Comprimarea

In instalatiile frigorifice, comprimarea este procesul de marire a presiunii vaporilor de
la nivelul presiunii din vaporizator po, pana la nivelul presiunii din condensator px. De fapt,
vaporizatorul si condensatorul asigura interfata cu mediul racit respectiv mediul ambiant, iar
compresorul asigura conditiile de lucru ale condensatorului, aducand agentul frigorific, la
presiunea necesara realizarii procesului de condensare. Asemanator, dispozitivul de laminare
asigurd conditiile de lucru ale vaporizatorului, aducand agentul frigorific la presiunea
necesara realizdrii procesului de vaporizare.

Datorita duratei scurte in care se realizeaza procesul, intr-o prima aproximatie se poate
considera ca agentul frigorific nu schimba caldurd nici cu partile componente ale
compresorului si nici cu mediul ambiant, deci comprimarea este adiabaticd. n realitate,
aspiratia vaporilor de agent frigorific in cilindrii §i prima parte a procesului de comprimare,
sunt caracterizate de incalzirea vaporilor, deoarece acestia preiau caldura de la peretii
cilindrilor, iar ultima parte a procesului de comprimare, respectiv refularea sunt caracterizate
de racirea vaporilor, deoarece acestia cedeazad caldurd peretilor cilindrilor. Pe langa aceste

ey

e vy

Cateva exemple de ireversibilitati interne sunt reprezentate de frecarile dintre starturile de
agent frigorific, frecarile dintre straturile de agent si peretii cilindrilor, respectiv frecarile
dintre agent si pistoane, turbionari $i omogenizari care se produc in timpul comprimarii, etc.
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Procesul de comprimare

Procesele termodinamice, care au loc in cilindrul unui compresor cu piston, pot fi
urmarite In figura 1.
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Fig. 1. Schema principiala de functionare a compresorului cu piston

Marimile caracteristice ale geometriei compresorului cu piston sunt:
D — diametrul pistonului;
S — cursa pistonului, care se realizeaza intre punctul mort interior (p.m.i.) si
punctul mort exterior (p.m.e.), in ambele sensuri.
Volumele caracteristice compresorului cu piston sunt:
V. — volumul cursei, descris de piston intre p.m.i. si p.m.e.;
Vm — volumul spatiului mort, dintre pistonul aflat in p.m.i., peretii cilindrului si
blocul supapelor;
Vit — volumul cilindrului:
Vil = Ve + Vi (1)
Presiunile intre care se realizeaza functionarea compresoarelor frigorifice sunt:
po — presiunea de aspiratie, care pentru instalatie este presiunea de vaporizare;
Pk — presiunea de refulare, care pentru instalatie este presiunea de condensare.
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Functionarea compresorului, este influentata atat de caracteristicile constructive, cat si
de parametrii functionali ai acestuia. Astfel, marimea spatiului mort si nivelul presiunilor de
aspiratie, respectiv refulare, influenteaza valoarea volumului V, de vapori efectiv aspirati in
timpul cursei pistonului intre p.m.i. §i p.m.e., denumita cursa de aspiratie.

Supapele de aspiratie SA si de refulare SR, se deschid in functie de diferenta dintre
presiunea din cilindru si cea de pe conducta de aspiratie, respectiv de refulare. Teoretic, atunci
cand presiunea din cilindru devine egala cu cea din conducta de refulare, se deschide SR, iar
cand presiunea din cilindru devine egala cu cea din conducta de aspiratie, se deschide SA. Tn
rest, supapele sunt inchise.

Raportul dintre volumul spatiului mort si volumul descris de cursa pistonului, este o
marime caracteristica pentru geometria compresorului si a fost denumit spatiu mort relativ my,
fiind o marime adimensionala si avand valori uzuale in intervalul (3...8)% din volumul cursei
V..

m, =—"- 2
o=y @
Raportul dintre volumul V, de vapori efectiv aspirati in timpul cursei de aspiratie si
volumul cursei pistonului V., reprezinta un parametru functional al compresorului, denumit
coeficient de debit, sau uneori randament volumetric, notat cu A.
V
h=* 3)
V.

