je hlavny pohyb.

Rovnica (3.16) je rieSend pomocou metddy Runge-Kutta Stvrtého radu. Vysledkom je poloha
ventilu, jeho rychlost’ a zrychlenie. Ventil pri otvarani narazi na pevnu stenu (obmedzovac pohybu)
a odskakuje s hybnostou (rychlostou) menSou ako pred narazom podla rov. (3.17) [20], [21].

BT )=, B G.17)
dt dt
Koeficient zmeny rychlosti e,.; vychadza z pomeru kinetickej energie po naraze (t*) a pred narazom
(f) a vypocet musi okrem elastickych vlastnosti samotného materialu zahiat aj vplyv pretekajice;j
kvapaliny. Hodnoty koeficientu zmeny rychlosti sa ¢asto pohybuju blizko nule, pricom presné
urcenie tejto hodnoty je naro¢né a Casto sa tieZ zanedbava.
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Sily posobiace na ventil

Pravé strana rovnice (3.16) reprezentuje vSetky sily pdsobiace na ventil pri kvazi-statickych
podmienkach. Bezne na ventil posobi tlakova sila, vyvolana rozdielom tlakov pred a za ventilom,
sila od pruZiny v pripade predpétia, adhézna sila, spdsobena tenkou vrstvou oleja na stycnych
stenach medzi ventilom a sedlom. Tato sila posobi vzdy na zaCiatku otvarania ventilu ¢im
spOsobuje oneskorené otvorenie a tieZ pri pritlaceni ventilu na obmedzovac¢ pohybu. NajvacSou
silovou zlozkou je sila tlakova (rov. (3.19), ktora niekol'’ko-nédsobne prevysuje ostatné sily a preto
sa Casto uvaZzuje len s touto a s adhéznou zloZkou.

Zz«; =F,+F, (3.18)

F =Sy (3.19)

F, =Ms’d, %% (3.20)
adh:27;1%16;‘[1—)(4+—1_2i;+x4j 3.21)
X’ =1+ A (3.22)

alve

Olejovy film ma nezanedbatelny vplyv na silu potrebnu pre otvorenie a zatvorenie ventilu. Narast
sily potrebnej na otvorenie ventilu zvySuje poZiadavku na dodanu pracu a zniZuje tak efektivnost’
kompresoru. V p-V diagrame je tento jav viditeI'ny na konci kompresie, kedy tlak vo valci zna¢ne
narastd nad hodnotu tlaku vo vytlacnom potrubi (obrazok 1.4). Rovnaky efekt bude mat’ adhézna
sila na strane nasavania. Prichytenie ventilu o obmedzovac pohybu mdzZe zase oneskorit’ zatvorenie
ventilu, ¢im umoZiuje spétny tok plynu do valca, pripadne sacieho potrubia. Uréenie adhéznej sily
vypoctom je pomerne zloZité z dovodu nezndmeho mnoZstva oleja na ventile, neznamej teploty
oleja v okoli ventilu a rozloZenia oleja po povrchu. Velkost’ adhéznej sily sa preto urCuje Casto
experimentalne. Aigner [42] pouzil na popis adhéznej sily Reynoldsovu teériu hydrodynamického
mazania, rov. (3.20), ktord vychddza z analyzy Khalifu [83], rov. (3.21). Predpokladom je
dostato¢né mnozstvo oleja medzi ventilom a sedlom a konStantné viskozita. Rozdiel medzi rov.
(3.20) arov. (3.21) je v urceni vplyvu presahu ventilu za okraj prietokovej plochy, obrazok 3.2.
Pizzaro-Recabarren [84] zaviedol do teérie Khalifu konecny objem oleja, co by malo presnejSie
zodpovedat’ skutocnému stavu v kompresore. Ani jeden z modelov vSak nebol experimentalne
validovany, preto bol pouzity model podl'a Khalifu.

RozloZenie tlaku na ventile nie je v skuto¢nosti rovnomerné, ¢o je dosledok intenzivneho pridenia
okolo ventilu. Skuto¢na plocha, na ktord pdsobi tlakova sila tak mdZe byt mensia ako je celkova
geometrickd plocha ventilu. Nasir [85] pouZil vo svojej praci termin efektivna silova plocha
(».effective force area*), ktord predstavuje skutocnu plochu vystavenu podsobeniu tlakovej sily.
Jej hodnota je dana rovnicou (3.23) a vypocita sa z pomeru skutocnej a ideélnej sily pdsobiace;j
na ventil, rov. (3.25). Podobny postup je pouZzity aj pri vypocte efektivnej prietokovej plochy.

F =g .0 (3.23)

%", Jforce = Zforz:e m (3 24)
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F
{poree = 755 (3.25)
. Fp,id
¢ef,ﬂow = Zﬂow L_S (326)
7
Zﬁ)rce = .Sk (327)

th
Hmotnostny tok ventilom

Po urceni polohy ventilu je mozné vypocitat’ hmotnostny tok ventilom pomocou St. Venantovej
rovnice (3.28). Rovnica predpokladd jedno-rozmerné, izoentropické priidenie. Vsetky vstupné
veli¢iny si zndme z predchadzajicich vypoctov, okrem efektivnej prietokovej plochy @esfow-
Tato veli€ina okrem skuto¢nej prietokovej plochy ¢, ktoré je dana polohou ventilu, obsahuje v sebe
aj lokélny stratovy sucinitel’ . Ten je mozZné zistit' bud’ experimentélne, alebo s vyuzitim CFD
softvéru. V stratovom suciniteli sa prejavuje tlakova strata, strata spojend so ziZenim pridu
pri prietoku ventilom, alebo virenie v okoli ventilu ¢i trecie straty.

K-1

1

« |92 K

m:@fﬂow m')l & _K& 1-— & (3.28)
’ 14 K=1p 14

Tlakovy pomer pred a za ventilom urCuje maximalnu vytokovi rychlost. Jeho hodnota sa vSak
pri pohybe piestu meni, resp. koliSe okolo urcitej hodnoty, nemala by vSak presiahnut’ kriticky
pomer. Kriticka hodnota tlakového pomeru je Specificka pre kazdy plyn, rov. (3.29), pre vzduch je
to 0,54.

— Prir _ 2 kel
ﬁ == 3.29
it p (K +1J (329)

3.14 Uniky pracovného plynu netesnost’ami

Vplyvom netesnosti medzi piestom, resp. piestnymi krizkami a stenou kompresoru dochidza
k inikom stlacaného plynu. Ddsledkom toho je zniZenie Gcinnosti kompresoru vd’aka nizSiemu
prietoku pracovného plynu a neefektivnemu vyuzivaniu dodanej energie. Jeden z prvych modelov
pre vypocet unikov plynu netesnostami priniesol Ferreira [32], ktory rozdelil uniky na priame
a nepriame (vid’ kapitola 1.5). Ked’Ze nepriame tiniky su silno spojené s chemickou interakciou
medzi plynom (chladivom) a olejom, neboli zahrnuté v prezentovanom modely. Pre priame tiniky
netesnostami pouziva Ferreira [32] vzt'ah (3.30)

_ 2 2 _ 205 4 R
=D, K 2K I(K)  (p=p)(D12) (12K 1=K (3.30)
" 200 (K)1-K?) 8LL 1-K* In(K)
=2 (3.31)
D+2i
_ 2
r, :(pcyl pshell)l (3.32)

MLu

P
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Pre uvedeny model je nutné brat’ do tvahy kvazi-statické nestlacitelné pridenie a konStantnd
hribku olejovej vrstvy. Autorovi sa podarilo dosiahnut’ zhodu experimentalnych a numerickych
vysledkov pre velkost’ medzery do desat’ mikrometrov. DdleZitym parametrom je hlavne velkost’
medzery, ktord je redukovand olejovou vrstvou prichytenou na povrchu piestu, pripadne steny
valca. Koeficient pomeru tlakovych a viskéznych sil, rovnica (3.32), rozhoduje o tom, ¢i je tlakovy
rozdiel medzi valcom a okolim dostato¢ne vel’ky na prelomenie olejovej vrstvy v okoli piestu.
V pripade, Ze je hodnota tohto koeficientu priblizne rovnd, alebo vysSia ako jedna, dochiadza
k priamym dnikom pracovného plynu z kompresnej komory. Lohn [33] vypracoval analyzu v ktore;j
porovnaval analyticky vztah (3.30) s numerickou CFD analyzou. Autor uvadza, Ze tento analyticky
model poskytuje dobry odhad tnikov netesnostami, pre piest bez ndklonu voci vlastnej ose.
Pre stlacite'né pridenie je v§ak vhodnejSie pouZit’ vztah podl'a Zuka [86], rov. (3.33).

3 2
iy = TP Cp, Cpy -2 (3.33)
24 L P
2 P
_ 12 | & | Py | [ Py |
= A . shell _ shell 334
Cgap &P pcyl r T K _1 pcyl p oyl ( )

Alternativny pristup zvolil Yang [45], ktory pouzil upraveny St. Venantov vztah, rov. (3.34), ktory
vSak nezohladnuje olej v medzere medzi piestom a stenou. Z toho dévodu bol v prezentovanom
simulacnom nastroji pouZity vztah (3.30).

Uniky netesnostami ventilov tvoria tieZ podstatnii ¢ast’ strat na uéinnosti kompresoru. Z ¢asovych
ddvodov a nedostatku vstupnych ddajov vSak neboli tieto tniky zahrnuté v prezentovanej prici.
InSpiraciu a mozné namety je vSak mozné najst’ napriklad v publikécii od Silvu [87].

3.1.5 Opverenie termodynamického modelu

Kazdy matematicky model je nutné pred praktickym pouZitim verifikovat' a validovat’ (obrazok
3.3), idedlne s vyuZitim experimentdlne ziskanych dat. Verifikdciou pocitacového modelu je
overena spravnost’ rieSenia matematickej ilohy pomocou zvolenej numerickej metédy.

simuldcia odvodenie modelu
realny
validacia Proces kvalifikacia
o programovanie L
pocitacovy matematicky
model — model
verifikacia

Obrdzok 3.3: Schéma metodologického postupu vyvoja modelu.

Tato Cinnost' prebieha opakovane pocas samotného programovania pocitacového modelu.
Vysledky z pocitaového modelu su v konec¢nej fize vyvoja porovnavané s redlnym procesom.
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Pokial’ sa vysledky zhoduju, povaZzuje sa pocitacovy model za validovany a je mozné ho pouzit
v praktickych aplikaciach [88].

Overenie termodynamického modelu kompresoru bolo v prvom kroku uskuto¢nené porovnanim
vysledkov s inym, uz validovanym, pocitatovym modelom Recips. V tomto kroku sa teda jedna
o overenie na rozmedzi validacie a verifikacie. Zaklad tohto model bol povodne vyvinuty Ussykom
[89] na Federalnej Univerzite v Santa Catarine (UFSC), Brazilii. Postupne bol model vyvijany
a doplneny o d’alSie sub-modely aZ do dne$nej podoby a tieZ experimentilne validovany na r6znych
chladiacich kompresoroch v laboratéridch POLO, UFSC. Porovnanie dvoch pocitatovych modelov
ma vyhodu vo vyli€eni problémov so vstupnymi a okrajovymi podmienkami.

Termodynamicky model pre kompresory vyzaduje nasledujice vstupy:

* Rozmery kompresoru o Tuhost’ ventilu (resp. pruZiny
o Priemer kl'ukového hriadela ventilu)
o Dizka ojnice o Maximalna deformacia
o Priemer piestu (vftanie) (poloha) ventilu
o Excentricita o Efektivna prietokova plocha
o Velkost’ skodného priestoru o Efektivna silova plocha
o Velkost medzery medzi piestom ¢ Fyzikalne okrajové podmienky
a stenou valca o Saci tlak

Vytla¢ny tlak
Sacia teplota
Teplota vo vytla¢nej komore

* Otacky kompresoru
* Vlastnosti sacieho a vytlaéného ventilu
o Celkova védha ventilu

O O O O

Teplota steny valca

Vstupné a okrajové podmienky pre validiaciu boli zadané podla skuto¢ného chladiaceho
kompresoru, ale z dévodu dohody o utajeni nie su tieto hodnoty uvadzané v tejto préci. Saci
a vytla¢ny tlak bol nastaveny tak, aby spadal do pracovnej obalky kompresoru.

Pocitatovy model je mozné povazovat’ za validovany, pokial’ spravne predpoveda charakteristiky
pracovného cyklu kompresoru. DdleZitymi parametrami su:

» priebeh tlaku a teploty vo valci kompresoru,

e pohyb ventilov,

* hmotnostné toky kompresorom,

* mnozstvo zdiel'aného tepla medzi stenou a pracovnym plynom,
* ucinnost kompresoru.

Pre I'ah$iu orientaciu vo vysledkoch a grafoch bol termodynamicky model vytvoreny autorom tejto
dizertaCne prace nazvany reComp. PocitaCovy model pouZity ako vzor pre validiciu sa nazyva
Recip.

Priebeh tlaku a teploty vo valci kompresoru

Simulaény model kompresoru potrebuje minimalne dve oticky kl'ukovej hriadele na ustilenie
zakladnych parametrov pracovného cyklu. Vysledky uvadzané v tejto kapitole si teda vyhodnotené
z tretej alebo Stvrtej otacky kl'uky od spustenia vypoctu. Z vysledkov na obrazku 3.4 je zrejmé, Ze
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oba modely predpovedaji v podstate rovnaky priebeh tlaku pocas jednej otacky kl'ukového
hriadel’a. Detailny pohl’ad na proces nasavania (obrazok 3.5) a vytlaku (obrdzok 3.6) potvrdzuje
zhodu medzi vysledkami modelov. Maximélny tlak a jeho poloha v cykle sa rovnako zhoduju
medzi oboma modelmi. Takisto to plati aj pre minimélny tlak poCas procesu nasavanie.

Porovnanie modelov z hl'adiska teploty ukazuje rovnakd zhodu vysledkov ako v pripade tlaku.
Vysledky sa liSia v niektorych miestach o 0,5 °C, ¢o je v podstate zanedbateI'nd hodnota. Tieto
minimalne rozdiely v tlaku a teplote moZu byt sposobené rozdielnym vypoctom stavovych velicin
v pocitacovych modeloch. Model reComp vyuZiva databazu CoolProp [81], zatial’ co model Recip
pouZziva RefProp [90].
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Obrdzok 3.4: Priebeh tlaku pocas jednej otdcky kluky.
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Obrdzok 3.5: Priebeh tlaku pocas jednej otdcky kluky - detail sanie.
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Obrdzok 3.7: Priebeh teploty pocas jednej otdacky kluky.

Pohyb ventilov

Poloha sacieho ventilu v zavislosti na polohe kl'uky je opét’ vel'mi podobna. Je vidiet' malé rozdiely
v polohe maximalne otvorenie, kde program reComp pocita s polohou 1,2249 mm a program Recip
s polohou 1,2424 mm (obrazok 3.8). Rozdiel je vSak mensi ako 2 % z hodnoty maximalneho
otvorenia. Zaujimavy rozdiel medzi modelmi je badat’ na konci nasdvania, kedy dochéidza

aj po prekonani DU k minimalnemu otvoreniu sacieho ventilu, vid’ obrazok 3.9. Model reComp
predpoveda kratSi interval otvoreného ventilu < 953° - 1088° > ako program Recip

< 953° - 1093° >. Pokial’ by sme polohu kl'uky previedli na Cas, ventil zostane otvoreny o menej
ako 0,0002 s dlhsie podl'a modelu reComp, o je menej ako 3 % z celkovej doby otvorenia ventilu.
Pri pohlade na priebeh rychlosti pohybujiceho sa ventilu (obrazok 3.10) je vidiet zhodu medzi
oboma modelmi prakticky pocas celého nasdvania. Pri zatvirani ventilu dochddza k drobnym
rozdielom, vid’ obrdazok 3.11. Pri vyhodnocovani rychlosti je obzvlast dodleZita rychlost’ narazu
ventilu na sedlo. Poc¢as jedného cyklu d6jde k dvom narazom ventilu, prvy pri rychlosti 0,761 m/s
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(Recip), resp. 0,706 m/s (reComp) a druhy pri rychlosti 1,053 m/s (Recip) a 1,030 m/s (reComp)
Rozdiel pri prvom naraze je cca 7 %.

Rozdiely v dynamike sacieho ventilu pri porovnani dvoch vypoctovych modelov moézu byt
spdsobené rozdielnym numerickym rieSenim pohybovej rovnice ventilu, rov. (3.16). Ciastoéne by
sa na rozdieloch mohla podpisat aj rdzna velkost Casového kroku uoboch modelov,

alebo minimalne rozdiely v okrajovych podmienkach (napr. zaokrihlena hodnota efektivnej silovej
plochy). Celkovo su vsak rozdiely vel'mi malé, resp. zanedbatelné.
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Obrdzok 3.9: Zatvdranie sacieho ventilu — detail.
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Obrdzok 3.11: Priebeh rychlosti ventilu pocas nasdvania — detail.

Vytlaény ventil je pri svojom pohybe obmedzeny tzv. obmedzovacom pohybu. Maximalna
vychylka je tak v predmetnom kompresore 0,0008 mm. Ventil sa tak na ur€ity cas ,,prilepi
na obmedzovaé pohybu a aZ po poklese tlaku sa vracia do sedla. Dizka intervalu otvorenia ventilu
je z oboch modelov prakticky zhodna < 871° - 906° >, €o je vidiet’ aj na obrazku 3.12. Pri pohl'ade
na rychlost’ vytlacného ventilu badat’ rozdiely v oblasti maximalnej rychlosti ventilu, tie si vSak
spdsobené nedostatocnou hustotu dit v danej oblasti pri spracovavani vysledkov. Rychlost’ prvého
nérazu ventilu na obmedzova¢ pohybu je vel'mi podobna, 3,001 m/s (Recip) a 3,055 (reComp),
avSak pri druhom néraze, pri zatvarani ventilu, dochadza k podstatnejSiemu rozdielu, 2,690 m/s
(Recip) a 3,521 (reComp). Na obrazku 3.13 je vidiet’ prakticky rovnaky priebeh rychlosti pocas
celého procesu vytlaku, pricom rozdiely nastiavaju len pri prechode z maximdlnej rychlosti
do nulovej, pricom nulovy bod je vZdy zhodny v obidvoch modeloch. Z toho je mozné usudit’, Ze
sa skutocne jedna len o chybu nedostatocnej hustoty vysledkovych hodndt z programu Recip.
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Obrdzok 3.12: Poloha vytlacného ventilu pocas jednej otdcky kluky.
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Obrdzok 3.13: Priebeh rychlosti vytlacného ventilu pocas nasdvania.

Hmotnostné toky kompresorom

Objemova ti¢innost’ kompresoru je definovana ako pomer skuto¢ného prietoku plynu kompresorom
k zdvihovému objemu. Podstatnt Cast’ strat na prietoku tvori spitny tok cez ventily, ktory nastava
po vyrovnani tlakov vo valci a v potrubi. V jednoduchosti to znamena, Ze Cast’ nasatého plynu je
vytlatend z kompresnej komory v dosledku pomalého zatvarania ventilu. Podobne to je
pri vytlanom ventile, kedy naopak vplyvom podtlaku voci vytlacnej komore ddjde k nasdvaniu
plynu z vytla¢nej komory, kde je plyn s vysokym tlakom a teplotou. Viac plynu vo valci po vytlaku
znamend mensie mnoZzstvo nasdvaného plynu pocas procesu nasdvania. Tento negativny jav je
priamo ovplyvneny dynamikou ventilov a pocitacovy model by mal byt’ schopny vyhodnotit’ vplyv
ventilov na tucinnost. Okrem toho unika Cast’ pracovného plynu medzerou v okoli piestu.
V hermetickych kompresoroch v§ak mdze touto medzerou aj pritekat’ plyn do kompresnej komory,
celkové toky su vSak beZzne velmi malé. Okrem uvedenych zmien dochadza k inikom plynu
aj okolo ventilov, ktoré nie su schopné dokonale tesnit’ pracovny priestor. Tento jav vSak nie je
v sti¢asnosti zahrnuty vo vypoc¢tovych modeloch.
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Vysledky hmotnostnych tokov z oboch programov st vyhodnotené ako hmotnostny tok vztiahnuty
na ¢as jednej otiCku klukového hriadela. V tabulke 3.1 st vyhodnotené hmotnostné toky
v prirodzenom smere cez oba ventily a k tomu je vZdy uvedend aj hodnota hmotnostného toku
tectiiceho v opacnom smere. Hodnoty priamych hmotnostnych tokov cez ventily su vel'mi podobné
pre oba vypoctové modely, rozdiely su v podstate zanedbateI'né. Naopak v pripade spétnych tokov
predpoveda o nieco kratsi interval otvorenia ventilu, o vysvetluje rozdiel v hmotnostnom toku
ventilom. Dal§i vyznamny rozdiel medzi modelmi je pri vyhodnoteni hmotnostného toku
netesnostami okolo piestu. V tomto pripade sa jedna pravdepodobne o rozdielne vstupné tdaje,
resp. rozdielnu geometriu radidlnej medzery a hribku olejovej vrstvy.

Tabulka 3.1: Hmotnostné toky kompresorom.