C
Valoarea coeficientului de debit, este influentatd nu numai de marimea spatiului mort,
ci si de conditiile de lucru ale compresorului, adica de presiunile de refulare, respectiv de
aspiratie. In figura 2 este prezentati variatia volumului V, de vapori efectiv aspirati de
compresor, cu cresterea presiunii de condensare py, iar in figura 3, este prezentatd variatia
volumului V, de vapori efectiv aspirati de compresor, cu scaderea presiunii de aspiratie po.
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Fig. 2. Influenta pres. de refulare (condensare), Fig. 3. Influenta pres. de aspiratie (vaporizare),
asupra volumul de vapori efectiv aspirati asupra volumul de vapori efectiv aspirati

Se observa ca orice crestere a presiunii de condensare, respectiv orice scadere a
presiunii de vaporizare, are ca efect reducerea volumului de vapori efectiv aspirati.
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In figura 4 este evidentiatd influenta presiunilor de vaporizare pp si condensare py,
asupra lucrului mecanic pe care il absoarbe compresoul in timpul functionarii:

I=hg - ha (4)
lgp i
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Fig. 4. Influenta presiunilor de vaporizare i condensare,
asupra lucrului mecanic, reprezentata in diagrama Igp-h

Cresterea raportului de comprimare pi/po indiferent daca este datoratd maririi presiunii
de condensare, sau micsorarii presiunii de vaporizare, conduce la cresterea lucrului mecanic
necesar functionarii compresorului.

Puterea necesara functiondrii compresorului, se calculeaza cu relatia:

P=m-I (5)
unde m reprezinta debitul masic de agent frigorific, vehiculat de compresor.

Puterea frigorifici este de asemenea influentatd de conditiile de lucru ale
compresorului, astfel se evidentieaza o pierdere de putere frigorifica de 3...5%, pentru 1°C de
scadere a temperaturii de vaporizare si o pierdere de cca. 1%, pentru 1°C de crestere a
temperaturii de condensare.
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Calculul coeficientului de debit al compresorului cu piston

Functionarea in condifii reale a unui compresor cu piston, este prezentatd in diagrama
indicata, din figura 5.

Pi

Fig. 5. Diagrama reala de functionare a unui compresor cu piston

Datorita intarzierii deschiderii supapei de refulare, comprimarea se realizeaza pana la
0 presiune ceva mai mare decat presiunea de condensare:
P =Py +AP, (6)
unde:
- Apr reprezintd cresterea presiunii Inainte de inceperea efectivd a procesului de
refulare:
pentru amoniac Ap=(0,05...0,07)-px;
pentru freoni Ap,=(0,1...0,15)p;
Datorita intarzierii deschiderii supapei de aspiratie, destinderea se realizeaza pana la o
presiune ceva mai redusa decét presiunea de vaporizare:
Po =Py — AP, (7)
unde:
- Apa reprezintd scaderea presiunii inainte de inceperea efectiva a procesului de
aspiratie:
pentru amoniac Ap,=(0,03...0,05) po;
pentru freoni Ap,=(0,07...0,1)-po;
- n si n’ reprezintd indicii transformarilor politropice de comprimare, respectiv
destindere.
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Coeficientul de debit, sau randamentul volumetric al compresorului cu piston,
depinde si de alti factori, in afard de valoarea spatiului mort Vi, sau a spatiului mort relativ
mo. Din punct de vedere matematic, valoarea acestei marimi, poate fi definita printr-un produs
de patru coeficienti partiali de debit, avand fiecare in parte cate o semnificatie fizicd bine
definita:

A=A A2 A3 Ag (8)
unde:

A - reprezinta coeficientul de debit, datorat existentei spatiului mort;

Ao - reprezintd coeficientul de debit datorat pierderilor de presiune prin laminarea in

supapele de aspiratie;

A3 - reprezinta coeficientul de debit datorat incalzirii la aspiratie;

A4 - reprezintd coeficientul de debit datorat pierderilor prin neetangeitati.

Coeficientul de debit datorat existentei spatiului mort L1, poate fi calculat cu relatia:

yn
hy=1-m, - [p—k] 1 )

Po

n care s-au utilizat notatiile din figura 5 si unde:
Mo este spatiul mort relativ avand valori uzuale mg=0,03...0,08;
n’ este indicele transformarii politropice de destindere avand uzual valorile:
pentru amoniac n’=1,1
pentru freoni n’=1,08
Coeficientul de debit datorat pierderilor de presiune prin laminarea in supapele de
aspiratie Ay, poate fi calculat cu relatia:

7\(2 Z&_ pO_Apa

Po Po (10)
Coeficientul de debit datorat incalzirii la aspiratie, are uzual valori A3=0,9...0,95
Coeficientul de debit datorat pierderilor prin neetanseitagi, are uzual valori
24=0,95...0,98
Producatorii de compresoare, indica de obicei in cértile tehnice ale acestora, diagrame
de variatie a coeficientului de debit, in functie de valoarea raportului de comprimare si de
natura agentului frigorific, de tipul celei prezentate in figura 6.
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Fig. 6. Diagrama de variatie a coeficientului de debit,
in functie de raportul de comprimare si de natura agentului frigorific
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Cunoscand debitul masic de agent frigorific m, pe care trebuie sa il vehiculeze prin
instalatie compresorul, si parametrii termodinamici ai agentului frigorific in starea de

aspiratie, se poate calcula debitul volumic efectiv Va pe care trebuie sa il aspire compresorul:
V, =i, (11)
unde Vv, reprezinta volumul specific in starea de aspiratie.

Calculul debitului volumic teoretic al compresorului cu piston

Debitul volumic teoretic \'/t , pe care trebuie sa il descrie pistoanele compresorului, se
poate determina cu relatia:

V, =—*% (12)

Debitul volumic teoretic al compresorului, reprezintd un parametru de alegere a
compresoarelor. Astfel, la alegerea unui compresor din cataloage, acesta trebuie sa asigure un
debit volumic teoretic cel putin egal cu valoarea calculata a acestui parametru.

Tn cazul unui compresor cu piston existent, pentru care se cunosc parametrii
constructivi, poate fi calculat debitul volumic teoretic, cu ajutorul unui algoritm simplu, care
presupune determinarea succesiva a urmatorilor parametrii:

Volumul cursei unui piston V;:

2
v, =T f S (13)
Volumul descris de toate pistoanele, la o rotatie completa a arborelui cotit V:
2
V.=V, i=®P g (14)
unde i este numarul de cilindrii.
Debitul volumic teoretic V, :
. n .D?2 n
V=V, =L D” 5.0 (15)
60 4 60

unde n, este turatia arborelui cotit, exprimata in rot/min, iar valorile uzuale ale turatiei
compresoarelor cu piston, se incadreaza in intervalul n, = 700...3000 rot/min.

Cunoscand raportul dintre cursa pistoanelor S si diametrul acestora D, cu ajutorul
relatiei 15 se poate determina diametrul pistoanelor astfel incat compresorul sa asigure o
anumitd valoare impusd a debitului volumic teoretic. Pentru a mentine viteza vaporilor la
trecerea acestora prin supape, intr-un domeniu de valori convenabile, in practica se realizeaza
rapoarte D/S =1,3...1,4.
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Randamentul izentropic

Procesul real de comprimare, nu este adiabatic, deoarece chiar daca viteza de

eqe vyt

e v

e ey

intre agentul frigorific si peretii cilindrilor (la inceputul comprimarii agentul este rece si preia
caldura de la cilindrii, iar la sfarsitul comprimarii agentul este cald si incalzeste cilindrii).

eqe v,

cum se observa in figura 7.
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Fig. 7. Reprezentarea procesului de comprimare adiabatic si real, in diagrama Igp-h
mecanic necesar functionarii compresorului, pentru a se putea acoperi pierderile mentionate,

se poate defini randamentul izentropic al comprimarii v :

Tn prealabil, se calculeaza lucrul mecanic necesar functiondrii teoretice (izentropice)
It:

It = h2t — h1 (16)
si lucrul mecanic necesar functionarii reale |
l; = hyr — hy 17)
Randamentul izentropic, n, se poate calcula cu relatia:
It h 2t hl
s Ir h2r - hl ( )

Valorile uzuale ale randamentului izentropic sunt n,=0,6...0,8.
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Cunoscand valoarea randamentului izentropic al comprimarii, se poate determina
valoarea entalpiei la sfarsitul procesului real de comprimare:

h,,—h I
h, =h,+—*#—*=h +-% (19)

Ns Ms
Putearea teoretica P;, necesara pentru functionarea compresorului, in conditii
teoretice, se poate calcula cu relatia:
P,=m-I, (20)
unde m reprezinta debitul masic vehiculat de compresor.
Putearea reala Py, necesara pentru functionarea compresorului, in conditii reale, se
poate calcula cu relatia:

P=m.l =—t (21)

Puterea reala de comprimare, este o marime de care trebuie sd se {ind seama la
alegerea din cataloage a motorului electric de antrenare a compresorului. Putearea motorului
trebuie sa fie mai mare decat puterea reald de comprimare. Se va tine seama si de randamentul
transmisiei mecanice dintre motor si compresor, in cazul in care compresorul nu este ermetic
sau semiermetic, situatii in care rotorul motorului electric reprezinta si arborele cotit al
compresorului. De asemenea, la alegerea motorului de antrenare a compresorului, se va tine
seama si de faptul ca la pornire, intensitatea curentului electric absorbit de motor, poate fi
pana la de 8 ori mai mare decat intensitatea curentului absorbit in timpul functionarii normale.