Recip reComp
Nasavanie 1,233 [g/s] 1,234 [g/s]
Nasdvanie — spitny tok 0,0166 [g/s] 0,0117 [g/s]
Uniky netesnost’ami 1,5443-10* [g/s] 1,1153-10* [g/s]
Vytlak 1.251 [g/s] 1,272 [g/s]
Vytlak — spitny tok 0,0342 [g/s] 0,0392 [g/s]

MnozZstvo preneseného tepla medzi stenou a pracovnym plynom

Na popis tepelného toku sa v oboch modeloch pouZzivaju korelacné vztahy, popisané v kapitole 2.3.
V oboch modeloch bol pre ucely porovnania pouzity upraveny model od Annanda [59], takze
priebeh tepelného toku vo valci kompresoru je totoZny v oboch modeloch. Tepelny spad stena valca
- pracovny plyn je rovnaky v oboch modelov, vzhl'adom na priebeh teploty na obrazku 3.7. Celkové
prenesené teplo je ovplyvnené aktudlnou velkost'ou plochy pre tepelnd vymenu, ktora je vSak pevne
predpisand rozmermi kompresoru. Porovnanie viacerych modelov prestupu tepla
a ich vplyv na dcinnost je v kapitole 3.3.
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Obrdzok 3.14: Hustota tepelného toku v zdvislosti na polohe kluky.
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U¢innost’ kompresoru

Pri kompresoroch je moZzné vyhodnocovat’ dva typy ucinnosti — izoentropickd, rovnica (1.1)
a objemovi ucinnost, rovnica (1.6). Indikovany vykon kompresoru je spocitany priamo
zo simulécie, resp. z vysledkov simuldcie, pomocou 1. Termodynamického zdkona, rovnica (3.35)
. Izoentropicka vykonnost’ kompresoru je potom pocitana pomocou rovnice (3.36).

w=q=h0h (3.35)

Wisen = hdis,isen - hsm,‘ (336)
Idedlny hmotnostny prietok kompresorom je dany zdvihovym objemom kompresoru, otackami
a hustotou pri fyzikalnych podmienkach v sacom trakte.

m,, =V _[RPM [p

suc

(3.37)

V tabul’ke 3.2 su uvedené vysledky z oboch matematickych modelov. Medzi hodnotami su opit’
len minimalne rozdiely.

Na zaklade uvedenych vysledkov je mozZné prehlasit’ vyvijany matematicky model reComp
za funkény a schopny predpovedat spravanie sa kompresoru pre rdzne pracovné podmienky.
Drobné rozdiely medzi modelmi si spdsobené rozdielnymi kniZnicami pre vypocet vlastnosti
plynov, pripadne inym numerickym rieSenim rovnic. V dalSich kapitolach je matematicky model
validovany pomocou experimentalnych hodnot.

Tabul’ka 3.2: Ucinnosti kompresoru.

Recip Recomp
Indikovany vykon 93,56 95,3751 [W]
Ideélny izoentropicky vykon 82,34 81,9624 [W]
Idealny prietok 0,1740-102 [kg/s]
Objemova Gcinnost’ 69,76 70,6 [%]
Izoentropicka dc¢innost’ 88,01 85,94 [%]

3.2 Termalna analyza kompresoru

Snaha analyzovat’ tepelné pochody v kompresore a rozloZenie teploty medzi jednotlivymi
komponentami viedla k vytvorenie termalneho modelu pre kompresor. Z troch moznych pristupov:
integralny, hybridny a diferencidlny (kapitola 2.2), bol vybrany najjednoduchsi model
a to integralny. Vyhodou je opét rychlost’ a relativne dobra presnost’. V ramci dizertacnej prace bol
vSak aj tento model porovnany s inym simulaénym modelom a meraniami. Model bol vyvinuty
a overeny pocas staZze vo vyvojovom stredisku POLO Labs (Floriandpolis, Brazilia).

Termalny model je zaloZeny na rieSeni rovnice pre 1. Zakon termodynamiky, rovnica (3.38)
pre kone¢ny pocet prvkov, resp. kontrolnych objemov.

> rithy, =" rith,,, +W =Q =0 (3.38)

0=uA_,(1,-T,) (3.39)
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se oil Tshell

Obrdzok 3.15: Schematicky ndkres kompresoru s vyznacenymi kontrolnymi objemami [10].

PretoZe sa predpokladaji ustilené pracovné podmienky, nevystupuje v rovnici (3.38) zmena
vnutornej energie v ¢ase. Nie je tak mozZné rieSit’ zahrievanie kompresoru v Case, ale len ustaleny
terméalny stav pre r6zne pracovné podmienky. Ddlezitym krokom v analyze je urenie tepelného
toku Q, ktory reprezentuje prenos tepla medzi jednotlivymi ¢astami kompresoru, resp. prvkami
tepelnej siete. Neznamym ¢lenom v rovnici je tzv. globalny sucinitel’ prestupu tepla UA.,.,, ktory sa
uruje z kalibraéného merania, To spo€iva v merani tepl6t v prisluSnych miestach kompresoru
pri ustidlenych podmienkach. Na zdklade experimentalnych dat sa vypocitajd hodnoty globalneho
sucinitela prestupu tepla pre vsSetky kontrolné objemy termalneho modelu.

Termdlny model je nutné vyvinit pre konkrétnu geometricki konfigurdciu kompresoru,
ale za urcitych podmienok je mozné ho pouZit’ aj pre iny (podobny) kompresor alebo pracovny
plyn. V tomto pripade bol zvoleny maly hermeticky kompresor, ktorého schematicky nakres je
na obrazku 3.15.

Model je navrhnuty tak, aby bolo moZné spocitat’ teplotu v najddlezitejsich Castiach kompresoru:

Ts sacia komora Tmot  motor

Tw stena valca Ton  olej

Ts.  vytlacnad komora Tsen  obal kompresoru
Tam tlmi€ na vytlaku Tie  vnutorné prostredie

Ta  vytlaéné potrubie

Termalny model je priamo prepojeny z termodynamickym modelom, s ktorym si navzdjom
posielaji ddaje o hmotnostnych tokoch ventilmi, teplotich v sacej komore, vytlatnej komore
na stene kompresoru a vo vntitornom prostredi obalu kompresoru. Dalej potom hodnotu price
vykonanej piestom a tc¢innosti. Na zaciatku simulécie sa spusti termodynamicky model, ktory
spocita niekol’ko cyklov vo valci kompresoru, nésledne posle vysledky (hmotnostné toky,
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teplotu na vytlaku a pracu kompresoru) do termalneho modelu, ktory spocita pomocou Newton-
Raphsonovej metddy teplotné rozloZenie a vysledné teploty posiela opdt’ do termalneho modelu.
Takto sa cyklus opakuje az do bodu, kedy st teploty ustilené, resp. hodnota rezidui klesne
pod zvolend hodnotu. Rovnice pre jednotlivé kontrolné objemy v termalnom modely si uvedené
v prilohe B.

ysledk
Termodynamicky |- o Termalny

model > model
vysledky

Obrdzok 3.16: Kombindcia termodynamického a termdlneho modelu.

3.2.1 Overenie termalneho modelu

Termalny model je moZné pouzit na analyzu akéhokol'vek kompresoru, avsak je nutné zabezpecit’
kalibra¢né meranie na urcenie globalnych sticinitel’'ov prestupu tepla. V ramci staZe v laboratériach
POLO bol vytvoreny termilny model pre hermeticky kompresor, ktory bol nisledne validovany
pomocou merania teploty v rdznych miesta a pre r6zne pracovné podmienky podl'a normy.

Obrdzok 3.17: Instrumentdcia kompresoru.

Predmetny kompresor je schematicky zakresleny na obrazku 3.15. Do kompresora boli
nainStalované termoc¢lanky, celkovo 14 kusov, na rdznych poziciich, pricom validacia termalneho
modelu bola vyhodnotena v deviatich bodoch, vid’ tabul’ka 3.6. Okrem tychto bodov bola teplota
merana na vstupe do kompresoru a na vstupe do sacej komory. Niektoré typy kompresorov maju
totiZ tzv. nepriame nasavanie, kedy sa do sacej komory nasava Ciasto¢ne vzduch z vnitorného
prostredia kompresoru, z obalky, vid' obrazok 3.17. Teplota na vstupe do kompresoru slizi
na kontrolu normovanej hodnoty tlaku na vstupe do kompresoru. Teplota motora je priemerni
hodnota z troch bodov: teplota statoru, teplota rotoru a teplota na vinuti motora. Podobnym
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spdsobom je urcend teplota vnitorného prostredia, ktord bola merana v dvoch pozicidch. Okrem
toho bol merany prietok kompresorom, prikon asamozrejme teplota okolia. Obrazok 3.17
zobrazuje predmetny kompresor osadeny termoclankami pocas pripravy a po uzavreti obalu.

Pracovné podmienky boli urcené z pracovnej obalky kompresoru (tabulka 3.3), avSak z dévodu
dohody o utajeni nie je v tejto praci uvedena obdlka ani typ kompresoru.

Tabulka 3.3: Prehlad pracovnych podmienok pri experimentdlnom merani.

Pracovné podmienky Saci tlak Vytla¢ny tlak
[bar] [bar]
1 1,06 18,95
2 1,64 18,75
3 1,15 14,85
4 1,06 11,54
5 1,33 11,65

Meranie prebiehalo v kalorimetrickej komore a kompresor bol zapojeny do tzv. parného okruhu.
Stav pracovného plynu, v tomto pripade chladiva, sa pocas testu pohybuje len v oblasti prehriatej
pary. V okruhu nie je pritomny vyparnik ani kondenzétor, ale si zapojené malé vymenniky tepla
pre dosiahnutie poZadovaného tlaku a teploty na vstupe a vystupe do/z kompresoru. Schematicky
nékres zariadenia a pracovna oblast’ plynu je na obrazku 3.18, viac informacii je moZné néjst

v [64].
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Obrdzok 3.18: (a) Schematicky ndkres plynového okruhu a (b) ndkres cyklu v diagrame [10].

Trat sa sklada zkontrolnych ventilov (CV), prietokomeru (P), vymennikov tepla (HX),
termoclankov (TC) a tlakovych snimacov (PT). Princip obehu je nasledovny: chladivo vstupuje
do kompresoru (C) a je stlacované na vytla¢ny tlak, bod 2. Vo vymenniku tepla je ochladené
a prechadza do ventilu, bod 3, kde adiabaticky expanduje na medzi-tlak, bod 4. V tomto stave je
pomocou Coriolisovho prietokomeru zmerany hmotnostny prietok a chladivo d’alej vstupuje
do vymennika, kde je ochladené anéasledne v kontrolnom ventile opét adiabaticky expanduje
na pozadovany tlak na vstupe do kompresoru, bod 6. V poslednej faze je mozné chladivo pomocou
elektrického ohrievaca (EH) dohrievat na poZadovand teplotu. Pri urCitych pracovnych
podmienkach je nutné zmenit’ aj mnoZstvo chladiva v okruhu [64].

Celkovo bolo teda premeranych pit pracovnych podmienok, pricom kalibra¢né meranie bolo
zmerané tri-krat a ostatné merania dva-krat. Za kalibrané meranie boli zvolené pracovné
podmienky ¢.4. Vysledky z merania si zobrazené v nasledujucej tabulke, kde sa nachadzaju
priemerné hodnoty meranych veli¢in a smerodajna odchylka, vyjadrend aj percentualne.
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Tabul’ka 3.4: Vysledky experimentdlneho merania teplot na kompresore - kalibracné meranie.

Veli¢ina Znacka Hodnota Jednotka SO SO [%]
Tlak vstup Pin 1,06 [bar] 0,00 0,21
Tlak vystup Pout 11,53 [bar] 0,02 0,03
Vykon A\ 128,6 [W] 0,93 0,72
Prietok me 4,36 [kg/hod] 0,05 1,21
Tstup_kompresor Tq 39,2 [°C] 0,24 0,60
Tisaci_timic Tsm 44.6 [°C] 0,11 0,24
Tsacia_komora Te 52,4 [°C] 0,19 0,36
Tstena_valee Tw 87,6 [°C] 0,48 0,55
Tvyttazna_komora Tac 114,6 [°C] 0,59 0,51
Tgtiak_timic Tam 934 [°C] 0,89 0,95
Tygtiak_potrubie Ta 73,6 [°C] 0,48 0,65
Tyynutie_motora Twind 77,6 [°C] 0,72 0,93
Tstator Titar 78,1 [°C] 0,12 0,15
Trotor Trot 74,7 [°C] 0,41 0,55
Tunit_p1 Tic1 63,0 [°C] 0,34 0,53
Tyndt_pt Tie 2 62,7 [°C] 0,36 0,57
Tobal Tihen 64,1 [°C] 0,28 0,43
Tolej Toil 63,2 [°C] 0,26 0,42

Pomocou kalibra¢ného merania boli definované globalne stucinitele prestupu tepla, vid’ rovnica
(3.39) a st uvedené v tabul’ke 3.5. Rovnice pre vSetky kontrolné objemy a k nim prislusné globalne
sucinitele prestupu tepla st uvedené v prilohe B.

Tabul’ka 3.5: Hodnoty globdlinych sicinitelov prestupu tepla.

Kontrolné objemy v kontakte Znacka Hodnota
Vnitorné prostredie — saci tlmic UAic_sm 0,56251
Valec — olej UAcyi_oil 0,74441
Vnutorné prostredie — vytla¢na komora UAdc e 0,54735
Vnitorné prostredie — timi¢ vytlak UAdm_m_ie 0,67584
Vnitorné prostredie — vytlacné potrubie UAudcie 1,26887
Vnitorné prostredie — motor UAmot_ic 1,58067
Olej — schranka kompresoru UAoil_shell 3,86948
Vnutorné prostredie — schranka kompresoru UAshell_amb 20,27966
Vonkajsie prostredie — schranka kompresoru UAshell_ie 4,03776

Hodnoty globalnych sicinitel'ov prestupu tepla boli dosadené do termélneho modelu a postupne
boli otestované vsetky pracovné podmienky. Jedinymi vstupnymi ddajmi boli tlak na vstupe
a vystupe z kompresoru, teplota na vstupe do kompresoru a parametre kompresoru. Vsetky ostatné
hodnoty st spocitané bud’ termodynamickym, alebo termalnym modelom. Vysledky pre pracovné
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podmienky €. 2 sd uvedené v nasledujucich grafoch a obrazkoch. Kompletné vysledky si uvedené
v Prilohe C.

Tabul’ka 3.6: Porovnanie vysledkov merania a matematického modelu.

Pracovné podmienky ¢.2

Namerana hodnota Vypocitana hodnota Pomer

Pozicia Znacka [°C] [°C] [%]
Sacia komora Tsc 53,6 53,6 100
Stena valca Tw 96,8 95,1 98
Vytla¢na komora Tac 128,1 128.,6 100
Tlmi¢ vytlak Tam 107,5 112,2 104
Vytla¢né potrubie Ta 88,9 92,9 104
Motor Thot 86,5 90,1 104
Olej Toil 70,5 69,6 99
Schranka kompresoru Tshen 65,0 64,7 100
Vniutorné prostredie Tie 71,0 70,8 100

Z vysledkov je zrejmé, Ze termialny model kompresoru je schopny predpovedat teplotu
v Specifickych bodoch kompresoru s pomerne dobrou presnostou. Rozdiel medzi nameranymi
a vypocitanymi teplotami sa priemerne pohybuje okolo 5 % a maximalny rozdiel je 9 %. Najvicsia
nepresnost’ je pri pracovnych podmienkach ¢. 1, kde rozdiely dosahuji maximéilne 8 °C
a to vo vytlaénom tlmici. VSetky ostatné odchylky sa pohybuju podstatne niZsie, priblizne do 3 °C.
Rozdiely medzi matematickymi a experimentdlny vysledkami sa zvySuji so zvySujicim sa
rozdielom pracovnych podmienok, hlavne tlakov. Rozdiely mdézu byt spdsobené viacerymi
faktormi, napriklad:

a) termalny model nezohl’adiiuje rychlosti priidenia v potrubi,
Hmotnostny prietok kompresorom sa pohybuje priblizne od 2,95 kg/hod az do 6,2 kg/hod,
¢o znamend, Ze aj rychlosti pridenia budd v jednotlivych castiach odlisné. Rychlost’
prudenia priamo ovplyviiuje sucinitel’ prestupu tepla, ale aj dobu vymeny tepla medzi
stenou a plynom. Toto vSak v sti¢asnom modely nie je mozné zachytit’.

b) vplyv oleja,
Roézne pracovné podmienky znamenaji v kone¢nom ddsledku rdéznu pracovni teplotu
oleja, ktory spolu s chladivom pridi kompresorom a ovplyviiuje prestup tepla z plynu
do steny. Olej je taktiez v kontakte so vSetkymi vonkaj$imi povrchmi kde vytvara d’alsi
odpor voci prestupu tepla. V neposlednom rade je pracovnymi podmienkami ovplyvnena
schopnost’ chladiva rozpustat’ sa v olej a tak prenasat’ teplo.

¢) prirodzené pridenie sposobené rozdielom teplot.
Prostredia vnitri schranky kompresoru je tvorené hlavne plynom a olejom, respektive
olejovou hmlou. Pridenie je dominantne ovplyvnené pohybom pohonného mechanizmu
arozstrekovanym olejom, ale aj prirodzené pridenie spdsobené rozdielom teplot mdze
¢iastoCne ovplyviiovat’ vyslednu teplotu.

Vdaka termalnemu modelu je moZné sledovat’ vyvoj tepelného pol’a pre rézne pracovné podmienky
a analyzovat’ tak faktory vplyvajice na ohrev pracovného plynu — tzv. prehrievanie. Najvicsim

zdrojom tepla je proces stla¢ania plynu. Cim vysii tlak je potrebné dosiahnut’ na vytlaku, tym vysSia
teplota bude na konci kompresie vo valci a tak sa bude cely kompresor viac zahrievat. Dolezity je
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samozrejme tlakovy pomer, takzZe aj saci tlak ovplyviiuje teplotu kompresoru. Tuto situaciu ilustruje
graf na obrazku 3.19. Vidime, Ze so zvysujicim sa vytlacnym tlakom sa teplota vo vytla¢nej komore
zvySuje. Zaroven je vsSak teplota vo vytlatnej komore nizS§ia pri zvySujicom sa tlaku

.....

vV,

v sacom potrubi. Mensi tlakovy pomer tak znamena mensSie ohriatie vzduchu. Pri vysS§ich tlakoch
vo vytlatnom potrubi sa krivky teplot priblizuji aZ prekryvaju, ¢o je sposobené nizkym prietokom
a schopnost’'ou konfiguracie kompresoru odvadzat’ teplo z danej oblasti pri vel’kom rozdiele teplot
voci okoliu.
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Obrdzok 3.19: Teplota vo vytlacnej komore v zdvislosti na vytlacnom tlaku pre rozne tlaky nasdvania.
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Obrdzok 3.20: Teplota steny valca v zdvislosti na vytlacnom tlaku pre rozne tlaky nasdvania.

Do istej miery opacna situicia nastdva v pevnych Castiach kompresoru, napriklad stena valca
(obrazok 3.20). Teplota sa s rastiicim vytlaénym tlakom zvySuje, ale zarovei je aj teplota steny
vysSia pri vy$Som sacom tlaku, ¢o je v protiklade k teplote plynu vo vytlaénom potrubi. Tento jav
nastiva ako dosledok vicSieho mnoZstva odvadzaného tepla z pracovného plynu pri vysSich
prietokoch. To potvrdzuje aj graf zavislosti teploty steny na prietoku, vid’ obrazok 3.21.
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Obrdzok 3.21: Zdvislost teploty steny na prietoku.

Obrazok 3.22 zobrazuje zavislost’ teploty plynu vo vytlatnej komore na prietok. Teplota sa
pohybuje priblizne v podobnom intervale (mimo extrémne body), aj ked’ sa prietok plynu niekol'’ko
nasobne zmeni spolu s odvadzanym teplom stenami.
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Obrdzok 3.22: Zdvislost teploty vo vytlacnej komore na prietoku kompresorom.
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Obrdzok 3.23: Teplota v sacej komore v zdvislosti na prietoku kompresorom.

Z hladiska objemovej t¢innosti kompresoru je nesmierne déleZita teplota nasavaného plynu. Cim
je vySSia, tym niZs8i je hmotnostny prietok kompresorom, vid’ obrazok 3.23. Nasdvany plyn je
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ohrievany od stien sacieho potrubia, ktoré sui zas ovplyvnené teplom odviadzanym z valca
kompresoru, alebo vytlacného potrubia. Z vysledkom merania teploty v sacom potrubi je vidiet,
Ze teplota sa pri zmene sacieho tlaku pohybuje opét’ priblizne v rovnakom intervale cca 3 °C,
pricom teplota pevnych Casti narastd vyznamne, vid’ obrazok 3.21.

V meranom kompresore bolo pouZité plastové nasdvanie a vysledky ztermalneho modelu
naznacCuju, Ze skutocne dochadza k redukcii prehrievania. Tabulka 3.7 uvadza zvysenie teploty
pri rdéznych pracovnych podmienkach medzi maximalnym (20 bar) a minimilnym (10 bar)
vytlatnym tlakom. Zatial' ¢o pri nizkom sacom tlaku sa teplota na vytlaku zvysi o 10 °C, teplota
v sacej vetve sa zmeni len o 1,2 °C. So zvySujiicim sa prietokom, resp. sacim tlakom sa tieto
rozdiely eSte zvyraznia. Samozrejme, tento ndrast teploty nie je dosledok len materidlu,
ale aj konfiguracie kompresoru. Pre jednoznacné overenie vhodnosti materialu by bolo nutné overit’
zmenu teploty pre povodny materidl (hlinik, Zelezo). V dostupnej literatire je vSak tento fakt
potvrdeny. Vhodnym vyberom materidlu je tak mozné zdsadne ovplyvnit’ G¢innost’ kompresoru.
Okrem plastov sa ako moznost’ javia aj materidly so zmenou faze, ktoré dokdzu akumulovat’ velké
mnoZstvo tepla a tak redukovat’ prehrievanie. Kompresory Casto nepracuji kontinudlne a tak je
mozné chladiaci material ,,vychladit* pocas odstavky.

Tabul’ka 3.7: Zmena teploty pri zmene vytlacného tlaku z minimdlneho (10 bar) na maximdlny (20 bar).

Zmena teploty [°C]

Saci tlak [bar] Saci kanal Stena valca Vytlak
1.15 1,23 3,16 10,02

1.5 2,89 7,84 20,25

2 3,54 10,52 24,48

Nevyhodou terméalneho modelu je nutnost’ kalibraéného merania, bez ktorého by nebolo mozné
tento model pouzivat. V ramci stdZe na zahrani¢nom pracovisku sa nepodarilo otestovat’ termalny
model s vyuZitim inych druhov chladiv, ¢o by podstatne rozsirilo moZnosti aplikdcie modelu.
Zasadnou vyhodou vSak ostdva mozZnost otestovat kompresor pri rdéznych pracovnych
podmienkach a nahradit’ tak experimentilne testovanie matematickym. Moderné kompresory
s linedarnym pohonom dokaZu efektivne menit’ svoju kapacitu pomocou zmeny rychlosti piestu,
alebo zmenou dizky pohybu piestu. To so sebou prindsa zmenu rozloZenia teploty, na &o sa da opit’
vhodne aplikovat’ prezentovany terméalny model. Stcasny stav modelu taktieZ neumoziiuje zmenu
materidlu jednotlivych komponentov kompresoru. Tento problém je vsak rieSitelny a méze byt
nadmetom na d’alsi vyskum.

3.3 Prestup tepla vo valci kompresoru

Analyzovat’ prestup tepla vo valci kompresoru nie je jednoducha tdloha. Existuje vSak niekol'ko
pristupov, ktoré mdézu poskytnit’ vel'mi dobry odhad toho, ¢o sa deje vo valci. Prvi skupinu tvoja
semi-empirické integralne vztahy. Druhd moZnost’ je pouzit' sofistikované numerické met6dy
a analyzovat’ prudenie vo valci a teda aj prestup tepla. Tretia moZnost’ je experimentalny vyskum.
Vsetky moznosti maju svoje klady a zéapory, ktoré boli bliz§ie popisané v predchidzajicich
kapitolach. V ramci tejto prace boli bliz§ie analyzované najpouzivanejSie korelacné vztahy,
konkrétne vztahy podla Annanda, Adaira, Disconzi, Aignera a Woschniho. Vsetky vypoctové
vztahy su uvedené v kapitole 2.3. Ciel'om tejto prace bolo porovnat’ vzt'ahy medzi sebou, urcit’ ich
vplyv na izoentropicku a objemovi t¢innost’ kompresoru a nakoniec ich porovnat’ aj s numerickou
simuldciou v komerénom programe. Tato kapitola vychadza priamo z publikicii autora
v impaktovanom Casopise [12] a na medzinarodnych konferenciach [91], [92].
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3.3.1 Porovnanie integralnych modelov prestupu tepla

K analyze korela¢nych vztahov bol pouzity termodynamicky model opisany v kapitole 2.1.2
a na vypocet bol pouzity kompresor $pecifikovany v tabulke 3.8. V ¢ase rieSenia tohto problému
nemal autor k dispozicii skutocny kompresor a ani vybavenie na experimentilne overenie tepelnych
pochodov, preto nebol pouZzity skuto€ny kompresor. Analyza prebiehala pri roznych pracovnych
podmienkach, pricom k zmenidm dochddzalo na vstupnej teplote plynu, teplote steny valca,
pozoroval sa aj vplyv rychlosti kompresoru (resp. oticok) a tieZ sa pozorovali charakteristiky
roznych pracovnych plynov v kompresore. PouZité boli tieto plyny:

vzduch

CO,

chladivo R134a
chladivo R404a

Tabul’ka 3.8: Viastnosti kompresoru.

Tabul’ka 3.9: Okrajové podmienky
v simuldcit.

Parameter Hodnota Jednotka Okrajové podmienky Hodnota Jednotka
Vitanie 20 [mm)] Saci tlak 1,15 [bar]
Zdvih 20 [mm)] Vytlaény tlak 11,5 [bar]
DiZka ojnice 55 [mm] Vstupna teplota 50/ 80 [°C]
Otacky 3500 [ot/min] Teplota steny 90/ 140 [°C]
Vyska Skod.priest. 0,07 [mm]

Hmotnost’ ventilu 0,1 [g]

Tuhost pruziny 400 [N]

Priebeh tepelného toku pocas jednej otacky kl'ukovej hriadele je zobrazeny na obrazku 3.27
a obrazku 3.28. Pre lepsi prehl'ad bola otdcka rozdelena do Styroch intervalov:

A. kompresia
B. vytlak

C. expanzia
D. nasadvanie

700 i T T T

Adair

Annand A

Disconzi

Aigner
Woschni

Teplota [K]

teplota stcnyi

HI I

200 : . : :
3600 4500 5400 6300 7200

Poloha kluky [°/10]

Obrdzok 3.24: Priebeh teploty pocas jednej otdcky kluky pre rozne modely prestupu tepla.
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Z kvalitativneho hladiska su vSetky modely vel'mi podobné. Teplota plynu rastie po¢as kompresie
(interval A) do bodu, kedy prekona teplotu steny. Vidite'né rozdiely medzi modelmi st badatel'né
hlavne pocas vytlaku (B) a naslednej expanzie (C), vid’ obrazok 3.24. Z hl'adiska bezpecnosti
a Zivotnosti je dolezitd maximalna teplota pocas vytlaku a aj tu sd viditeI'né pomerne vel'ké rozdiely
medzi modelmi. Z hladiska objemovej ucinnosti je doblezitd teplota plynu pocas nasavania,
resp. na zaciatku kompresie. Tu sa jednotlivé modely k sebe priblizuju, aj ked’ aj v tomto pripade
sa objavuju malé rozdiely. Opacna situicia nastiva pri vyhodnoteni priebehu tlaku, obrdzok 3.25.
V diagrame nie su viditeI'né vyznamné rozdiely medzi jednotlivymi modelmi pocas Ziadneho
intervalu, jedine pocas vytlaku moZno pozorovat’ drobné odchylky. Krivky tlaku sa v podstate
pocas celej otacky prekryvaju.
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Obrdzok 3.25: Priebeh tlaku pocas jednej otdcky kluky pre rézne modely prestupu tepla.

Tepelny tok nadobtida pocas jednej otacky kl'ukového hriadel’a kladné aj zaporné hodnoty. Kladné
hodnoty znamenaju, Ze teplo prechddza zo steny valca do pracovného plynu. Ziporné hodnoty
potom vyjadruju tepelny tok z plynu do steny valca. Z diagramu (obrdzok 3.27) je viditelné,
Ze najvicsie rozdiely medzi modelmi sa objavuju pocas vytlaku. Zaklad vypoctu hustoty tepelného
toku je vurceni koeficientu prestupu tepla, ten vychddza z bezrozmernych cisel a z vypoctu
charakteristickej rychlosti. Rozdiely medzi vysledkami su teda spdsobené koeficientami
Nusseltovho ¢isla a vypoctom rychlosti. Hodnoty charakteristickej rychlosti pocas jednej otacky su
zobrazené na obrazku 3.26, kde je vidiet' okrem rozdielov medzi modelmi aj zmenu vypoctového
vztahu pri otvoreni a zatvoreni ventilov.
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Obrdzok 3.26: Charakteristickd rychlost pre jednotlivé modely prestup tepla.
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Model podla Aignera vyuZziva pri vypocte tri vztahy na vypocet preneseného tepla, preto sd
na obrazku 3.26 zobrazené tri krivky. Krivka Aigner je platné pre procesy s uzavretymi ventilmi,
krivka Aigners pre proces nasivania a krivka Aignerp pre proces vytlaku. Posledné dve krivky su
nenulové iba pocas prislusného procesu vo valci. Ostatné krivky su platné pocas celej otacky
kl'ukovej hriadele.

Poskakovanie ventilu pred jeho uzavretim (interval B a D) sa prejavuje nespojitou zmenou rychlosti
na obrazku 3.26 anasledne aj v skokovej zmene tepelného toku, vid’ obrazok 3.27. To je prave
dosledok prepinania vztahov pre otvorené a uzavreté ventily. Zmena vypoctu je charakteristicka
pre modely od Woschniho, Disconziho a Aignera. V diagramoch nemusi byt tito skuto¢nost’
vidite'na pre vSetky modely, pretoZe krivky sa prekryvaju.
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Obrdzok 3.27: Tepelny tok v rdmci jednej otdcky klukovej hriadele, R134a, Tyena = 90 °C, Tin = 50 °C.
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Obrdzok 3.28: Tepelny tok v rdmci jednej otdcky klukovej hriadele, CO3, Tsiena = 140 °C, Ty, = 50 °C.

Model podla Adaira predpovedd najmensie tepelné toky, obzvlast’ pocas vytlaku a nasdvania.
Tento model pouziva uhlovi rychlost’ kl'ukovej hriadele na vypocet charakteristickej rychlosti
vo valci kompresora, ale zarovenl je v pripade Reynoldsovho ¢isla pouZzity odliSny vypocet
charakteristického rozmeru, vid’ rovnica (2.45), ktory zniZuje vysledni hodnotu Reynoldsovho
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¢isla. Zarover je vSak aj priebeh tepelného toku na zaciatku nasdvania vyrazne odli$§ny od ostatnych
modelov. Podobné vysledky boli prezentované aj v praci Disconzi [52]. Zaujimavy je rozdiel medzi
modelmi pocas kompresie a expanzie, kedy by mala byt charakteristickd rychlost’” ovplyvnena
najméd pohybom piestu. Vypoctové modely sa vSak aj pocas tychto procesov rozchidzaji vo
vysledkoch.

Tabulka 3.10 a tabul’ka 3.11 zobrazuju celkové mnoZstvo tepla prenesené pocas jednej otacky
kl'ukovej hriadele. Rovnako ako v predchadzajicich diagramoch, kladné ¢islo znamena prenos
tepla zo steny do plynu, zdporné ¢islo znamend opak. Celkové prenesené teplo pre vzduch a CO: je
zaporné, co znamena, Ze prevlada odvod tepla z plynu do okolitych stien. Naopak je to pri pouZiti
chladiv. Celkovy tepelny tok je kladny, takZe plyn sa ohrieva od steny. Tento fakt je moZné sledovat’
aj na obrazku 3.27 a obrazku 3.28. Tepelny tok pocas kompresie a vytlaku dosahuje vyssie hodnoty
pre CO: nez pre chladivo R134a a celkovy tepelny tok je potom zadporny. Dévodom je vysSia teplota
vzduchu a CO; pocas kompresie a vytlaku, ktora je ovplyvnena stlacite'nostou plynu. Je nutné
podotknit’, Ze vysledné mnozZstvo tepelného toku je zavislé na teplote steny, ktord bola v tomto
pripade pevne dand. V pripade, Ze je teplota zvySend z 90 °C na 140 °C, logicky dochidza
k zvySeniu prenosu tepla smerom do plynu ateda celkovy tepelny tok sa dostidva
do kladnych hodndt (CO»), alebo sa k nim pribliZuje (vzduch).

Tabulka 3.10: Celkové prenesené teplo pocas otdcky klukovej hriadele, t,.i= 90 °C and ti,= 50 °C.

Prenesené teplo [J]

Vzduch CO, R134a R404a
Adiabaticky 0,000 0,000 0,000 0,000
Annand [74] -0,415 -0,281 0,009 0,013
Adair [58] -0,061 -0,041 0,027 0,027
Disconzi [52] -0,146 -0,076 0,137 0,135
Aigner [56] -0,084 -0,054 0,069 0,066
Woschni [73] -0,243 -0,174 -0,005 -0,005

Tabulka 3.11: Celkové prenesené teplo pocas otdcky klukovej hriadele, twai= 140 °C and ti,= 50 °C.

Prenesené teplo [J]

Vzduch CO; R134 R404
Adiabaticky 0,000 0,000 0,000 0,000
Annand [74] -0,247 -0,057 0,467 0,461
Adair [58] -0,008 0,026 0,164 0,160
Disconzi [52] -0,011 0,101 0,520 0,507
Aigner [56] 0,017 0,075 0,347 0,331
Woschni [73] -0,133 -0,036 0,278 0,263

Z predchadzajiceho textu je jasné, Ze prenos tepla ma vplyv na ucinnost’ kompresoru. ZvySenie
teploty steny alebo teploty nasdvaného plynu znamena pokles objemovej ui¢innosti. Prezentované
vysledky ukazuji, Ze medzi modelmi prestupu tepla je pomerne velky rozdiel v pripade,
Ze vyhodnocujeme mnoZstvo preneseného tepla, tabulka 3.10 a tabulka 3.11. Z praktického
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hl'adiska je vSak ddlezity vplyv modelov na t¢innost’. Rozdiely medzi modelmi sd vyrazné najmi
pri pouziti chladiva ako pracovného plynu. Pri teplote steny 90°C je maximalny rozdiel medzi
modelmi 9,6 % pre izoentropickd ucinnost’ a 3,4 % pre objemovu ucinnost, vid’ tabulka 3.12
a tabul’ka 3.13. ZvySenim teploty steny na 140 °C sa rozdiely eSte zvySia, na 30,4 % a 6,6 %.
Pri pouZziti vzduchu alebo CO, ako pracovného plynu si rozdiely medzi modelmi z pohladu
izoentropickej uc¢innosti mensie, ale naopak mierne vécSie z pohl'adu objemovej tic¢innosti. Opét’ sa
zda, Ze pre dany kompresor a pracovné podmienky sa model prestupu tepla podl'a Adaira odchyl'uje
od vSetkych ostatnych modelov. Model je najmenej citlivy na zmenu teploty steny pri vyhodnoteni
ucinnosti a teploty na pociatku kompresie. Naopak najviac citlivy je model podla Disconzi.

Tabulka 3.12: Izoentropickd uicinnost, faktor hmotnostného toku a teplota na pociatku kompresie pre CO;
a teplotu plynu na vstupe Ti, = 50 °C.

twa]] = 90 OC twa]] = 140 OC

Nisen &wvi Tcomp_O Nisen &wvi Tcomp_O
Adiabaticky 100,0 100,0 3249 100,0 100,0 3249
Annand [74] 94,4 97,3 3254 98,6 94,1 337,77
Adair [58] 98.4 99.6 326,4 99,5 98,6 331,1
Disconzi [52] 100,1 95,7 3334 106,9 914 348.8
Aigner [56] 99,7 97,5 329,5 104,5 94,4 339,6
Woschni [73] 95,7 98,4 3243 99,1 96,3 3322

Tabul’ka 3.13: Izoentropickd icinnost, faktor hmotnostného toku a teplota na pociatku kompresie
pre R134aa teplotu plynu na vstupe T;,, = 50 °C.

twa]] = 90 OC twa]] = 140 OC

Nisen Ewvl Tcomp_() Nisen Evvl Tcomp_()
Adiabaticky 100,0 100,0 325,2 100,0 100,0 3252
Annand [74] 98,4 97,9 328,2 117,8 95,4 339.,5
Adair [58] 100,1 99.5 3272 105,0 98,7 331,6
Disconzi [52] 108,0 96,1 334,1 1354 92,1 348.8
Aigner [56] 103,7 97,7 329,8 120,2 95,0 339,1
Woschni [73] 98,8 98,5 327,0 111,9 96,7 334,6

Okrem teploty steny ma vyznamny vplyv na tGcinnost’ aj teplota nasavaného plynu. Ten je pred
vstupom do valca ohrievany od okolitych stien, ¢im klesa jeho hustota a tak aj hmotnostny tok
kompresorom. Citlivost modelov bola pre tentokrat vyhodnotend pre r6zne teploty na vstupe
do valca kompresoru. Vysledkom si pomery prace a hmotnostného toku vypocitané pre sacie
teploty 50 °C a 80 °C, podla rovnice (3.40) a (3.41). Veli¢ina ATcomp_o je dana rozdielom teploty
plynu na pociatku kompresie pre rozne sacie teploty, rovnica (3.42). Teplota steny bola nastavena
na 90 °C.

v,
W,y =~ (3.40)

ratio
tipger 50

inlet
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Narast sacej teploty o 30 °C sposobil pokles hmotnostného toku o priblizne 7,5 % pri vSetkych
pracovnych plynoch a rozdiely medzi jednotlivymi modelmi boli menSie ako 2 %. Pri vyhodnoteni
pomeru indikovanej prace sa ukézalo, Ze citlivejSie na zmenu vstupnej teploty su chladiva
obzvlast’ pre chladiva. Stale sa vSak pohybujui pod 10 %. ZvySenie sacej teploty prinasa tiez vyssSiu
teplotu na pociatku kompresie. Zaujimavé vSak je, Ze narast teploty na zaCiatku kompresie je
priblizne o 10 °C mensi oproti zmene sacej teploty. Maximélny rozdiel medzi modelmi je 5 °C opit’
sa vSak prejavi slaba citlivost modelu podla Adaira na zmenu pracovnych podmienok a jeho
vysledky sa najviac pribliZuju k izoentropickému procesu.

Tabul’ka 3.14: Pomer indikovanej prdce, hmotnostného toku a rozdiel v teplote na pociatku kompresie
pre rozne teploty nasdvania (Tin_so°c / Tin_so°c)-

Vzduch CO;

Praca Prietok AT comp_o Praca Prietok AT comp_o

Adiabaticky 99,7 914 26,0 99,0 91,2 25,0

Annand [74] 100,9 93,4 20,0 101,8 93,0 20,6

Adair [58] 99,9 92,0 23,7 99,8 91,8 23,2

Disconzi [52] 102,3 94,3 18,4 103,2 94,0 18,6

Aigner [56] 101,4 934 21,0 101,8 93,0 21,0

Woschni [73] 101,0 92,8 21,9 101,3 92,4 22,0
R134a R404a

Praca Prietok AT comp_o Praca Prietok AT comp_o

Adiabaticky 100,6 91,3 23,0 100,5 91,3 23,1
Annand [74] 109,7 92,7 20,4 1094 92,7 20,5
Adair [58] 103,1 91,7 21,8 102,9 91,7 21,9
Disconzi [52] 112,6 93,9 18,1 112,2 93,8 18,2
Aigner [56] 108,2 92,8 20,2 107,7 92,8 20,4
Woschni [73] 107,0 92,3 21,1 106,6 92,3 21,3

Délezitym faktorom pre predikciu tepelného toku je rychlost’ piestu. Vzhl'adom na vypoctové
vztahy by mala platit’ zavislost’, Ze ¢im vysSia rychlost’ piestu, tym vySsi sicinitel’ prestupu tepla.
Naopak vSak pri vyS$Sej rychlosti klesa ¢as potrebny na vymenu tepla. Rychlost’ kl'ukovej hriadele
bola nastavena povodne na 3500 otdCok/min a nasledne zmenend a vyhodnotend pre 2950
ota¢ok/min a 2350 oticok/min. Vysledky si uvedené v tabulke 3.15 aako je na uvedenych
hodnotach vidiet, zmena celkového tepelného toku pri réznych rychlostiach nie je vyznamna,
pokial’ sa jedna o CO,. Takmer zhodné vysledky mal aj vypocet so vzduchom. V pripade, Ze je vSak
pouZzité chladivo, zmena v tepelnom toku je vicsia a to obzvlast pri pouZziti modelu podl'a Annanda
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a Woschniho. Vplyv na izoentropicku, alebo objemovu tc¢innost’ je v§ak pre vSetky plyny a modely
minimalny, cca 2 %.

Tabul’ka 3.15: Prenesené teplo pre rozne rychlosti kompresora, rychlost' 3500 ot/min = 100 %, ti, = 50 °C,

twait = 90 °C.
CO, R134a

Qrpv 3520 Qrem 2050/ Qrem_23s0/  Qrem_ssoo Qrem 2950/ Qrem_23s0/

[J] Qrem_3s00  QreM_3500 [J] Qrpm_3s00  QrepM_3500
Adiabaticky 0,00 100 100 0,00 100 100
Annand [74] -0,28 104 109 0,01 140 170
Adair [58] -0,04 102 105 0,03 108 117
Disconzi [52] -0,08 104 109 0,14 103 105
Aigner [56] -0,05 104 110 0,07 104 108
Woschni [73] -0,17 102 104 0,005 40 -14

Zavery analyzy prestupu tepla vo valci kompresoru a porovnania modelov medzi sebou by sa dali
zhrnuit’ do nasledujicich bodov:

* Semi-empirické modely prestupu tepla predpovedaji r6zne mnoZstvo tepelného toku
medzi stenou apracovnym plynom, avSak trendy vSetkych modelov si vel'mi
podobné.

* Modely prestupu tepla maju rozdielny vplyv na izoentropickd uc¢innost. To plati
aj pre objemovu uc¢innost’, rozdiely su vSak mensie.

* V analyze bol pouZzity vzduch, CO- a chladivd R134a a R404a. Vysledky pre chladivd
boli takmer totozné a pre dvojicu vzduch a CO; vel'mi podobné, preto nie su vzdy
uvadzané vSetky vysledky.

e Vsetky plyny st citlivé na zmenu pracovnych podmienok (teploty), preto je nutné
presne poznat’ okrajové podmienky.

* Zmena rychlosti kompresora ovplyviiuje tepelny tok v kompresore, ale vplyv
na ucinnost’ je maly.

* Model podl'a Adaira nereaguje dostatocne citlivo na zmenu okrajovych podmienok
pri porovnani s ostatnymi modelmi, pripadne s izoentropickym procesom.

V prvej analyze bolo vyhodnotené len celkovy tepelny tok, pricom chyba hlbSia analyza
jednotlivych procesov vo valci. TaktieZ nie je jasné, ktory model je vhodny pre dané pracovné
podmienky a dany kompresor.

3.3.2 RieSenie prestupu tepla vo valci kompresoru pomocou numerickych metéd

V druhej Casti analyzy prestupu tepla bol pouZzity komercny CFD nastroj Ansys CFX. Cielom bolo
ziskat’ detailnej$i pohlad na procesy v kompresore a porovnat vysledky so semi-empirickymi
modelmi prestupu tepla. Nastavenie vypoctu je ¢iastocne popisané v prilohe A a k dizertacnej praci
je priloZeny defini¢ny subor so vSetkymi nastaveniami. V nasledujicom texte je uvedeny len kratky
rozbor modelov prestupu tepla v numerickych simula¢nych nastrojoch.

Stenové funkcie v CFD programoch sliZia na zachytenie pridenia a prenosu tepla v medznej vrstve
arovnako ako pri semi-empirickych modeloch, existuje niekol’ko réznych pristupov a formulécii
rovnic pre vypocet medznej vrstvy. Rakopoulos [93] porovnal vo svojej praci niekol'’ko zauZivanych
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modelov prenosu tepla v komerénych CFD programoch (Launder-Spalding, Angelberger, Han-
Reitz, Huh) pricom Ziaden z modelov nevyhovoval experimentdlnemu meraniu na piestovom
spalovacom motore. Rakopoulos vo svojej praci navrhol novy model, ktory vsSak taktieZ
nezodpovedal meraniu, ale rozdiely boli menSie ako pri predchadzajicich modeloch. Tento vyskum
bol vsak zamerany na piestové spalovacie motory, v ktorych je iny charakter pridenia ako
v kompresoroch. V oblasti kompresorov sa tomuto problému venoval Pereira [75], ktory pouZil
stenovi funkciu podla Launder-Spaldinga [94]. Pereira porovnava tento modelu so semi-
empirickymi modelmi, ktoré podl'a uvedenych vysledkov podhodnocuji tepelny tok vo valci
kompresoru. Na tito pracu nadviazala Disconzi [52], ktord pouZila namiesto Launder-Spaldingovej
funkcie predpis podl'a Kadera [95]. Autorka potom podla vysledkov navrhla integralny model
prestupu tepla, ktory bol opisany a testovany v kapitole 3.3. Simulacie boli pri oboch
predchddzajucich autorov prevedené na dvoj-rozmernom modely a v programe Fluent s pouZitim
modelu turbulencie & - €. V tejto praci bol pouZity program CFX a SST k - w model turbulencie.
Program vyuZziva rieSenie termalnej medznej vrstvy podla Kadera, ktoré vyuziva kombinaciu
rieSenia viskoznej podvrstvy a logaritmického stenového pravidla, rovnica (3.43)

T =Pry'e” +[2,121n( )+ ,BJe%l (3.43)
B=(3.85Pr"*~1,3)" +2,12In(Pr) (3.44)

0,0I(Pr y*)4
MN=——m——— (3.45)
1+5Pr’ y

kde y* je bezrozmernad siradnica. Na obrazku 3.29 je zobrazeny vypoctovy model. Jedna sa
o symetricky troj-rozmerny valec so sacim a vytlaénym potrubim a doskovymi ventilmi, ktoré sa
pohybuji s jednym stupiiom volnosti podla rovnice (3.16). Parametre kompresoru (tabul’ka 3.16
atabulka 3.17) boli CiastoCne zmenené oproti kompresoru v prvej analyze (tabulka 3.8
a tabulka 3.9) ato zddvodu nutnosti odstranit’ poskakovanie ventilov pri ich pohybe. Toto
poskakovanie podstatne komplikuje vypocet a predpoklada sa, Ze na prenos tepla nema zasadny
vplyv. Ako pracovny plyn bol v tomto pripade zvoleny iba vzduch z dovodu ¢asovej naro¢nosti 3D
vypoctu.

® vstup
® vystup
saci ventil
® vytlacny ventil

hlava valca
stena valca
piest

Obrdzok 3.29: Geometricky model kompresoru.
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Tabul’ka 3.16: Viastnosti kompresoru. Tabul’ka 3.17: Okrajové podmienky simuldcie.
Parameter Hodnota Jednotka Okrajové podmienky Hodnota Jednotka
Vftanie valca 20 mm Saci tlak 1,00 bar
Zdvih 20 mm Vytlacny tlak 10,0 bar
DiZka ojnice 55 mm Sacia teplota 300 K
Vyska Skodného objemu 0,2 mm Teplota steny 363 K
Hmotnost’ sacieho vent. 1 g
Tuhost’ pruZiny sac. v. 250 N
Hmotnost’ vytla¢. vent. 0,1 g
Tuhost’ pruziny vyt. v. 300 N

Pri vyuZiti semi-empirickych modelov je hodnota tepelného toku na vSetkych plochich vnitri valca
rovnaka ateda plati, Ze mnoZstvo preneseného tepla je zavislé len na velkosti plochy. Ta je
konsStantna v pripade piestu a ventilovej dosky (hlava valca), ale meni sa v pripade vnitornej plochy
valca v zavislosti na polohe piestu. V skutocnosti je koeficient prestupu tepla ovplyvneny
charakterom pridenia v tesnej blizkosti steny. ZjednoduSené modely prestupu tepla nedokazu tento
jav zaznamenat’, ale vd’aka CFD simuldcidm je moZné sledovat charakter pridenia vo valci
kompresoru a tym presnejSie urcit’ tepelny tok. V publikicidch Muellnera [76] a [77] autor uvadza,
Ze pocas prace kompresoru sa najviac tepla vymeni medzi plynom a piestom (50 %), nasleduje
ventilova doska (35 %) a najmenej tepla sa vymeni medzi plynom a stenou valca (menej ako 5 %).
Podobné vysledky boli dosiahnuté aj v tejto praci, vid’ tabulka 3.18. Cez stenu valca sa plyn mierne
ochladzoval, pricom ostatné Casti ohrievali plyn. To naznacuje, Ze teplota jednotlivych povrchov
nebude rovnaka.

Tabul’ka 3.18: Percentudlne rozdelenie preneseného tepla medzi plochy v kompresoru - jedna otdcka.

Piest Stena Hlava

Cely cyklus 67 -4 37

x 10

05 /\
/‘—\

o

Tepelny tok [W/m?]
. )
EN 2

15+ Hlava
Piest
Stena
2 | H 1
3600 4500 5400 6300 7200

Poloha kluky [°/10]

Obrdzok 3.30: Tepelny tok pocas jednej otdcky klukovej hriadele.
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Celkové prenesené teplo prechadza hlavne cez piest a hlavu a len maly vplyv za jednu ota¢ku ma
stena valca. Vyznam hlavy valca (ventilovej dosky) z hl'adiska tepelného toku je dana obtekanim
plynu pri nasdvani, pripadne vytlaku. Prid chladného vzduchu vstupuje cez Strbinu sacieho ventilu
a intenzivne obteka hlavu valca, ako je to vidiet' na obrazku 3.31 a obrazku 3.32. Po uzavreti
ventilov sa tepelny tok cez hlavu zniZuje a vyrovnava sa s tepelnym tokom cez ostatné plochy.
Prenesené teplo cez stenu valca je najvyznamnej$i po€as nasavania a kompresie, kedy je plocha
steny najvicsia aj ked’ tepelny tok na tejto ploche nie je najvyssi. Logicky sa potom prenesené teplo
cez stenu valca rapidne zniZuje podas vytlaku a expanzie, kedy je piest v blizkosti HU a tak je
plocha steny valca minimalna.

G ‘ PG prm—
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Obrdzok 3.31: Rychlost vo valci kompresoru (CA 803 °). Obrdzok 3.32: Rychlost vo valci kompresoru (CA 775 °).

V pripade piestu je zaujimavy pokles preneseného tepla pocas nasavania a ¢iastocne aj kompresie.
Vysvetlenim mo6Ze byt pohyb piestu smerom do dolnej tvrate, teda v rovnakom smere ako
nasavany plyn. Rychlost’ pridenia bude tak v okoli piestu niZ8ia a zaroven tak aj stcinitel’ prestupu
tepla.

Tabul’ka 3.19: Percentudlne rozdelenie tepelného toku medzi jednotlivé plochy.

CFD simulacia 0D simulacia
Piest Stena Hlava Pies Stena Hlava

Expanzia

kladny 56 6 38 46 13 41

zdporny 55 1 45 51 3 46
Nasavanie 17 44 40 17 69 15
Kompresia

kladny 8 73 19 10 80 9

zdporny 29 32 39 25 53 22
Vytlak 53 10 37 40 24 36
Celkovo kladny 19 43 39 16 69 15
Celkovo zdporny 45 17 38 36 31 33

Vysledky v tabulke 3.19 si samostatnym sictom pozitivneho a negativneho tepelného toku
cez jednotlivé steny pocas jednej otacky kl'ukovej hriadele. Z dovodu lepSej prehl'adnosti je vSak
dobré rozdelit’ procesy v kompresore podl'a charakteru a vyhodnotit’ tepelny tok v kazdom z nich,
obzvlast’ pri kompresii a expanzii, kedy tepelny tok meni smer (obrazok 3.30). Bod zmeny smeru
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tepelného toku je na kazdej ploche rovnaky, pretoZe teplota bola nastavena na vSetkych stenidch
rovnaka a rozloZenie teploty vo valci je pomerne rovnomerné pocas expanzie a kompresie.

Pri rozdeleni tepelného toku len na zaklade velkosti prislusnej plochy, dochadza k nepresnostiam
v mnoZstve preneseného tepla. V tabulke 3.19 st uvedené vysledky z numerickej simulacie
a vysledky zo simulécie s pouzitim termodynamického modelu v kombinacii so zjednodusenymi
integralnymi modelmi prestupu tepla. V tomto pripade je jedno, ktory konkrétny model prestupu
tepla sa zvoli, pretoZe mnoZstvo prenesené¢ho tepla je dané len velkostou plochy ata je vzdy
rovnaka.

Distribucia tepelného toku v pripade OD simulacie je tak zavisla len na aktudlnej vel'kosti plochy,
v pripade CFD simuléacie ma vplyv na tepelny tok aj rozloZenie rychlosti vo valci. Pri porovnani
vysledkov je vidiet, Ze v oboch pripadoch si velmi podobné vysledky pre plochu piestu
a vyraznejsie rozdiely je vidiet iba v blizkosti HU. Rozdiely je badat’ hlavne na stene valca a hlave
valca. V OD simulécii je nadhodnocované mnoZstvo preneseného tepla cez stenu valca a naopak

podhodnocované cez stenu hlavy. D6vodom je uz spominané pridenie plynu vo valci.

Tabul’ka 3.20: Porovnanie semi-empirickych modelov tepla s numerickou simuldciou.
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V tabul’ke 3.19 nie je sice uvedené celkové mnoZstvo preneseného tepla, ale len distribucia
tepelného toku medzi jednotlivymi plochami vo valci kompresora. Ako uZ bolo spomenuté
v predchidzajicej kapitole, modely predpovedaji vel'mi odlisné hodnoty tepelného toku. Tiez je
zrejmé, Ze jeden korelacny vztah na vypocet tepelného toku cez vsetky plochy nie je dostatocny.
Moznym rieSenim je pouZzitie rozdielnych vzt'ahov pre prislusné povrchy, tak ako sa deli cyklus
v kompresore na jednotlivé procesy. Tento pristup popisuju vo svojej préci viaceri autori, napriklad
Disconzi a Aigner [52], [56], ktori pouZili pre kazdy proces v kompresore samostatny vztah
pre zistenie tepelného toku. NajpouZivanejSie modely prestupu tepla (vicSina uvedenych v kapitole
3.3.1) boli porovnané s numerickou CFD simuléciou a tie, ktoré boli najblizsie k vysledkom
numerickej simulacie boli vybrané do zlozeného modelu prestupu tepla 2. Vysledky tepelnych tokov
cez jednotlivé plochy st uvedené v tabulke 3.20. Semi-empirické modely predpovedaji jednu
hodnotu tepelného toku v kazdom vypocétovom kroku pre vSetky plochy vo valci, preto je modra
krivka v tabulke 3.20 pre hlavu, piest a stenu vZdy rovnakad (pre dany model prestupu tepla).
Naopak vysledkova krivka z CFD simulécie je pre kaZdud plochu odlisna. Na tejto krivke je mozné
vidiet' nespojitosti, ktoré st dosledkom opakovaného remeshingu a interpolacie vysledkov
(vysvetlené v prilohe A).

Vicsina integralnych modelov podhodnocuje tepelny tok, resp. prenesené teplo pri porovnani
s CFD simulaciou. Obzvlast’ viditelné je to pocas nasivania na hlave valca. Podobny problém
nastava na ploche piestu, kde sa vSak aspont model podl'a Annanda priblizuje k CFD simulacii.
Tepelny tok cez stenu valca najlepsie predpoveda model podl'a Disconzi. Ako je vidiet’ z vysledkov,
model podl'a Adaira podhodnocuje tepelny tok takmer pocas celej otacky kl'uky a tak potvrdzuje
zavery z prvej analyzy v kapitole 3.3.1. Jediny interval, v ktorom sa pribliZuje k hodnotdm z CFD
simulécie, je pocas Casti expanzie.

Kombinéciou dostupnych integralnych vzt'ahov je mozné priblizit’ vysledné hodnoty k vysledkom
numerickej simulécie, avSak stale sa objavuju pomerne velké rozdiely na niektorych plochéach.
V tabulke 3.21 su zobrazené integralne modely prestupu tepla, ktoré sa v jednotlivych pracovnych
intervaloch a na jednotlivych plochich najviac priblizovali k hodnotdim z numerickej simulécie.
Na l'avej strane tabul’ky 3.21 je pomer tepelného toku vybraného integralneho modelu a tepelného
toku z CFD simulacie. Prava strana tabulky zase uvadza o aky model sa jedna. Najviac zastipeni
mé model podl'a Annanda a Disconzi, d’alej potom Woschni ajeden krat sa v tabulke objavuje
aj model podl'a Adaira.

Tabulka 3.21: Pomer tepelného toku spocitaného integrdlnymi vztahmi a numerickou simuldciou.

Piest  Valec Hlava Piest Valec Hlava

Expanzia

kladnd 68 166 90 Annand Annand Annand

zdpornd 99 134 110 Woschni Adair Woschni
Nasavanie 88 110 33 Annand Disconzi  Annand
Kompresia

kladnd 148 121 69 Disconzi Disconzi  Woschni

zdpornd 145 90 96 Annand Disconzi  Annand
Vytlak 77 134 100 Annand Disconzi  Annand

2 Zlozeny model prestupu tepla znamen4, Ze pre kazdd plochu vo valci kompresoru a pre kazdy proces je
predpisany samostatny vztah pre vypocet sucinitel'u prestupu tepla
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V zavere tejto analyzy je tak mozné konStatovat’ nasledujice stanoviska:

» Distribicia tepelného toku podla velkosti plochy nie je dostato¢na, pretoZze velky vplyv
na koeficient prenosu tepla ma pridenie v okoli ploch, na ktorych prebieha vymena tepla.

* Pouzitie konkrétneho vztahu pre konkrétnu plochu a konkrétny proces moéze zvysit
presnost’ vypoc¢tu modelu prestupu tepla pri zachovani nizkej vypoctovej narocnosti.

* Integralne modely prenosu tepla predpovedaji rozdielne hodnoty tepelného toku a zaroven
sa zZiaden z modelov nepribliZuje dostatocne k vysledkom z CFD simulacie, aj ked’ je badat’
podobné trendy.
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4

Experimentilna validacia matematickych modelov

Prezentované matematické modely, vyvinuté vramci predkladanej dizertacnej, boli
v predchéddzajicej kapitole porovnané s inym matematickym modelom, vyvinutym vo vyskumnom
ustave POLO, UFSC. P6vodny model bol vyvinuty a experimentalne overeny v ramci dizertacne;j
prace Ussyka [89]. Zakladnym prvkom Ussykovho modelu je rovnako ako v tejto praci energeticka
bilancia v kontrolnom objeme. Postupne bol model vyvijany az do sticasnej podoby, v ktorej bol
pouzity na validaciu modelu reComp v kapitole 3.1.5. Termalny model kompresoru bol v rdmci
stdize validovany aj experimentdlne v kapitole 3.2.1. Zasadnym zjednodusenim vSak bolo,
Ze vsetky vstupné parametre kompresoru boli presne definované podl'a predchiadzajicich merani
a analyz, priCom prave stanovenie parametrov kompresoru je jednym z najvacsich problémov pri
simulicii. V tejto kapitole je tak prezentovani experimentdlna validacia matematickych modelov
pomocou vlastnych merani na konkrétnom kompresore. Zasadny rozdiel je v pouZitom kompresore.
Zatial' ¢o vysledky v kapitole 3 su ziskané z chladiaceho kompresoru, v tejto kapitole sa jedna
o vzduchovy kompresor uréeny na zasobovanie stlaCenym vzduchom.

Validovany bol termodynamicky model atermilny model kompresoru. V pripade prvého je
sledovanym parametrom priebeh tlaku vo valci v zavislosti na polohe kl'uky (prip. objeme),
v pripade druhého boli sledované teploty v prislusnych Castiach kompresoru.

4.1 Experimentilna trat’ a metodika merania

V rdmci dizertacnej prace bola za podpory fakultného projektu ,,Fondy Vé&dy* vybudovana
jednoducha experimentélna trat’ s cielom analyzovat’ prezentované matematické modely. V trati
bol pouzity vzduchovy kompresor Orlik EK 4-2 (parametre v tabul’ke 4.1), osadeny snima¢mi tlaku,
teploty a prietoku. Konkrétne meracie pristroje su uvedené v tabul’ke 4.2 a schematicky nakres trate
je na obrazku 4.1.

1 - Kompresor
2 - Tlakova nadoba
3 - Skrtiaci ventil

@ 4 - Klimaticka komora
3

Pa - Snimac tlaku v nadobe
P, - Snimac tlaku na sant

T, - Teplota na vytlaku

2 T, - Teplota v sacom potrubi
V - prietokomer

Obrdzok 4.1: Schématicky ndkres trate.

Kompresor nasdva vzduch z okolia cez prietokomer Testo, ktory obsahuje zaroven snimac teploty.
Teplota vtomto bode je v podstate zhodna s teplotou okolia. Tesne pred kompresorom je
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umiestneny d’al$i termoclanok a snima¢ tlaku. Vzhl'adom na otvorené nasavanie kompresoru
(z okolia) je tlak na vstupe rovny pribliZzne atmosférickému tlaku v okoli. V sacom potrubi sa
prejavia tlakové pulzy, spdsobené pohybom ventilu, av§ak pouzitd aparatira neumozZiiovala tak
rychly a presny zdznam hladiny tlaku v sacom kandliku. Tesne pred sacim ventilom je umiestneny
d’alsi snimac teploty. Vo valci je plyn stlaeny a vypusteny von cez ventil do vytlacného potrubia,
kde sa opit nachadzaju termoclanky. Detailné rozmiestnenie termoclankov je zobrazené
na obrazku 4.22. Vo vytlatnom potrubi je umiestneny ochranny ventil, nastaveny na maximélny
tlak 10 barov. V pripade vysSieho tlaku sa membrana vo ventile otvori a zredukuje tlak
vo vytlatnom potrubi aby nedoSlo k poSkodeniu kompresora. Vzhl'adom na diskontinudlny
charakter prace kompresoru je na konci vytlaéného potrubia umiestnend tlakova nadoba, aby bolo
mozné merat’ ustalend hodnotu tlaku na vystupe z kompresoru. Za tlakovou nadobou je umiestneny
regulacny ventil, ktorym je prave mozné nastavit’ hodnotu vytlacného tlaku. Za ventilom je vzduch
vypusteny do okolia.

Tabul’ka 4.1: Rozmery a vilastnosti kompresoru Orlik EK4-2.

Rozmer Hodnota Jednotka
Polomer kl'ukovej hr. 0,224 [m]
Di7ka ojnice 0,860 [m]
Vitanie 0,050 [m]
Skodny priestor 3,47-1071° [m]
Teoreticky objemovy tok 7.4 [m*/hod]
Skuto¢ny objemovy tok 4,3 [m*/hod]
Maximalny vytlacny tlak 10 [bar]
Hmotnost’ 20 [kg]
Celkové rozmery 0,46 x 0,30 x 0,38 [m]

Tabulka 4.2: Snimace osadené na kompresore.

Merana veli¢ina Pristroj Rozsah Presnost’

Prietok Testo 6441 0.25 - 75 Nm*h +3 % 2 nameranj
hodnoty

Tlak - sanie BD Sensors DMP 331 0 — 6 bar +0,1 % FSO

Tlak - vytlak Rosemount 3051S 0 - 55 bar® +0,035 %

Termoclanky TypJ 0-750°C +0,4 %

Zbernice dat NI9205, N19208, N19211, NI19213, NI9219,

Software LabView 2015

Indikacia:

Tlakovy snimac Kistler 6053BB 60 0 —250 bar Linearnost”: 0,4 %

3 Tlakomer Rosemount 3051S ma nastavitelny meraci rozsah od (0 — 2 bar) az po (0 — 689 bar)
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1. meranie - indikacia kompresoru

Experimentalna Cast’ prace bola rozdelend do dvoch samostatnych merani. Prvé meranie malo
za ciel validiciu termodynamického modelu kompresoru pomocou indikicie kompresoru.
Na meranie bola pouZita aparatira od firmy Kistler (tabul’ka 4.2). Pracovné podmienky kompresoru
sa menili len Skrtenim na vytlaku a teda jediny parameter, ktory sa menil, bol vytlaény tlak
kompresoru, vid tabulka 4.3. Celkovo boli uskutocnené Styri samostatné merania, kazdé
pre sedem roznych pracovnych bodov, pricom prvé dva pracovné body boli ,,zahrievacie®, kedy sa
kompresor zabehol do stabilnych podmienok. Skrtiaci ventil na vytlaku bol nastavovany manudlne,
preto sa obcas vyskytli odchylky od presne stanoveného pracovného bodu, jedna sa vSak o vel'mi
malé nepresnosti (£ 10 kPa).

Tabul’ka 4.3: Pracovné podmienky pocas indikacného merania.

Pracovny bod Vytlac¢ny tlak [kPa]
Al* 65 (plne otvoreny ventil)
A2’ 200
A3 420
A4 600
A5 750
A6 800
A7 950
A8 1000

* _

Obftizok 4.2: Zapojenie snimaca otdcok

Kistler. Obrdzok 4.3: Zapojenie tlakomeru Kistler.

2. meranie - teplotné pole v kompresore

Druhé meranie prebehlo v klimatickej komore, aby bolo mozné dosiahnut’ stabilnd teplotu v okoli
kompresoru. Zmena pracovnych podmienok spocivala v nastaveni vytlacného tlaku a v teplote
okolia, ktora bola zaroven aj teplotou nasavaného plynu, ked’Ze kompresor nasaval priamo okolity

4 Pracovny bod Al nebol pouZity na overenie matematického modelu, ale len ako nébehovy stav pre
kompresor

5 V pripade nizkeho zataZenia kompresoru (bod A2) dochéddza k poklesu tu¢innosti elektromotru, o
matematicky model nie je schopny zachytit’, preto nebol ani tento bod pouZity na vyhodnotenie presnosti
modelu
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vzduch. Presné pracovné podmienky su v tabul’ke 4.6. Teplota okolitého vzduchu bola nastavena
v klimatickej komore na 0 °C, 10 °C a 40 °C, avSak skutocna teplota sa mdze mierne odchylit’
z dovodu odchylok snimacov teploty v komore. Okrem meranie v klimatickej komore bol jeden
pracovny bod namerany aj pri teplote 19 °C mimo klimaticki komoru. Vlastnosti klimaticke;j
komory s popisané napriklad v [96]. Vytla¢ny tlak bol nastaveny manuilne pomocou Skrtiaceho
ventilu, a preto nebolo mozné vZdy dosiahnut’ tiplne rovnaké hodnoty tlaku. To vSak nie je dolezité
pri porovnani experimentilnych vysledkov zo simulaénymi, pretoZe okrajové podmienky su
dodavané z merania.

4.2 Ventilova charakteristika kompresoru

Ventily st v kompresore jeden z najvyznamnejSich prvkov z hl'adiska icinnosti a tieZ maju najvacsi
vplyv na priebeh tlaku vo valci. Je preto doleZité, aby boli v matematickom modely presne
zadefinované.

Prvym krokom pri analyze ventilov bolo zistenie tuhosti pruZin na ventiloch, resp. celého
pruziaceho systému. V spoluprici s Ustavom mechaniky téles na FSI, Brno bola prevedeni
zatazova skuska na oboch ventiloch kompresoru s pouzitim skuSobného stroja ZWICK Z 020-
TND. Presnost’ snimaca polohy je 0,1 mikrometrov a maximalne zat'aZenie skiSaného vzorku moze
byt od 100 N do 20 kN, podl'a meracej hlavy. [97] Namerana charakteristika vytla¢ného ventilu je
na obrazku 4.4 a sacieho ventilu na obrazku 4.5. Meranie tuhosti bolo opakované dva-krat pri
obidvoch ventiloch a na zadklade nameranych vysledkov bola stanovena tuhost’ pruZiny. V oboch
diagramoch je navySe zobrazeni maximdlna poloha otvorenia ventilu, pri ktorej ventil dosadne
na obmedzovac pohybu.

8

Poloha obmedzovaca pohybu = 0,00165 mm

Sila [N]
N

Meranie 1

Meranie 2

— Vypocet

0 0,5 1 1,5 2 2,5

Deforméacia [mm]

Obrdzok 4.4: Tuhost pruziny na vytlacnom ventile s oznacenim obmedzovaca pohybu.

Tuhost pruZiny vytlaéného ventilu bola stanoveni na ¢; = 2,626 Nm'. Tuhost sacieho ventilu je
podla nameranych hodndt velmi nizka (c; = 0,114 Nm”) ana jej presné stanovenie by bolo
vhodnejsie pouZit’ pristroj s men$im rozsahom zatazZenia. Z vysledkov je vidiet' rozdiel (cca 5%)
medzi meranim 1 a meranim 2 v blizkosti maximalneho otvorenia ventilu.
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Hodnota tuhosti sa najskor spocita pomocou rovnice (3.16), nasledne sa tito rovnica opédtovne
pouziva pri vypoéte polohy ventilu pomocou velkosti posobiacej sily a zistenej tuhosti. Dal§im
dolezitym vstupom do matematického modelu su tzv. efektivne plochy. Efektivna plocha
prietokovd vyjadruje straty pri prietoku plynu ventilom a efektivna plocha silova vyjadruje zmenu
sily pdsobiacej na ventil z dovodu obtekania ventilu tekutinou (pre viac informécii pozri kapitolu
3.1.3). Na zistenie stratovych sucinitel'ov bola pouZita numerickd CFD analyza. Z geometrického
modelu kompresoru sa pre analyzu ponechala len ventilovd doska, valec a prislu$né potrubie
a na takomto modely bol vytvoreny negativny objem. Nésledne bol pre rdzne polohy ventilu zisteny
prietok a porovnany s analytickou hodnotou, spocitanou podla rovnice (4.1). Vysledkom je
efektivna plocha prietokova, rovnica (4.2).

0,30
0,25

020 Poloha obmedzovaca pohybu = 0,00178 mm

0,15

Sila [N]

0,10

Meranie 1
0,05

Meranie 2

—— Vypocet

0,00
0 0,5 1 L5 2 2,5

Deformécia [mm)]

Obrdzok 4.5: Tuhost pruZiny na sacom ventile s oznacenim obmedzovaca pohybu.

K-1

1 k-1
i, = AGp, 122 2K Dy P 4.1
D K=1p P

—_ sk
(4 ow - . (4'2)
G p s

th

Z numerickej analyzy bola okrem prietoku zistend aj hodnota tlakovej sily pdsobiacej na ventil
a opdt’ porovnanim s analytickou hodnotou, rovnica (4.3), bola dopocitand hodnota efektivnej
silovej plochy

F,=0pA (4.3)
F‘k

ef , force =— (44)

#ram =,
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Pre kazdy ventil bolo analyzovanych niekol’ko rdznych pozicii ventilu a ako okrajové podmienky
boli pouzité dva rozne tlaky (0,5 bar a 1,0 bar). Zaroven sa predpoklada, Ze stratovy sucinitel’ nie
je zavisly na tlakovom spade, ale len na geometrii ventilu, resp. na jeho polohe. Simulacia bola
nastavend pre ustilené podmienky, to znamend Ze ventil bol fixovany v danej polohe a pocital sa
ustaleny prietok. Vysledné hodnoty stratového sucinitela boli spriemerované pre kazdd poziciu
ventilu a do matematického modelu boli dosadené tieto priemerné hodnoty, medzi ktorymi program
linearne interpoluje pre rézne polohy ventilu, resp. extrapoluje pri maximilnom otvoreni ventilu.

V simula¢nom modely je potom na zdklade pdsobiace] tlakovej sily a efektivnej silovej plochy
spo€itand poloha ventilu. Na zaklade polohy a efektivnej prietokovej plochy je potom urceny
hmotnostny prietok ventilom pomocou upravenej rovnice (4.1) a dosadeny do rovnice kontinuity
(3.13).
0,45
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0,35
0,3
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0,2
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e— priamy

—Spiatny

Koeficient efektivnej prietok. plochy[-]

0 0,0005 0,001 0,0015 0,002

Poloha ventilu [m]

Obrdzok 4.6: Efektivna prietokovd plocha sacieho ventilu.
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Obrdzok 4.7: Efektivna silovd plocha pre saci ventil.

Prietokova charakteristika sacieho ventilu je v podstate totoZna pre priamy aj spitny tok ventilu,
¢ize vo vypoctovom modely mohli byt pouZité rovnaké hodnoty pre oba pripady. V pripade
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pdsobiacej sily na ventily ma vyznam, ¢i sa jedna o priamy, alebo spétny tok, preto boli pouZzité
rozdielne hodnoty vo vypoctovom programe. Rovnako to plati pre vytlaény ventil, pri ktorom boli
pouzité samostatné hodnoty pre priamy aj spitny tok plynu.

Z vysledkov uvedenych na obrdzkoch 4.6 az 4.9 je vidiet, Ze jednotlivé krivky majui vel'mi podobny
sklon apriebeh ako pre priamy, tak aj pre spitny tok plynu. Vo vypoctovom programe
je vsak plocha pre spitny tok vynasobena d’alsim bezrozmernym koeficientom, ktory upravuje
mnoZstvo spitne nasavaného a vytlaianého plynu v ddsledku virenia a zotrvacnosti pri zmene
smeru pridenia. Okrem stratovych sucinitel'ov pre ventil boli spocitané straty aj pre saci a vytlacny
kanal.
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Obrdzok 4.8: Efektivna prietokovd plocha vytlacného ventilu.
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Obrdzok 4.9: Efektivna silovd plocha vytlacného ventilu.
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4.3 Validacia termodynamického modelu

Kompresor bol pri tlakovej indikicii spusteny najprv ,,na pridzdno* ¢iZe s plne otvorenym
regulacnym ventilom, bod Al (tabulka 4.3). Pri tychto pracovnych podmienkach bol kompresor
previddzkovany aZ do bodu, kym sa neustélil pracovny cyklus a teploty v kompresore, najmé vSak
teplota oleja, teplota steny valca a teplota ventilovej hlavy. Teploty majui samozrejme podstatne
dlhsi ,stabilizacny interval“ ako napriklad tlak, ale pouzitim tlakovej niddoby na vystupe
z kompresoru a manuélne ovliadaného ventilu bolo nastavenie vytlaéného tlaku pomerne zdihavé.
Stabilizdcia kompresoru pri stanovenych pracovnych bodoch trvala priblizne 30 min, ale v pripade
neustilenej teploty v niektorom z meracich bodov bola prediZena. Po ustileni vietkych veli&in bol
spusteny zaznam tlaku v zavislosti na natoc¢eni kI'uky, pricom pocas kazdej otacky bolo nameranych
360 hodndt. Meranie bolo nastavené tak, Ze meraci systém zaznamenal dve po sebe idice otacky
kl'ukovej hriadele a to pétdesiat krat. Celkovo bolo teda zaznamenanych sto otacok kl'uky pre jeden
meraci bod. Zaznamenané dita pre pracovny bod A6 si na obrazku 4.11°. Velky rozptyl
nameranych hodndt je vidite'ny najmé pocas nasavania a vytlaku. To mdZe byt spdsobené tlakovou
pulzaciou v sacom a vytlacnom potrubi kompresoru, ale tieZ tlakovymi vlnami v priestore valca
a ich prenose k snimacu tlaku. Model zaloZeny na energetickej bilancii nedokaze tlakové pulzicie
zaznamenat', pretoZe vo vypoctovej oblasti sa zanedbava priddenie. Prenos tlaku k snimacu je
zabezpeceny cez kanalik o priemere 6 mm (obrazok 4.10), ¢o mdZe taktieZ spdsobit’ nedostatocne
rychlu odozvu na zmenu tlaku vo valci a nésledné pulzy.

Vytla¢ny kanal

Snimac tlaku

Saci kanal

Spojovaci kanalik

Piest

Obrdzok 4.10: Model kompresoru s tlakovym snimacom.

Na druhd stranu sa predpoklada, Ze skutocny priebeh tlaku leZi ,,uprostred* nameranych dat a tak
je vytvoreny pre kazdé meranie tzv. priemerny cyklus, vid’ obrazok 4.12. Na obrazku 4.13 st potom
zobrazené aj krivky vyjadrujice smerodajné odchylky vkaZdom bode. Priemernd velkost
smerodajnej odchylky je 10 % z nameranej hodnoty tlaku, pricom maximalna hodnota je dosiahnuta
pri otvérani / zatvarani sacieho ventilu, kedy sa smerodajnd odchylka pohybuje v intervale 20 %
az 50 %, v zavislosti na pracovnom bode a samotnom merani. Hodnoty prevySujice 30 %
su dosiahnuté ojedinele, vicSinou pre 1 — 2 body pocas jedného cyklu kompresoru.

® Pri obrazkoch v tejto kapitole sd vzdy v legende diagramu zobrazené krivky sacieho aj vytlaéného tlaku, aj
ked’ st pri detailnych zdberoch mimo rozsah stupnice.
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Obrdzok 4.11: Indikacny diagram pre pracovny bod A6.

14 T T T T
Experim.data
12 Priem.cyklus 7
Saci tlak
10 Vytlacny tlak
T 8
&
K
E 6
4 b
2
0 | 1 |
0 90 180 270 360 450 540 630 720

Natocenie kfuky [°]

Obrdzok 4.12: Indikacny diagram pre pracovny bod A6 a "priemerny cyklus' kompresoru.
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Obrdzok 4.13: Priemerny cyklus a smerodajnd odchylka pre namerané body (A6).
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Porovnanie nameranych dat s vysledkami matematického modelu je na obrazku 4.14 az 4.16.
Pre pracovny bod A6 je priebeh tlaku z matematického modelu v podstate zhodny s nameranymi
hodnotami. Odchylky sa objavujui hlavne pocas doby, ked’ si ventily otvorené. Rozdiely medzi
nameranymi hodnotami tlaku a spocitanymi pomocou matematického modelu sa pohybuju
priemerne do 4 % (Co predstavuje zhruba 0,076 bar). Maximalny rozdiel sa objavuje na pociatku
nasavanie. Ako je vidiet na obrazku 4.15, okamih otvorenia ventilu (pokles tlaku vo valci pod saci
tlak) aj minimélny tlak vo valci je inak spo¢itané pomocou matematického modelu a inak namerany
pomocou indikacie. V ¢asovom useku zodpovedajicom pootoceniu kl'uky o 20° sa rozdiel medzi
hodnotami pohybuje v intervale 10% az 20 % (to zodpoveda tlaku 0,1 bar az 0,2 bar). Odklon
spocitanej krivky tlaku od nameranej je badat’ eSte pred samotnym otvorenim ventil, takZe
dynamika sacieho ventilu nie je primarny dovod tejto nepresnosti. Identifikacia d’al§ich dovodov
tejto chyby je pomerne zloZit4, pretoZe na takyto posun moéze mat vplyv niekol’ko parametrov
(dynamika vytlacného ventilu a spdtny tok, netesnosti, prestup tepla...), pripadne nastaveni
simula¢ného programu a merania. Zbytok nasavacieho procesu, kedy je ventil maximalne otvoreny,
je predpovedany matematickym modelom pomerne presne a priebeh tlaku je velmi podobny
v oboch pripadoch. Rovnako tak aj proces zatvarania ventilu, resp. vyrovnavania sacieho tlaku

a tlaku vo valci kompresoru.
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Obrdzok 4.14: Porovnanie experimentdlnych ddt (A6) s matematickym vypoctom (reComp).
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Obrdzok 4.15: Porovnanie experimentdlnych ddt (A6) s matematickym vypoctom (reComp) - detail sanie.
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Pocas vytlaku si vysledky matematického modelu a experimentadlnych hodndt bez zasadnych
rozdielov. Model pomerne dobre predpoveda aj prvotny tlakovy vrchol, kedy dochiddza k prudkému
otvoreniu ventilu a ndrazu na obmedzova& pohybu. Dalg{ narast tlaku je uz pozvolnejsi a ventil je
pocas tohto intervalu pritlaiany k obmedzovacu pohybu. Rozdiely medzi vyslednymi krivkami sa
pohybuji do 2 % (pocas vytlaku to zodpoveda zhruba 0,2 bar). Nepresnosti nastavaji najmi
na konci vytlaku, kedy matematicky model podhodnocuje tlak vo valci kompresoru a rychlejSie
klesa pod hranicu vytlacného tlaku, cca od polohy kl'uky 540°. V tejto faze je vytlacny ventil stale
otvoreny, ale vo vytlacnej komore (tesne za ventilom) je tlak vyssi ako vo valci, dochadza tak
k spatnému toku plynu do priestoru valca. Spitny tok pracovného plynu pokracuje aj po poklese
tlaku pod vytlacny tlak kym sa ventil neuzavrie. V tomto ¢asovom tseku (10° pootocenia kl'uky)
sa rozdiely medzi krivkami pohybuji do 10 % (cca 0,8 bar) a v diagrame to je vidiet ako
zachadzanie krivky reComp za krivku priemerného cyklu.
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Obrdzok 4.16: Porovnanie experimentdlnych ddt (A6) s matematickym vypoctom (reComp) - detail vytlak.

Pocas indika¢ného merania boli zaznamenéavané len hodnoty tlaku a polohy piestu. Navyse je dolna
tvrat (DU) piestu dopoéitand pomocou parametrov kompresoru a nie je tak exaktne zaznamenand,
¢o mdze mat takisto urCity podiel na nepresnosti vysledkov. Pocas merania nebolo moZzné
zaznamenat ani polohu ventilov a overit’ tak matematicky model pouZzity pre vypocet ich polohy
pomocou okamihu otvorenia / zatvorenia. V tabulke 4.4 si teda uvedené asponi hodnoty
maximalneho a miniméalneho tlaku, ktoré by mali zhruba zodpovedat momentom otvorenia
ventilov. Ako uz je vidite'né z grafickych vysledkov, moment dosiahnutia minimélneho tlaku je
viditel'ne posunuty pri porovnani modelu a experimentu, priCom v absolitnej hodnote tlaku
je rozdiel necelych 7 %. Hodnotu maximalneho tlaku pocas vytlaku (prvy vrchol) predpoveda
matematicky model s vd¢Sou presnostou ako pocas nasivania, rozdiely v hodnote tlaku menSie
ako 2% a posun vrcholu je len o 4 ° polohy kl'uky.

Tabulka 4.4: Momenty dosiahnutia maximdlneho a minimdlneho tlaku.

Experimentalne data reComp
Maximalny tlak 11,48 bar 11,31 bar
Poloha kl'uky 505° 509°
Minimalny tlak 0,636 bar 0,595 bar
Poloha kl'uky 240° 254°
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Pre kazdy pracovny bod v tabul’ke 4.3 boli uskuto¢nené Styri samostatné merania. V nasledujicich
obrazkoch su spolu zobrazené vysledky zo vSetkych merani spolu s krivkou z matematického
modelu reComp. Na obrdzkoch je vzdy zobrazend len priemernd krivka cyklu, vyhodnotena
z pit'desiatich nameranych kriviek. Medzi nameranymi hodnotami nie je vyznamny rozdiel. Jedine
pocas vytlaku je pri jednej krivke vidiet' vyssi tlak. To je sposobené manudlnym nastavovanim
Skrtiaceho ventilu na vytlaku, kedy mdze dojst’ k mierne odlisSnému tlaku na vystupe z kompresoru
ako uZ bolo spomenuté vysSie. Takyto posun vSak nemd zdsadny vplyv na overenie

termodynamického modelu kompresoru.
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Obrdzok 4.17: Porovnanie Styroch nameranych priemernych cyklov (A6) s modelom reComp.
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Obrdzok 4.18: Porovnanie styroch nameranych priemernych cyklov (A6) s modelom reComp - detail sanie.

V predchadzajicom texte bol detailne vyhodnoteny len pracovny bod A6. Diagramy pre vsetky
ostatné pracovné body sui uvedené v prilohe D. Vo vSeobecnosti je moZzné konStatovat,
Ze matematicky model reComp je schopny predpovedat’ priebeh tlaku vo valci pre vSetky pracovné
body uvedené v tabulke 4.3. Presnost’ modelu vo vSetkych pracovnych bodoch je porovnatel'na
s presnost’ou programu pre pracovny bod A6, okrem bodu A2 (bod Al reprezentuje bezzatazovy
stav kompresoru a slizi len na zahriatie kompresoru). V tomto bode dochddza k zdsadnym
rozdielom medzi nameranymi a vypocitanymi hodnotami tlaku.
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Obrdzok 4.19: Porovnanie styroch nameranych priemernych cyklov (A6) s modelom reComp - detail vytlak.

Z hladiska prietoku kompresorom je vSak aj vypocitand hodnota pre bod A2 pomerne dobre
odhadnuta, vid’ obrazok 4.20. Rozdiel medzi nameranou a vypocitanou hodnotou je pribliZzné rovny
4 % z absoliitnej hodnoty, pricom nepresnost matematického modelu vo vsetkych ostatnych
bodoch sa pohybuje do 6%. Zasadné vSak je, Ze matematicky model nadhodnocuje prietok
kompresorom oproti experimentdlnym datam vo vsetkych pracovnych bodoch, okrem bodu A2.
Rozdiel je vtomto pripade prisudzovany potrubnému systému v sacej vetve. Prietokomer je
pripojeny ku kompresoru cez pomerne dlhi pruzni hadicu, ktord vytvara tlakové straty. Zaroven
mdze dochadzat’ k prisdvaniu plynu cez netesnosti v okoli snimaca tlaku, ktory prechadza sacou
komorou. Dalgie dévody, ktoré mdzu ovplyvnit nepresnost matematického modelu si uvedené
v nasledujicej kapitole.
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M experiment
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Pracovné podmienky

Obrdzok 4.20: Objemovy prietok kompresorom Orlik.

4.3.1 Dovody nepresnosti

Hlavnym tcelom termodynamického modelu je poskytnit' vyvojarom kompresorov globdlny
pohl'ad na charakteristiku kompresoru. Vd’aka termodynamickému modelu je mozZné ziskat
zakladné informécie o kompresore vo velmi kratkom ¢ase. Na druhd stranu ma vSak
termodynamicky model niekolko Specifickych vlastnosti, ktoré ovplyviiuji jeho presnost
pri porovnani s experimentalnymi vysledkami. NajzasadnejSie zjednoduSenim je pouZitie jedného
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kontrolného objemu pre celd kompresnd komoru, ¢im dochadza k zanedbaniu pridenia. Sacie
a vytlacné potrubie je tieZ modelované len pomocou jedného kontrolného objemu (pre kazdé
potrubie zvlast), v ktorom je rieSend rovnica kontinuity a energetickej rovnovahy. V pripade
nutnosti presne analyzovat’ pridenie v kompresore je mozné pouZit’ dostupné numerické nastroje
(napr. CFD). Pri pouzivani termodynamického modelu je tak vZdy potrebné brat’ do tvahy jeho
zékladné charakteristiky.

Pri porovnani modelu reComp, vytvoreného v ramci tejto prace, a modelu Recip, vytvoreného
na zahrani¢nom pracovisku (vid’ kapitola 3.1.5) nie je vidiet vo vysledkoch Ziadne zasadné
rozdiely. Vypoctovy model reComp tak funguje spolahlivo, pokial’ si presne zadané vstupné
a okrajové podmienky. Tie boli v kapitole 4.3 zistované z vlastného kompresoru Orlik a prave
v tomto bode mdze dojst’ k nepresnostiam, ktoré nasledne ovplyvituji vysledky matematického
modelu. Analyza vSetkych vlastnosti predmetného kompresoru je €asovo vel'mi narocné a
vyZadujice komplexné meranie rdznych parametrov kompresoru, preto si v nasledujicom texte
uvedené najddleZitejSie vlastnosti len s kratkym popisom:

Dynamika ventilov

Pohyb ventilov je analyzovany pomocou rovnice sjednym stupnom volnosti, takZe je ventilu
umozneny pohyb len v jeho ose. Pri prstencovych ventiloch je toto zjednodusenie akceptovatelné,
pretoze sa predpokladd, Ze ventil sa zasadne nedeformuje. Na druhd stranu mdze dochadzat
k naklapaniu ventilu, ktoré uz nie je mozné zachytit’. To by sa mohlo prejavit’ na zmene intervalov
otvorenia ventilov, pripadne na prietokovej charakteristike. Druha zasadna vec je tzv. odskakovanie
ventilu po niraze na sedlo, alebo obmedzova¢ pohybu. Toto odskakovanie je vyjadrené
koeficientom zmeny rychlosti po odraze e, (rovnice (3.17) a (4.5)). Hodnotu koeficientu
je pomerne tazké urCit, pretoze je zavisld na viacerych parametroch (pruznost ventilu, sedla,
vlastnosti tectcej tekutiny atd’.). Pri analyze kompresoru Orlik bola tato veli¢ina odhadnuta
nepriamo z nameranych dat, ¢o moze sposobit’ nepresnosti, obzvlast' pri vytlanom ventile, ktory
sa otvara a zatvara vysokou rychlost’ou.

%[r*] =—e %[r‘] (4.5)

Dynamiku ventilov d’alej ovplyviiuje lepiva sila od oleja. V tomto pripade hra rolu mnoZstvo oleja
a jeho rozloZenie po obvode ventilu nielen zo strany valca, ale aj zo strany sacieho / vytlaéného
potrubia, pretoZe ventil dosada na obmedzovat’ pohybu. Hustota oleja a viskozita sa daju odhadnit’
na zdklade nameranej teploty v okoli ventilu a samotného oleja v olejovej vani. Analyza vplyvu
oleja je vSak opit’ zaleZitost’ na samostatnu pracu.

Prietok ventilmi

Stratové stcinitele pri prietoku ventilmi s analyzované pomocou numerickej simulécie, pripadne
je mozné ich zistit' meranim. Zatial’ ¢o priamy tok cez ventily nie je problematicky, problém nastava
pri spatnom toku cez ventily. Ten nastdva po vyrovnani tlaku medzi valcom a potrubim a v tomto
momente je ventil stidle otvoreny. Rychlost pridenia na zaCiatku pomerne mald vplyvom
zotrvacnosti priameho pridu, ale postupne narasta. V okoli ventilu sa vplyvom pridenia vytvara
podtlak, ktory by mal napomahat’ uzavretiu ventilu. Uréit’ stratovy sucinitel’ v tomto pripade je vSak
zlozitejsie, pretoze plyn prechadza cez kanal, v ktorom s umiestnené pruZiny dotldcajice ventil.
Tym sa zvySuje plocha, na ktord mdze tlak z potrubia pdsobit’ a zvySuje sa tak sila zatvarajica
ventil, ale zdroven sa menf stratovy sucinitel’ ventilu. K tomu sa mdze pridat’ naklapanie ventilu,
pretoZe privod plynu nie je rovnomerne rozloZeny po obvode ventilu. Vo vysledkoch z tlakove;j
indikacie sa tento problém prejavi v odklone vypocitanej krivky od experimentélnej v zavere
vytlaku, pripadne nasdvania, ¢o nasledne ovplyviiuje sklon krivky kompresie a expanzie.
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Pre zvySenie presnosti matematického modelu by tak bolo vhodné detailne analyzovat’ zavislost’
polohy ventilu a prietoku plynu, napriklad pomocou dynamickej CFD simulacie.

Urcenie stratového stcinitela v sacom / vytlaénom potrubi je jednoduché, pretoZe v lom nie su
pohyblivé Casti. Nepresnosti tak mézu vytvarat’ hlavne tlakové viny, ktoré boli spomenuté vysSie.

Netesnosti

Uniky pracovného plynu netesnostami st popisané rovnicou (3.30), v ktorej je nutné poznat’
velkost’ medzery medzi piestom (piestnym krizkom) a stenou valca. Tieto rozmery boli od¢itané
z 3D modelu dodaného priamo od vyrobcu kompresoru. Pri vyrobe a montazi v§ak moZu nastat’
zmeny v geometrii, ovplyviiujice vel'kost’ medzery. Okrem toho je medzera vyplnena olejom, ktory
zmensuje jej prierez.

Dal3i problém viak mdZe byt’ v netesnosti ventilov, ktoré takisto prepistaji stladeny plyn malymi
Strbinami pri dosadnuti na sedlo alebo obmedzovac¢. Okrem tychto prevadzkovych problémov sa
mdze prejavit aj vplyv netesnosti okolo snimaca tlaku, ktory prechddza cez saciu komoru
az do valca.

Charakteristickym prejavom unikania plynu netesnostami je sklon krivky kompresie. Cim st tiniky
menSie, tym je krivka strmSia. Rovnako to plati aj pri expanzii. Vo vysledkoch analyzy kompresoru
Orlik to je vidiet’ obzvlast’ pred otvorenim sacieho ventilu, kde nastava posun intervalu otvorenia.

Tlak v potrubi

Pri experimentalnej analyze kompresoru bol merany tlak v sacom a vytlaénom potrubi s nizkou
frekvenciou zdznamu. Vychadzalo sa z predpokladu, Ze tlak v dostato¢nej vzdialenosti je ustaleny.
Navyse bola vo vytlanej vetve pouZita tlakova nddoba, ktora stabilizovala tlakové pulzy v potrubi.
Pre zvySenie presnosti simulacného nastroja by vSak bolo vhodné namerat’ tlak priamo v sacej
a vytlacnej komore (pred vstupom do valca), aby bolo mozné pouzit’ presné okrajové podmienky
pre model. Najmd vo vytlatnej vetve mdze dochadzat k vyznamnym tlakovym stratdm,

takZe v tlakovej nadobe moZe byt vyrazne niZ$i tlak ako priamo za vytlacnym ventilom. Zaroven
by bolo mozné zaznamenat’ a vyhodnotit’ tlakové viny v potrubi.

U¢innost’ elektromotoru

Jednym z polsednych faktorov ovplyvnujicich presnost’ vypoctu je uc€innost elektromotoru.
Pri nizkom zataZeni kompresoru (t.j. pri nizkom vytlanom tlaku) nie je naplno zatazeny
ani elektromotor a mozZe tak dochadzat’ k poklesu jeho ucinnosti, €o sa prejavi poklesom prietoku
kompresorom. [98] Tento pokles ucinnosti elektromotoru je viditelny aj v tabulke 1.2,
kde snizs§im tlakovym pomerom klesd tucinnost elektromotora, resp. narastd sklz motora.
Pre rieSenie tohto problému by bolo nutné skombinovat’ termodynamicky model s modelom
na simulaciou elektromotora, ako napriklad v [99].

Okrem uvedenych faktorov by bolo vhodné analyzovat’ aj vplyv umiestnenia tlakového snimaca
vo ventilovej hlave a presne nastavit’ meraciu aparatdru, t.j. zaznamenat presne polohu piestu
v charakteristickom bode (Dlj, alebo HU) a spravne nastavit’ zdkladnu hodnotu tlaku, od ktorej je
zaznamenavany pokles / narast tlakovym snimacom.

Vysledky v kapitole 4.3 su dosiahnuté ladenim niektorych zuvedenych parametroch
ovplyviiujicich presnost’ simulacného modelu a pre lepSie pochopenie ich dcinku by bolo nutné
uskutocnit’ podrobnejsiu analyzu jednotlivych javov.
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4.4 Validacia termalneho modelu

Overenie a validicia termilneho modelu bola popisand v kapitole 3.2.1. Ukézalo sa, Ze pri spravne
zadanych vstupnych podmienkach je mozné dosiahnut' presné vysledky teplotného pola
v kompresore. Dal§im krokom teda bolo upravit’ termalny model a pouZit’ ho pre vlastny vzduchovy
kompresor (obrazok 4.21) na vlastnej experimentalnej trati. Vysledky tejto prace boli prezentované
na konferencii Compressors 2017 v Bratislave.

Obrdzok 4.21: Model vzduchového kompresoru pouZitého na experimentdlne meranie.

Kompresor bol opit’ rozdeleny do niekol'’kych kontrolnych objemov, v ktorych bola merana teplota.
Na vstupe a vystupe z kompresoru bol d’alej merany tlak a objemovy tok. Vzduchovy kompresor
sa zarad'uje do kategdrie otvorenych kompresorov, vdaka ¢omu je jeho konStrukcia odlisna
od hermetickych. Rozdiely s hlavne v oddeleni pohonného mechanizmu a oleja od kompresne;j
komory, chladeni okolitym vzduchom a nasavani z okolia. Celkovy pocet kontrolnych objemov tak
moZze byt’ zniZeny o kontrolné objemy v motorovom a pohonnom priestore, ked’Ze sa predpoklada,
7e neovplyviiujd teplotu pracovného plynu. V pripade oleja je situdcia zloZitejSia. V otvorenom
kompresore je jeho primirny ic¢el mazanie pohyblivych €asti a jeho chladiaci potencidl v priestore
valca je otdzny, kedZe prietok oleja je v tejto oblasti vel'mi maly. Zmena teploty oleja vo vani sa
pocas experimentilneho merania pohybovala okolo 10 °C medzi minimalny a maximalnym
zataZenim kompresoru, pricom zmena teploty v ostatnych castiach kompresora je podstatne
intenzivnejSia pri zmene zataZenia. Chladenie priestoru valca pomocou oleja by mohlo mat
potencidl, pretoZe teplota oleja vo vani je priblizne o 20 °C aZ 30 °C niZ$ia ako napriklad teplota
steny valca, avSak skutoCni teplota oleja na stendch valca nie je zndma. Takito analyza
by vyZadovala samostatnd dizertatni pracu a preto je kontrolny objem charakterizujici olej
zanedbany. Celkovy pocet kontrolnych objemov je tak Sest’. Tri kontrolné objemy charakterizuji
ohrievanie / ochladzovanie plynu v sacom / vytlanom potrubi, d’alSie tri KO analyzuji zmenu
teploty pevnej konstrukcie kompresoru. Jednotlivé kontrolné objemy su zobrazené na obrazku 4.22
a prislichajiice rovnice sd uvedené v tabulke 4.5.
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Obrdzok 4.22: Kontrolné objemy v kompresore a body merania.

Tabul’ka 4.5: Rovnice energetickych bilancii pre kontrolné objemy kompresoru.

Cast’ kompresoru

Energeticka bilan¢na rovnica

(€))] Sacia komora

mhc + mb,:uchcyl - msh:c - UA:c_hl (T;c - ’1—;11) = 0

[2] Stena valca

mshsc + mb,dhdc - (mb,sh

eyl + mleak hcyl + md hcyl ) + W - UAcyl_amb (Tcyl - T;zmb ) = 0

3) Vytla¢ni komora

mdh’cyl - (mb,dhdc + mhdl ) _UAdc_h2 (ch _7;,2) =0

4) Vytlacné potrubie

mhdc - m}ldl - UAdl_amb (le - amb) =0

[5] Hlava valca 1 UA, (T, =T,.)+UA, . (T,

- Thz ) + UAh?amb (Thl - Tamb)

[6] Hlava valca 2 UAdc;hl (Th2 =T, ) + UAh17h2 (Th2 -1, ) + UAh?amb (Thz

=0
_T;rmb)zo

Termalny model bol kalibrovany pre pracovny bod T2P4 - teplota okolia 10 °C a vytla¢ny tlak
877 kPa. VSetky ostatné pracovné podmienky, pri ktorych bol kompresor experimentilne

analyzovany su uvedené v tabul’ke 4.6.

Tabul’ka 4.6: Pracovné body kompresoru pocas experimentdlneho merania.

Vytla¢ny tlak
Teplota [kPa]
[*Cl P1 P2 P3 P4 P5
T1 10,9 470 562 682 756 877
T2 0 173 345 491 865
T3 19 388 654 884 955
T4 41 372 531 747 796 965

Globélne stcinitele prechodu tepla (resp. tepelného odporu) pre kazdd dvojicu kontrolnych
objemov vychadzaji z kalibracie a st uvedené v tabulke 4.7. Hlava valca je v tomto pripade
rozdelend na dva kontrolné objemy, aby model presnejSie zodpovedal skutocnej konStrukcii.
Na vonkajSej strane hlavy valca si vSak po celej ploche rovnaké podmienky, ked’ze hlava je
ofukovana ventildtorom. Oba kontrolné objemy hlavy valca majui tak rovnaky stéinitel’ prechodu
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tepla do okolitého prostredia. Dovodom na rozdelenie hlavy je fakt, Ze sacie a vytlaéné potrubie
nerovnomerne ochladzuje, resp. ohrieva hlavu, ¢o by s pouZitim jedného kontrolného objemu
pre celd hlavu sposobovalo nepresnosti. Teplo vytvorené elektromotorom, pripadne trenim
v pohonnom mechanizme nie je zahrnuté v termalnej analyze kompresorovej Casti. Ako bolo
spomenuté vysSie, tieto casti kompresoru st oddelené od kompresnej komory a neovplyviiuji v nej
teplotné rozloZenie. Vplyv oleja je takisto zanedbany, ale len zpohladu jeho teploty.
Experimentdlnou kalibraciou globalnych sucinitelov prechodu tepla sa vplyv oleja prenisa
aj do termalneho modelu, nie je vSak mozné zistit, aki teplotu bude mat’ olej pri danych
pracovnych podmienkach. Termalny model je opdt priamo previazany s termodynamickym
modelom. Vysledky hmotnostnych a energetickych tokov z termodynamického modelu st pouzité
ako vstupné okrajové podmienky v termidlnom modely. Ten zase posiela do termodynamického
modelu hodnoty teploty v prislusnych bodoch.

Tabul’ka 4.7: Hodnoty globdlinych sicinitelov prestupu tepla.

UAsc_head 1 ,22 UAdl_amb 0a43 UAhead_amb 2a48
UAcy]_amb 1 ,6 1 UAdc_head 5 5 69 UAhead—head 23 746

V Case merania teplotného pol'a v kompresore nebolo mozné pouZit’ indikacnu stipravu na meranie
priebehu tlaku. Jedinou veliinou pre overenie spravnej funkcénosti matematického modelu bolo
teda porovnanie objemového prietoku, resp. objemovej ucinnosti pre zadané pracovné podmienky.
Rozdiely medzi hodnotami objemovej ucCinnosti zistenej experimentdlne a matematicky su
v priemere okolo 5 % (obrazok 4.23), priCom rozdiely v objemovom toku si do 10 %. Vplyv
na presnost’ ma niekol’ko faktorov, uvedenych v predchadzajicej kapitole.

65 . L.
W simulacia

Blexperiment

]
=)
)

55

50

Objemova tcéinnost’ [%

40

TIPS  TI1P6*  T2P2 T2P4 T3P1 T3P5 T4P2

Pracovné podmienky

Obrdzok 4.23: Objemovd uicinnost analyzovaného kompresoru.

Vysledky termodynamického modelu z hl'adiska teplotného rozloZenia v kompresore st blizko
k nameranym hodnotam. Vysledky pre Styri vybrané pracovné body si uvedené na obrazku 4.24 az
4.27. Vsetky ostatné pracovné body su uvedené v prilohe E. Rozdiely v hodnote teploty medzi
nameranymi a spoc¢itanymi vysledkami sa pohybuje priemerne do 3 °C, okrem oblasti vytlaku,
kde sa v dosledku vysokej teploty mdZe vyskytnit rozdiel az okolo 8 °C. Jedna sa iba o niekol’ko
pracovnych podmienok a CastejSie sa tento problém vyskytuje pri nizkom zat'azeni kompresoru.
Dévodom mozu byt samozrejme kalibrované hodnoty sucinitelov prechodu tepla, ktoré mozu
vnésat’ urCitd nepresnost’ pri vel'mi odliSnych pracovnych podmienkach.
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Obrdzok 4.24: Teploty v kompresore pre pracovné podmienky T1P4.
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Obrdzok 4.25: Teploty v kompresore pre pracovné podmienky T2P4.
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Obrdzok 4.26: Teploty v kompresore pre pracovné podmienky T3P1.
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Obrdzok 4.27: Teploty v kompresore pre pracovné podmienky T4P5.

Z termalnej analyzy je okrem teplotného rozloZenia analyzovat’ aj vplyv pracovnych podmienok
na teploty v kompresore, €i intenzitu prehrievania v sacom potrubi. To je ddlezité pri identifikacii
moznosti zlepSenia i¢innosti kompresoru.

Di7ka sacieho kandla v kompresore Orlik je priblizne 10 cm. Vzhladom na celkové rozmery
kompresoru je to mala hodnota, napriek tomu sa vzduch aj tak pomerne dost’ ohrieva od okolitych
stien. V zavislosti na zataZeni kompresora sa teplota medzi vstupom do kompresoru a vstupom
do valca zvysuje o 20 °C az 30 °C, pozri obrazok 4.28. ZataZenie kompresoru je dané hodnotu tlaku
na vystupe z kompresoru, ktora zaroven udiva objemovy / hmotnostny tok kompresorom. Vplyv
teploty okolia na prehrievanie nemd zasadny vyznam, ¢o je vidiet aj na obrazku 4.28.
To potvrdzuje aj konStantny rozdiel medzi teplotou nasdvaného plynu a teplotou steny valca, ktory
sa, opat’ podla zataZenia, pohybuje v rozmedzi 40 °C az 60 °C. Mensie odchylky od konStantnej
hodnoty prehrievania sd spdsobené mierne odlisnou hodnotou zatazenia kompresoru, pretozZe nie
vzdy bolo mozZné dosiahnut’ rovnaky vytlaény tlak v systéme.

35
—0
05 30 s —O—
E 25 © O
(=1
S —0
=
(D)
=15
8 —e—300kPa
8 10
2 ©—T700kPa
=5
—@—350kPa
0
0 5 10 15 20 25 30 35 40

Teplota okolia [°C]

Obrdzok 4.28: Intenzita prehrievania v sacom potrubi.

Podobna charakteristika je viditelna aj pri vyhodnoteni vytlacnej teploty, obrazok 4.29. Rozdiel
medzi teplotou nasdvaného plynu a teplotou za vytlanym ventilom je zavisly hlavne na zat'azeni
kompresora a nie na teplote okolia. To mdze byt’ pravdepodobne dosledok ochladzovania vzduchu
ventilatorom, ktory dokédze efektivne chladit kompresor. Uvedené zavislosti platia pre vztah
teploty okolia (resp. teploty nasdvaného plynu) a teploty v prislu§nom bode v kompresore pre dané

95



96

Kapitola 4 Experimentilna validicia matematickych modelov

pracovné podmienky. Ddlezité je vSak zaroven sledovat’ ako sa prejavi zmena okolitej teploty
na zmene teploty v komponentoch kompresora. Inymi slovami: ,,Pokial’ zvysime teplotu okolia
0 40 °C, o kolko sa zvysi teplota nasdvania, teplota na vytlaku alebo teplota steny valca?** Odpoved’
je mozné najst’ v tabulke 4.8. Zmena teploty vo vSetkych Castiach kompresora je priblizne rovna
zmene teploty okolitého vzduchu, pozri tabulku 4.8. To je zaujimavy rozdiel pri pohlade
na kompresor analyzovany v kapitole 3.2. V tomto kompresore nedochadzalo pri zmene teploty
nasavaného plynu k ekvivalentnej zmene teploty v sacej komore, na stene valca alebo vo vytlacnej
komore. Jedna sa vSak o hermeticky kompresor, pricom kompresor Orlik je kompresor otvoreného
typu.
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Obrdzok 4.29: ZvySenie teploty na vytlaku vzhladom k teplote okolia’.

Tabul’ka 4.8: Zvysenie teploty medzi pracovnymi podmienkami TIxx a T4xx pre prislusné casi

kompresoru®.

Zat’aienie A’I‘okolie ATnasz’wanie A’I‘valec ATV)71121k
350 kPa 40 42,1 42,8 44.0
500 kPa 40 42.4 38,2 43,1
800 kPa 40 422 40,4 38,3

Intenzita prehrievania ma samozrejme negativny vplyv na objemovu u¢innost’ kompresoru, pretoze
zniZuje hmotnostny tok. Pri zvySeni teploty nasdvaného plynu o 40 °C dochddza zhruba k 5 %
poklesu objemovej ucinnosti kompresoru pri zat'aZeni okolo 800 kPa, obrazok 4.30. Pri inych

pracovnych podmienkach je hodnota poklesu uc¢innosti priblizne rovnaka, pohybuje sa v intervale
(3,5-5%).

7 Na obrazku 4.29 sd zobrazené rozdiely teplot medzi nasdvanim do valca kompresoru (teplota v sacej
komore) a vytlakom (teplotou vo vytlaénom trakte) pre rdzne pracovné podmienky.

8 V tabul’ke 4.8 su zobrazené rozdiely teploty v jednom charakteristickom bode pre pracovné podmienky
s rovnakym vytlaénym tlakom, ale rozdielnou teplotou okolia (0 °C a 40 °C).
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Obrdzok 4.30: Objemovd uicinnost' v zdvislosti na teplote nasdvania.
Z tejto termalnej analyzy by sa dali vyvodit’ nasledujice zavery a teoretické predpoklady:

*  Prehrievanie plynu v sacom potrubi sa pohybuje v rozmedzi 20 °C
az 30 °C

* ZniZenim intenzity prehrievania by bolo moZzné teoreticky zvysit’
uc¢innost’ v rozmedzi (1,5 - 2,5 %)

* Pokles teploty nasdvania by priamo-timerne ovplyvnil teplotu
na vytlaku (dolezité z hl'adiska Zivotnosti a spol’ahlivosti)

4.4.1 Validacia hybridného modelu

Sucasnym trendom v oblasti simulicii kompresorov je kombinovanie jednoduchych nastrojov
(napr. termodynamicky model) s komplexnej$imi numerickymi metédami, napriklad CFD.
Zauzivanym nazvom pre tieto modely je Hybridny model. Z toho doévodu bol kompresor
analyzovany aj takymto hybridnym modelom. Termalny model bol nahradeny CFD modelom
v oblasti sacieho a vytlatného potrubia. Cielom analyzy bolo dosiahnut’ vicSie rozliSenie detailov
v sacom a vytlaénom potrubi, priCom na validiciu boli pouZité experimentidlne namerané body,
tak ako v pri termdlnom modely. Ked’Ze sa jedni o simuldciu len sacieho a vytlacného kanalu,
teplota prislusnej steny bola zadana z experimentilnych vysledkov.

Temperature o [C]
symmetry_suction

Obrdzok 4.31: Vysledky CFD simuldcie hybridného modelu.

Vysledky CFD simulécie st pomerne presné v oblasti sacieho kanilu, naopak v oblasti vytlacného
kanalu sa rozdiely pohybuji aZ do hodnoty 30 °C (¢o je 18 % z nameranej hodnoty), priom vo
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vsetkych pripadoch sa jedna o pokles vo¢i nameranym hodnotdm, pozri Obrazok 4.24 az 4.27.
Doévodom mozZe byt vtomto pripade poloha meracich bodov. Termoclanok v kompresore je
umiestneny zhruba uprostred vytlatnej komory a méZe dochidzat’ k jeho kmitaniu vplyvom
prudenia. Zo simulécie (Obrazok 4.31) je vidiet, Ze i maly posun meracieho bodu mdZe znamenat’
vyrazny rozdiel v teplote plynu. TaktieZ je nutné podotknit’, Ze v simulécii chybala Cast’ vytlacného
potrubia, ktord mohla vytvarat’ d’alsi tlakovy odpor a zniZit' tak rychlosti pridenia vo vytlacne;
komore, o by spdsobilo ,,zabrzdenie* horticeho plynu vo vytlaénej komore. Daliim vysvetlenim
pre zistené rozdiely moZe byt nepresnost’ termodynamického modelu, ktory méze podhodnocovat’
teplotu na vytlaku. Tento fakt nebolo mozné overit’ z dovodu nedostupnosti indikacnej aparatiry
v ¢ase merania teplotného pola. Uvedené problémy vo vysledkoch z CFD simulécii sa neprejavili
v termilnom modely kompresoru, pretoze termalny model je kalibrovany vysledkami z merani.
Tak je mozné eliminovat problém s podhodnocovanim teploty na vytlaku z termodynamického
modelu, pripadne poziciu termoclanku, ked’Ze sa vyhodnocuje teplota za cely kontrolny objem.

Z vysledkov v tejto kapitole a aj v kapitole 3.2.1 je moZné konStatovat’, Ze po vhodnej kalibracii je
termalny model schopny pomerne presne predpovedat’ teplotné pole kompresoru pre rozne
pracovné podmienky. V pripade hybridného modelu (CFD + termodynamicky model) je nutné
verifikovat’ termodynamicky model, zistitt presni poziciu termoclankov v kompresore
a analyzovat’ viacero simulécii, aby bolo mozné dosiahnut’ presné vysledky.
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5

Moznosti d’alSieho vyskumu

Vyskum v oblasti kompresorov je pomerne rozsiahli a prezentovana praca pokryva len vel'mi mald
Cast’ z tejto oblasti. Prezentované matematické modely st bezne pouZivané na vyvoj kompresorov
a v sucasnosti sa jednotlivé vyskumné tymi zameriavaji na podrobnejSi a presnejSi popis
jednotlivych sub-modelov, ako napriklad prestup tepla vo valci kompresoru v tejto praci. Ked’Ze sa
jedna o tému zameranu silno aplikacne, je nutné zohladnit' pri d’alSom vyskume poZiadavky
spolupracujucej firmy, pripadne nasledovat’ sicasne trendy. Na zaklade autorovych skisenosti je
moznost’ nadviazat’ na tdto pracu v nasledujicich oblastiach:

Termodynamicky model

Popis procesov vo valci kompresoru je zaloZeny na energetickej bilancii a d’al$i posun vpred
by znamenal zaoberat’ sa pridenim vo valci a teda vytvorit model zaloZeny na rieSeni NS rovnic.
Alternativne sa naskytd moznost' vyuzit dostupné komeréné programy arieSit procesy
v kompresore pomocou nich. Pohyby piestu a ventilov podstatne komplikuji problém analyzy
kompresoru a odladeny numericky model by bol prinosom v danej téme.

Dalia mozZnost’ sa naskyta v kombinacii termodynamického modelu s modelom na rieSenie
pridenia v sacom a vytlacnom potrubi. Dynamické prudenie v potrubi ovplyviiuje tcinnost’
kompresoru a tieZ pohyb ventilov. Opit’ je moznost’ vyvoja vlastného softwaru, alebo pouZitie
komerénych modelov. Prezentovany termodynamicky model bol vytvoreny v prostredi Matlab,
ktory umoziuje vel'mi jednoduché prepojenie s nastrojom COMSOL.

Termalny model

Analyza teplotného pola je v si¢asnom modely zavislad na kalibraénom merani. Nevyhodou je,
Ze pri zdsadnej zmene geometrie alebo materidlu je nutné kompresor najskér experimentilne
analyzovat’ a aZ potom je mozné analyzovat jednotlivé stavy matematicky. Prinosné by teda bolo
vytvorit model nezdvisly na kalibracii ato bud pouZitim analytickych vztahov dostupnych
v literatire, alebo 3D analyzou celého kompresoru. Pri sicasnych vykonoch vypoctovych stanic
by takato analyza nemala byt Casovo narocnd, ale je nutné opdt vhodne prepojit’ vypocet
s termodynamickym modelom

Prestup tepla vo valci kompresoru

Tepelné pochody vo valci kompresoru si vel'mi rychle aje komplikované ich experimentilne
vySetrit. Z hladiska matematického modelovania existuje niekol’ko korelacnych vztahov
na zistenie stcinitel'u prestupu tepla, priCom rozdiely medzi modelmi su pomerne vel'ké a nie je
mozné jednoznacne urCit, ktory je presnejsi. Zaujimavou mozZnost’ je vSak vytvorit model
zahrievania steny valca, na zdklade ktorého by bolo mozné dopocitat’ dodané teplo a tak odvodit’
stginitel’ prestupu tepla. Dalej je moZné analyzovat’ vplyv oleja na prestup tepla. Olej vytvara
na vnutornych stendch valca ,,izolacni* vrstvu ati je zaroveil neustile deformovana pohybom
piestu a pridenim z ventilov.
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Kapitola 5 MozZnosti d’alSieho vyskumu

Ventily

Presnost’ termodynamického modelu je najviac ovplyvnena presnym popisom ventilov. V tomto
smere existuje vel'mi vel'a moZnosti na d’alsi vyvoj, ¢i uz je to presnejsi popis stratovych sicinitelov
(idealne porovnany s meranim), analyza vplyvu oleja, analyza deformacie ventilov atd’. V tejto
praci boli stratové sucinitele analyzované pomocou statickych simulécii a bolo by zaujimavé
porovnat’ vysledky s dynamickou simuldciou ventilov. Pri analyzovanom kompresore Orlik
chybajui informécie o unikoch stlaceného plynu cez netesnosti medzi ventilom a sedlom, ¢o taktieZ
ovplyviiuje presnost’ matematického modelu, ale aj vykon kompresoru.

Experimentalna ¢innost’

Meranie kompresoru bolo prevedené na vel'mi jednoduche;j testovace;j trati, ktord je nutné rozsirit’
orychle snimace tlaku, rychle snimace teploty a analyzovat kompresor podrobnejsie. Cielom
d’alSich prac by tak mohlo byt vytvorenie kvalitnej testovacej aparatiry pre kompresory, aby bolo
mozné vyhodnotit’ u¢innost kompresoru a miesta najvacSich strat. SuCasnd trat’ nedisponuje
zariadenim na snimanie polohy ventilov, ktoré by pomohlo s vyhodnotenim matematickych

modelov pre ventily.
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Simula¢né néstroje su dnes pevnou stcastou vyvojového procesu novych strojov a technoldgii
v strojarskom priemysle. Plati to aj pre kompresory. Vyuzitim matematickych modelov je mozné
skratit vyvojové obdobie nového produktu a ziroven Ciastoéne redukovat naklady
na experimentalne testovanie a skisanie. NavySe je mozné presnejsie analyzovat’ niektoré detaily,
ktoré su problematicky meratel'né, napriklad vizualizicia pridenia v okoli ventilov. Na zaklade
takychto analyz je potom mozné optimalizovat konStrukciu kompresoru tak, aby bolo mozné
dosiahnut’ ¢o najvyssiu ucinnost’ pri akceptovatelnych vyrobnych nakladoch.

Vramci predkladanej dizertacnej prace bol vypracovany rozsiahly teoreticky prehl'ad
o simula¢nych nastrojoch pouZivanych na analyzu kompresorov z termodynamického a termalneho
hl'adiska. Tieto modely je moZné zjednoduSene rozdelit' do troch kategérii. Zakladné modely
poskytuju informdacie len o dcinnosti kompresoru, prietoku a teplote na vytlaku. Su zaloZené
na experimentalnej kalibracii vzt'ahu pre polytropicky dej. Druh4 kategéria modelov je tzv. bilan¢na
a zdkladnym prvkom je energeticka bilancia v kontrolnom objeme. Poslednu kategdriu tvoria
komplexné numerické modely s vysokym rozliSenim detailov, ale rovnako tak aj s vysokymi
narokmi na vypocet. Ciel'om tejto dizertacnej prace bolo vyvinit’ simulacny nastroj pre piestové
kompresory s cielom zlepSenia tcinnosti. Simulacny néstroj sa sklada z dvoch matematickych
modelov: termodynamicky model (analyza procesov vo valci kompresoru) atermilny model
(analyza tepelnych pochodov medzi jednotlivymi castami kompresoru). Takéto matematické
modely su pouZivané na analyzu kompresorov uz niekol’ko rokov, ale kazda vyskumna skupina ma
svoj vlastny model, vyvinuty pre dany typ kompresoru a vzhladom na komercnd aplikaciu
kompresorov nie st tieto modely voI'ne dostupné. Termodynamicky model predpoveda stav plynu
(teplota, tlak a hustota) po&as prace kompresoru. Dalej je moZné analyzovat’ pohyb ventilov, prietok
ventilmi, rychlost’ nirazu ventilov na sedlo, prestup tepla medzi plynom a stenou, uniky pracovného
plynu netesnostami a v neposlednom rade tc¢innost’ kompresoru, resp. vplyv jednotlivych procesov
na ucinnost’ kompresoru. Vd’aka prepojeniu s kniZnicou plynov je mozné pouzit' simula¢ny nastroj
pre Sirokd Skdlu pracovnych latok. Termédlny model je priamo prepojeny s termodynamickym
modelom a jeho pouZitim je mozné predpovedat’ teplotu na kritickych miestach, napr. na vytlaku,
alebo stene valca. Termalny model musi byt vzidy pouzity spolu s termodynamickym modelom,
ale termodynamicky model mdze byt pouZzity aj samostatne. Nutnymi vstupnymi udajmi sd
geometria kompresoru a vlastnosti ventilov. To je z hl'adiska vyuzitia modelu mierne obmedzujuci
prvok. Prietokova charakteristika cez ventily musi byt bud’ namerand, alebo numericky spocitana.
Okrem toho je nutné poznat’ hmotnost’ ventilu a tuhost’ ovladacej pruZiny. Tieto vstupné udaje si
vSak nutné aj pre ostatné vypocCtové néstroje a nie je mozné sa vyhnit’ analyze ventilov, pretozZe
z hladiska presnosti simulacnych nastrojov sd prave ventily najdoleZitejSie. V pripade
prezentovaného matematického modelu boli zistené tieto hodnoty pomocou numerickej simulacie
a tuhost’ ventilu bola experimentalne namerand. Pre spravnu funkciu termalneho modelu je nutné
spravne kalibrovat’ globalne stucinitele prechodu tepla medzi komponentami (kontrolnymi
objemami) kompresoru. Tym je obmedzend mozZnost pouzitia modelu pre iné kompresory,
nez pre aké bol kalibrovany. Stale je vSak mozné analyzovat rozne prevadzkové stavy a pouZit
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rozne pracovné latky. Termdlny model bol experimentidlne overeny na dvoch rozli¢nych
kompresoroch, pricom experimentilne a matematické vysledky sa prakticky zhodovali.
Pri obidvoch kompresoroch je vyhodnoteny vplyv pracovnych podmienok na dicinnost’ a na teplotu
v jednotlivych komponentoch. Termodynamicky model bol overeny len na jednom type
kompresoru, ale okrem toho bol porovnany sinym simulaénym nastrojom pre kompresory.
Vysledky z oboch programov boli v podstate totoZné a experimentalna validacia potvrdila presnost’
matematického modelu. V pripade experimentilneho overenia bolo kritické najmé spravne zadat
vstupné tdaje o kompresore. Oba modely je tak mozné prehlasit’ za funk¢éné a pouziteI'né pre rézne
typy kompresorov po uprave potrebnych vstupnych tdajov.

Velka Cast’ prace sa zaobera prestupom tepla vo valci kompresoru. Prehrievanie plynu v samotnom
valci sa podpisuje na zniZeni tc¢innosti, ale jeho vplyv je podstatne mensi ako vplyv prehrievania
v sacom potrubi. Ddvodom je vel'mi kratky ¢as na vymenu tepla medzi stenou a plynom. Medzi
jednotlivymi modelmi sd v§ak pomerne vel'ké rozdiely v mnoZstve preneseného tepla. Niekol'’ko
najpouzivanejSich vztahov bolo v tejto praci porovnanych medzi sebou a potom aj s numerickou
simulaciou. Rozdiely su pri porovnani s CFD analyzou pomerne velké a vicSina modelov
podhodnocovala tepelny tok oproti vysledkom numerickej simulacie. Dal§im problémom sa javi
byt rozdelenie tepelného toku medzi jednotlivé plochy. Zatial o semi-empirické modely
prerozdel’uju tepelny tok podl'a velkosti plochy, vysledky numerickej analyzy ukazuju, Ze takéto
prerozdelenie je pocas niektorych procesov nespravne. Navrhom autora teda je pouZit’
tzv. poskladany model prestupu tepla, ktory by kombinoval niekol’ko korelacnych v zavislosti
na procese vo valci kompresoru a zaroven by kazdy povrch mal svoj vlastny predpis. V tejto
problematike by bolo dobré zaroven analyzovat' vplyv charakteru pridenia vo valci na prestup
tepla, ktory je dany hlavne geometriou ventilu. Této dloha je v§ak ¢asovo nad ramec tejto prace,
ale je to vhodné pokraCovanie tejto témy.

V ramci rieSenia dizertacnej prace bolo nutné ziskat' experimentilne vysledky pre overenie
vyvijanych modelov. Vd’aka spolupraci s vyskumnym tdstavom POLO boli prezentované modely
overené primarne v ich laboratéridch, neskdr vSak bola vytvorend aj na domovskom pracovisku
jednoducha experimentalna trat’ pre vzduchovy kompresor. Primarnym tc¢elom trate bola termalna
analyza kompresoru, ale po zapoZi¢ani meracej aparatiry od UADI na VUT v Brne bolo mozné
uskutocnit’ aj indika¢né meranie na konkrétnom kompresore.

Zaverom je mozné konStatovat,, Ze ciele stanovené pri Statnej doktorskej skuske boli naplnené.
Hlavnym prinosom prace je vytvoreny simulacny nastroj pre kompresory, ktory je po urcitych
upraviach mozné pouZit’ pre rézne typy piestovych kompresorov. Takyto model nie je novinkou
avroznych variacidch je pouzivany celosvetovo rdéznymi pracovnymi skupinami v oblasti
kompresorov. Dal§im prinosom je analyza prestupu tepla vo valci kompresoru ajej vplyv
na ucinnost’, resp. na presnost’ simulacného nastroja.
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Zoznam pouZzitych symbolov a skratiek

Symbol Jednotka Veli¢ina

A [m?] plocha, rovina

A [m?] kontaktna plocha ventilu a sedla
Avarve [m?] prietokova plocha ventilu

b [-] konsStanta tlmenia

C [N/m] tuhost’

Ci-16 [-] kalibra¢né konStanty

CA [°] natoCenie kl'uky

Ct [-] treci koeficient tekutiny

Cp, Cv [J/kg/K] tepelnd kapacita za konst. tlaku, objemu
D [m] charakteristicky rozmer

d; [m] priemer loZiska

dpiest [m] priemer piestu

dy [m] celkova hibka ventilovej medzery
e [J/kg] energeticky stav elementu

Cres [-] koeficient zmeny rychlosti

F [N] sila posobiaca na ventil

Faan [N] adhézna sila od olejového filmu
F, [N] sila spdsobena rozdielom tlakov
Fop [N] sila predpitia

F [N] trecia sila

f [-] koeficient trenia

fa [Hz] nominalna frekvencia kompresoru
f; [Hz] skuto¢na frekvencia kompresoru
g [m/s?] gravita¢né zrychlenie

H [J] energia tecucej tekutiny

h [J/kg] mern4 entalpia

i [m] medzera medzi piestom a valcom
j [m] polomer kl'uky

K [W/K] celkovy stcinitel’ prechodu tepla
k [W/m’K] merny sucinitel’ prechodu tepla

L [m] di7ka kontaktu medzi piestom a valcom
1 [m] dizka ojnice

m [kg] hmotnost’

m [kg/s] hmotnostny tok

Mevap [kg/s] hmotnostny tok vyparnikom

N [min'] otacky

n [-] polytropicky exponent

Pioss [W] energia potrebnd na pokrytie elekt. strat v kompr.
Py [-] straty pocas nasavania plynu
P25 [-] straty spdsobené spitnym tokom cez ventil
P, leakage [-] straty spOsobené netesnost’ami

p [Pa] tlak

Q [J] teplo



TNcomb

r|V,m
1]v,suc
N*V.suc
r|Ccv,suc

Nv,v

[J] energeticky zdroj

[m’K/W] tepelny odpor

[°] natocenie ojnice

[m] polomer ventilu

[J/kg/K] mern4 plynova konStanta

[-] koeficient pomeru tlakovych a viskdznych sil
[-] pomer S§kodného objemu k zdvihovému objemu
[J/K] entropia

[m] prekrytie sedla ventilom

K] teplota

[s] ¢as

[J] vnuitorna energia

[W/K] globalne sucinitele prechodu tepla

[J/kg] merna vnutorna energia

[m/s] rychlost’

[m/s] rychlost’ piestu

[m/s] rychlost’ pretekajicej tekutiny ventilom

[m?] objem

[m?] pridavny objem dany neskorym otvorenim ventilu
[m?] prid. objemy predstavujuce straty pocas expanzie
[m?] skuto¢ny zdvihovy objem

[m?] objem po izoentropickej expanzii

[m?] zdvihovy objem

[m] zdvih ventilu

[m] poloha piestu

[m] vzdialenost’ od steny

[J] praca

[m] vzdialenost piestu od hlavy

[m] minimalna vzdialenost’ piestu od hlavy

[m] zdvih piestu

[W/m?K] st¢initel’ prestupu tepla

[-] kriticky tlakovy pomer

[-] faktor uc¢innosti Skodného objemu

[m] hribka olejového filmu

[-] pomerna Ziarivost

[-] stratovy sucinitel’

[-] uc¢innost’

[-] celkova tc¢innost’ kompresoru

[-] kombinovana uic¢innost’ kompresoru

[-] objemova ucinnost’

[-] faktor objemovej ucinnosti dany sklzom motora
[-] faktor objemovej u¢in. dany nevratnymi procesmi
[-] ucinnost’ nasavania

[-] faktor objem. ic¢in. dany prehrievanim v potrubia
[-] faktor objem. i¢in. dany prehrievanim vo valci
[-] sekundarna objemova tc¢innost’

[J/kg] celkovd energia pridu

111



112

K [-] adiabaticky exponent

A [W/mK] tepelna vodivost’

i [m?/s] dynamicka viskozita tekutiny
P [kg/m?] hustota

c [Wm?ZK*] Stefan - Boltzmanova konstanta
Tij [-] tenzor Smykovych napiti

v [m’kg's!] kinematicka viskozita

0] [J/s] energeticky zdroj

et flow [m?] efektivna prietokova plocha
Pef.force [m?] efektivna silova plocha

0} [rad/s] uhlova rychlost’ klI'ukového hriadelu
Index Vyznam

actual, sk skuto¢ny

amb okolie

b spitny tok (backflow)

¢, celk celkovy

comp_0 teplota na zaciatku kompresie

cond kondenzator, v kondenzatore

cyl vo valci

d, dis vytlak, vytlaénd strana kompresoru

dc vytlaéni komora

dm tlmi¢ na vytlaku

dt vytlaéné potrubie

dl vytlaéné potrubie za schrankou kompresoru

elec elektricky(4)

evap vyparnik, vo vyparniku

gap medzera medzi piestom (prip. piestnym kriZzkom) a stenou valca
h hlava

id idealny

ie vnutorné prostredie

in na vstupe do domény/elementu

isen izoentropicky

leak, leakage unik netesnostami

mech mechanicky(a)

mot motor

0 olej

out na vystupe z domény/elementu

S, suc nasdvania, sacia strana kompresoru

sc sacia komora

sl sacie potrubie

sm saci tlmi¢

shell schranka / obal kompresoru

th teoreticky(4)

w stena valca



Skratky Vyznam

CA poloha kl'ukového hriadel’'n (Crank Angle)

CFD vypoctova dynamika tekutin (z angl. ,,computational fluid dynamics*)

COP vykonny faktor (chladiaci / topny faktor)

DU dolné tvrat’ piestu

FSI interakcia medzi pevnym telesom a tekutinou (z angl. ,fluid structure

interaction®)
HU

KO

MKP

MKO

NS

horna uvrat’ piestu

kontrolny objem

metdda konecnych prvkov
metdda konecnych objemov
Navier — Stokesove (rovnice)
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Priloha A

Princip remeshing je zobrazeny na Obrazku A. Pre kazdy proces v kompresore je vytvorena
samostatna vypoctova doména s prednastavenou polohou ventilov a piestu. Doména Kompresia ma

Nasavanie

Expanzia

Kompresial

Vytlak

Export vysledkov Nacname vysledkov

/)

Nova geometria

Remeshing

Obrdzok A: Schéma priebehu numerického vypoctu.

Nova siet’

ventily v uzavretej polohe a vypodet zaéina z DU.
Po prekonani vytla¢ného tlaku asily od pruZiny
pOsobiacej na ventil sa vypocet zastavi a exportuju
sa vysledky. Tie sa nacitaji na doménu Vytlak,
v ktorej je vytlaény ventil prednastaveny
do minimalnej polohy otvorenia (0,00005 m)
a pohyb ventilu je riadeny pomocou Rigid Body
Solver v Ansys CFX. Na ventil poOsobi sila
od pruziny apo dosiahnuti maximélnej polohy
zaposobi na ventil eSte tzv. kompenza¢ni sila.
T4 slizi na zastavenie ventilu v predpisanej polohe
anahrddza tak obmedzova¢ polohy. Po navrate
ventilu do minimélnej polohy otvorenia sa vypocet
zastavi a pokracuje vypocet na doméne Expanzia
az do bodu, kedy st prekonané sily na otvorenie
sacieho ventilu. Opdt’ po navrate sacieho ventilu
do minimalnej polohy otvorenia nastava ukoncenie
procesu nasdvania a pokracuje pripadne proces
Kompresia. Ddlezité je taktieZ spravne nastavenie
polohy piestu pri kazdom prechode z ukonéeného
procesu na novy proces. Preto nie je moZné proces
uplne zautomatizovat’. Poloha piestu pri prechode
medzi jednotlivymi procesmi totiz nie je vzdy

rovnaka ani pri viacerych cykloch. Objavuju sa vel'mi malé rozdiely, ktoré vSak mo6Zu spdsobit’
skokovil zmenu tlaku vo valci.

Remeshing je nastaveny pre vSetky procesy vo valci. Existuje niekol’ko moZnosti na jeho aktivéiciu.
Prvou je kvalita siete v kritickych miestach (v okoli ventilov). V pripade, Ze kvalita siete klesne
pod prednastavent hodnotu, zastavi sa vypocet a vytvori sa vysledkovy subor. Na zdklade aktuélne;j
polohy pohyblivych domén sa upravi geometria v programe ICEM, kde sa zaroveil na zaklade
skriptu vytvori nova siet’. Na novii siet’ sa nainterpoluju vysledky a vypocet pokracuje d’alej. Dalsou
aktivatnou podmienkou mdze byt casovy krok, pripadne poloha ventilu. Priklad aktivacnej
podmienky pre saci ventil je v nasledujicom kdde:

INTERRUPT CONTROL:
INTERRUPT CONDITION: Interrupt Condition 1

Logical Expression = SUC Reseated
Option = Logical Expression
END

INTERRUPT CONDITION: Interrupt Condition 2

Logical Expression = ctstep == 10
Option = Logical Expression
END

INTERRUPT CONDITION: Interrupt Condition 3

END

Logical Expression = if(mesh_quality < 30°,1,0)
Option = Logical Expression
END
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Aktivaénid podmienka Interrupt Condition 1 sliZi na zastavenie celého vypoctu ana prechod
Z procesu nasavania na proces kompresie (navrat ventilu do sedla). Podmienka Interrupt Condition
2 spusta proces remeshing kazdych 10 ¢asovych krokov. Posledna podmienka sleduje ortogonalitu
siete v blizkosti sacieho ventilu. V pripade, Ze klesne pod 30°, spusti sa remeshing. Prikazy
spustenia remeshing v CFX je uvedeny v nasledujicom kdde.

REMESH: Remesh 1
Activation Condition List = Interrupt Condition 2
Geometry File = E:/Kompresor/CFD/Valves/icem_valve/suction/suction.tin
Location = SOLID
Mesh Replay File = E:/Kompresor/CFD/Valves/icem_valve/suction /replay_suction.rpl
Option = ICEM CFD Replay
ICEM CFD GEOMETRY CONTROL:
Option = Automatic
ICEM CFD PART MAP: Part Map 1
Boundary = piston
ICEM CFD Parts List = PISTON
END
ICEM CFD PART MAP: Part Map 2
Boundary = SuctionValve
ICEM CFD Parts List = SUCTIONVALVE,SUCTIONVALVEFRIEND
END
END
END

Pre spustenie remeshing je nutné zadat’ stibor s geometriou a naprogramovany skript pre vytvorenie
novej siete. Struktira skriptu je pre kazdi geometriu ind a musi byt vytvorena v jazyku Tcl/Tk.
Skript je mozné priamo vytvorit’ v programe ICEM. Nevyhodou tohto postupu je vniSanie chyby
do vypoctu pri interpolacii vysledkov na novi geometriu. Pre zvySenie presnosti sa nastavuje #ri-
linedrna interpolacna schéma pre tlak a rychlost’ namiesto linedrnej. Aj v tomto pripade vS§ak moze
nastavat’ problém viditelny na Obrazku B, kedy sa po remeshingu skokovo zmeni hodnota
sucinitel'u prestupu tepla, ale po niekol’kych iteraciach sa opit’ vrati na svoj pdvodny trend. Z toho
dévodu boli vysledky numerickej simuldcie v postprocessingu upravené a skokové zmeny boli
zahladené.

8 %10* . .
Hlava
7'k Piest | |
Stena

=113

Tepelny tok [W/mz]
B
B4

3900 4100 4300 4500 4700 4900 5100 5300

Poloha kfuky [*/10]

Obrdzok B: Priebeh tepelného toku vo valci kompresoru na réznych povrchoch.



Priloha B

Systém rovnic pouzitych v termdlnom modely na vypocet teplotného pola v chladiacom
kompresore. Energia je prividzand a odvddzana vo forme hmotnostného toku a entalpie ;i
pre prislusnu okrajovi podmienku kontrolného objemu, alebo vo forme zdiel'aného tepla UA, ; (T;
- Tj) medzi dvojicou kontrolnych objemov.

Saci tlmi¢

Kompresor ma priame nasavanie a tak prudi cely hmotnostny tok z nasavacieho otvoru (vstup
do kompresoru) priamo do sacieho tlmi¢a, rit.4,. Cast plynu sa vracia z valca vplyvom spitného
toku cez saci ventil, nuchi, a do sania je prisavany aj plyn zo schranky kompresoru, #iahie.
Z tlmica priddi plyn cez saciu komoru priamo do valca, #itgchse. Cez stenu sacieho potrubia je plyn
ohrievany od vnitorného prostredia v schranke kompresoru, UAiec_sn (Tic — Tsm)-

mchxl + mh,suchi + m/eakhie - mxuchxc + UA (]—;e - 71sm) = 0

Teplota v sacom tlmici, 7, je dand ako priemernd hodnota teploty v sacom potrubi Ty (resp.
na vstupe do kompresoru) a teploty na vstupe do valca 7. (kompresnej komory).

— T;l + ’1—;0
sm 2

Valec

Do valca pradi plyn cez saciu komoru, #itgchs, a dalsi energeticky tok je do valca prividzany
spatnym tokom cez vytlaény ventil, 71 gishae. Vystup z kontrolného objemu predstavuje hmotnostny
tok cez vytlacny ventil s entalpiou stlaceného plynu raishi, d'alej spitny tok cez saci ventil, #ip suchi,
tiniky netesnostami, ni.qah; a prestup tepla do oleja, UA i oit (Teyi — Toir). Do kontrolného objemu je
privddzanai tieZ energia vo forme préce piestu, W;,q a energia generovani trenim Q,. a v loZiskach

O

g bty g by v b=y, e =y —UA (Tcyz - 72)1‘1) Wt Qpc +0,=0

suc' “sc sC T cyl _oil
Vytla¢na komora

Do vytla¢nej komory pradi plyn z valca riishi a odchadza plyn cez spétny tok vytlaénym ventilom
1ty aishae a zbytok d’alej do tlmiéa na vytlaku 7. Cast energie unika vo forme tepla to vntitorného
prostredia, UAuc i (Tac — Tie).

(1, -T,)=0

e

mdishi - mh,dishdc - mchdc - UA

dc_ie
TImi¢ na vytlaku

Prichadzajuci energeticky tok z komory #i.hae sa prerozdeluje do hmotnostného toku smerujiceho
do vytlacného potrubia ri.fan a tepla zdielaného s okolim, UAam_ie (Tam_m — Tie).

mchdc - mchdm - UAdm?ie (7:1m7m

-1,)=0

Teplota v tlmi€i Tam_m je opét priemerovand z dvoch hodndt, teploty vo vytlatnej komore Ty
a teploty na vystupe z tlmica Tan.

— Tdr + Tdm

Tdm_ m 2
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Vytla¢né potrubie
Do vytla¢ného potrubia prichddza energia z tlmica rni.han a odchddza do vytlaéného potrubia rizcha
a potom d’alej ku kondenzatoru. Teplo je uvolnené do vnitorného prostredia, UAa je (Tar — Tie).

r h,, = i h, —UA

dt _ie

(1,-T,)=0

e

Teplota v potrubi Ty je zloZena z teploty na vystupe z tlmica 7y, a teploty na vystupe z kompresoru
sz.

T, +T
Tdtz dm2 dl

Motor

Rozdiel medzi energiou dodanou do systému a energiou spotrebovanou na préacu, resp. straty
v loZiskach a trenim formuje ucinnost’ elektromotoru, resp. disipaciu energie na teplo, Quor.
Celkova hodnota generovaného tepla je odvadzana do okolitého prostredia, UAmor_ie (Timor — Tie).

mot UA'mot ie ( mot T;E) 0

Q,mz:(wmd"' pc+Qh)|:E ! j

I7€l _1

Olej

Olej sliZi okrem mazania aj na odvod tepla z valca UAcy oit (Teyi — Toir) do schranky kompresoru
UAoit_shetr(Toit = Tsnen).

_UAoﬂ_sheu(Elz Tmeu) +UALyl oil (Tcy/ 7:”1) 0

Schranka

Z obalu kompresoru, resp. schranky, je teplo odvadzané do okolia, UAsnei_amb (Tshet — Tums). Teplo
do schranky je privadzane zoleja UAviisren (Toi — Tsnew) azvnitorného prostredia
UAic_sneti (Tie — Tisnen).

_UAshell_amb (Tshell am ) + U‘Ate shell ( Tshen) + UAoil_shell (Toil - Tshell) =0

Vniitorné prostredie

Kontrolny objem charakterizujici vnitorné prostredie uzatvéra systém rovnic termalneho modelu.
Do objemu priteka pracovny plyn cez netesnosti vo valci, riteah; a rovnako tak odteka pri poklese
tlaku vo valci rovnakou cestou naspét’, 7, rahic. Zbytok je potom nasdvany do sacieho potrubia.
Okrem toho je cez vnitorné prostredie prenaSané teplo medzi jednotlivymi komponentami
kompresoru.

mleakh mh lmk UAIe shell ( I:hell) - UAie_sm ( ie - ’Tsm) + UAdL _ie ( dc - T;a) +
+UA (T ) + UAdl ie ( T;E) + U‘Amorfie (Tmor - Y;e) = 0

dm_ie dm_m -



Priloha C

Vysledky termalneho modelu pre vSetky pracovné podmienky.

Pracovné podmienky ¢.1

Pozicia Znatka Namerana hodnota  Vypocitana hodnota Pomer
[°C] [°C] [%]
Sacia komora Tse 61,4 55,8 91
Stena valca Tw 95,7 95,0 99
Vytlaéni komora Tac 125,5 119,7 95
TImi¢ vytlaku Tam 95,8 88,1 92
Vytlacné potrubie Ta 72,6 67,9 94
Motor Thot 80,3 73,9 92
Ole;j Toil 66,3 64,1 97
Schranka kompresoru Tnen 61,0 58,1 95
Vniitorné prostredie T 66,0 62,5 95
Pracovné podmienky ¢.2
L. . Namerana hodnota  Vypo¢itana hodnota Pomer
Pozicia Znacka [°C] [°C] [%]
Sacia komora Tse 53,6 53,6 100
Stena valca Tw 96,8 95,1 98
Vytla¢na komora Tac 128,1 128.,6 100
Tlmi¢ vytlaku Tam 107,5 112,2 104
Vytla¢né potrubie Ta 88,9 92,9 104
Motor Thot 86,5 90,1 104
Olej Toi 70,5 69,6 99
Schranka kompresoru Tshen 65,0 64,7 100
Vnitorné prostredie Tie 71,0 70,8 100
Pracovné podmienky ¢.3
. . . Namerana hodnota  Vypocitana hodnota Pomer
Pozicia Znacka [°C] [°C] [%]
Sacia komora Tse 53,9 53,9 100
Stena valca Ty 91,6 91,8 100
Vytlaéna komora Tac 120,7 120,9 100
Tlmi¢ vytlaku Tam 97,8 98,0 100
Vytlaéné potrubie Ta 76,6 76,7 100
Motor Tnot 79,5 79,3 100
Olej Toir 65,1 65,2 100
Schranka kompresoru ~ Tshen 60,0 60,1 100
Vniitorné prostredie Tie 65,0 65,1 100
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Pracovné podmienky ¢.4

Pozicia Znatka Namerana hodnota  Vypocitana hodnota Pomer

[°C] [°C] [%]

Sacia komora Tie 52,3 52,1 100

Stena valca Tw 87,9 87,7 100

Vytlaéna komora Tac 114,9 1149 100

Tlmi¢ vytlaku Tam 94,0 93,8 100

Vytlaéné potrubie Ta 73,9 73,8 100

Motor Tnot 77,1 76,7 100
Ole;j Toi 63,4 63,0 99

Schranka kompresoru Tishen 58,0 58,2 100

Vnitorné prostredie Tie 63,0 62,9 100

Pracovné podmienky ¢.5
. Namerana hodnota  Vypocitana hodnota Pomer

Pozicia Znacka [°C] P [°C] [%]

Sacia komora Tsc 51,2 50,3 98
Stena valca Tw 88.0 85,9 98
Vytlaéni komora Tac 115,5 113,7 98
Tlmi¢ vytlaku Tam 97,1 98,3 101
Vytlaéné potrubie Ta 79,1 80,8 102
Motor Thnot 78,7 80,8 103
Olej Toi 65,2 63,6 98
Schranka kompresoru ~ Tihen 59,0 59,3 101
Vntitorné prostredie Tie 65,0 64,3 99




Priloha D

Vysledky termodynamického modelu pre pracovné podmienky A3-400kPa

T
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A4-600kPa
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AS5-750kPa

12 T T T T T T T 4 T T
Experim.data i = Priem.cyklus
10 + Priem.cyklus . — Smer.odch
Saci tlak reComp
Vytladny tlak 3r — Sacitlak T
8 . —— Vytlagny tlak
B &
= a,
= 61 1 = 2r
i) ©
= =
4| 4
1
2 - -
0 1 1 1 0 1 1 L 1
0 90 180 270 360 450 540 630 720 180 225 270 315 360 405 450
Natocenie kfuky [°] Natocenie kluky [°]
12 T T T T T T T
12 T
Priem cyklus
Smer.odch ﬁ N Priem.cyklus
reComp Smer.odch
Saci tlak reComp
Vitlagny tiak 4 nr Saci tlak .
- Vytlagny tlak
®
S 1 T
E 0
) =10 *
= o
i =
- g i B
Q L 1 L 1 1 @ i
0 90 180 270 360 450 540 630 720 8 1 .
Natogenie kluky [*] 450 495 540 585
Natocenie kluky [°]

125



126

A6-800kPa
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A8-1000kPa
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Priloha E

Porovnanie termalneho modelu a experimentalnych vysledkov na kompresore Orlik
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Pracovny Teplota v meracom bode [°C] Pracovny Teplota v meracom bode [°C]
bod sc cyl dc dl hl h2 bod sc cyl dc dl hl h2
experimentalne vysledky experimentalne vysledky

T1P1 34,0 63,5 1153 90,4 56,3 62,4 T2P1 13,7 459 74,4 63,0 29,5 33,8

T1P2 34,6 65,1 118,5 92,0 59,0 65,3 T2P2 19,3 50,0 94.4 73,4 39,4 45,2

T1P3 37,5 68,9  128,0 98,5 64,0 71,0 T2P3 22,3 53,3 103,8 78,5 45,5 52,1

T1P4 39,2 71,2 1334 102,5 65,8 73,1 T2P4 30,7 63,2 127,0 95,1 58,3 66,5

T1P5 41,3 742 138,33 106,6 69,8 71,5

matematicky model matematicky model

T1P1 33,5 629 111,0 874 56,3 62,1 T2P1 13,4 34,6 61,8 49,1 27,9 31,6

T1P2 35,4 65,8 1184 924 59,6 65,8 T2P2 19.4 46,5 87,5 68,3 39,6 44.8

T1P3 37,7 68,0 127,6 98,6 63,8 70,6 T2P3 22,8 524 102,1 789 46,3 52,3

T1P4 38,7 70,1 132,7 1024 66,1 73,2 T2P4 29,1 619 128,6 97,3 58,3 65,8

T1P5 40,8 71,7 140,3 107,2 69,6 77,1

Pracovny Teplota v meracom bode [°C] Pracovny Teplota v meracom bode [°C]
bod sc cyl de dl hl h2 bod sc cyl de dl hl h2
experimentalne vysledky experimentalne vysledky

T3P1 38,8 66,1 1146 92,2 60,2 65,7 T4P1 60,2 85,1 1352 111,9 80,9 86,1

T3P2 45,6 75,5 1344 1058 72,4 78,5 T4P2 65,2 90,6 1452 118,8 88,3 94,0

T3P3 49,9 81,7 145,7 1140 79,2 86,4 T4P3 69,3 99,1 162,2 131,1 97,9 1044

T3P4 51,2 84,0 1493 1160 81,3 88,6 T4P4 69,7 99,8 1649 1326 98,7 105,7
T4P5 73,0 104,1 169,0 135,00 102,8 110,0

matematicky model matematicky model

T3P1 38,8 68,0 110,7 89,1 60,3 65,7 T4P1 61,5 89,4 131,6 1089 81,8 87,1

T3P2 452 76,4  134,6 106,1 71,6 78,3 T4P2 65,8 950 147,1 119,6 89,1 95,3

T3P3 48,6 81,0 149,5 1159 782 85,8 T4P3 71,3 101,0 164,5 131,3 97,6 1047

T3P4 50,1 83,1 154,0 1190 80,6 88,4 T4P4 71,3 102,2 1669 1329 984 1057
T4P5 74,5 104,8 1774 139,5 1034 1113