Intensitatea curentului electric absorbit de motorul electric al compresorului, depinde
sensibil de conditiile de lucru. Astfel pentru 1°C de crestere a temperaturii de condensare, se
va constata o crestere a intensitatii curentului electric absorbit cu cca. 3%.

Racirea compresorului

Avand in vedere cd in timpul functionarii, compresorul se incdlzeste, deoarece
comprimarea este insotitd de o crestere accentuata a temperaturii agentului frigorific, este
necesara racirea corpului compresorului, pentru a se evita supraincdlzirea acestuia, cu efecte
nefavorabile atdt asupra procesului de comprimare, cat si asupra ungerii acestuia (la
temperaturi ridicate, uleiul de ungere isi pierde proprietdtile lubrifiante realizandu-se
cocsificarea acestuia). De regula compresoarele de puteri frigorifice mici $i medii sunt racite
cu aer, iar cele de puteri frigorifice mari sunt racite cu aer sau apa.

In figura 8 este prezentatd schema energetici a unui compresor ricit.

Vi Q¢
N
m1 T 2
- jj)
4

Fig. 8. Schema energetica a unui compresor racit
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Ecuatia de bilant termic, pentru un asemenea compresor, se poate scrie sub forma:

P-Q, =m(h,—h,) (22)
unde:

P reprezinta puterea de comprimare;

Q. reprezinta fluxul termic de ricire a compresorului, avand valori uzuale:

pentru compresoare ermetice mici (casnice), in intervalul QrC =(0,7...0,75)P;
pentru compresoare semiermetice mici, in intervalul Qrc =(01..0,15)P;

pentru compresoare semiermetice mari, in intervalul Qrc =(0,05...015)P;

Ca efect al procesului de racire, se va constata o reducere a entalpiei agentului

frigorific, la iesirea din compresor, asa cum se observa in figura 9, unde 2, reprezinta starca
de iesire a agentului frigorific din compresor, in cazul unui compresor racit.

lgp A
AL
2rc
Pk % or
Po 1
“h

Fig. 9. Reprezentarea efectelor procesului de racite a compresorului, in diagrama Igp-h

Tn momentul pornirii compresorului, deoarece intensitatea curentului electric absorbit,
asa cum s-a aratat anterior, poate sd creasca de pana la 8 ori fatd de valoarea nominala,

caldura degajata de motor, care depinde de patratul intensitatii curentului electric absorbit, la
pornire, poate fi de pana la 64 de ori mai mare decat cea nominala.
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Domeniul de functionare al compresoarelor

O mare importantd pentru selectia din cataloage a compresoarelor, este prezentatd de
domeniul de functionare al acestora.

Unele compresoare au constructia optimizata pentru a functiona la temperaturi de vaporizare
scazute fiind destimate preponderent instalatiilor frigorifice industriale, iar altele au
constructia optimizata pentru a functiona la temperaturi de condensare ridicate fiind destimate
preponderent pompelor de caldura. Exista si compresoare care pot funtiona in mai multe tipuri
de aplicatii.

Tn figura 10 este prezentat domeniul de functionare al unui compresor Scroll pentru R134a,
temperaturile de vaporizare, iar pe axa ordonatelor (Oy) sunt prezentate temperaturile de
condensare. Dreptele orizontale (de culoare neagrd) reprezintd valorile temperaturilor de
condensare minimda admisa si maxima admisa. Celelalte laturi ale poligonului, care
delimiteazd domeniul posibil de functionare a compresorului, reprezintd valorile
temperaturilor de vaporizare minima admisa (pentru o anumitd valoare a temperaturii de
aspiratie) si maxima admisa. Diagrama prezentatd are trasatd temperatura de vaporizare
minima admisa, pentru o temperatura de aspiratie de 25°C.

Aceste diagrame poarta si denumirea de “anvelopa” a compresorului.

Minimum evaporating temp. with:
temperatura minima
de vaporizare pt. 0 temperatura maxima de condensare

25%C Suction Gas Return

60 —

anumita valoare a
temperaturii de
50 aspiratie

W

Maximum evaporating temp.

b4 -15.0 f 45.0°C

40 —

30—

X
temperatura maxima de vaporizare

X

temperatura minima de condensare
20 —

I I I I I I I I I
“C -30 -25 -20 -15 -10 -5 o 5 10

Fig. 10. Domeniul de functionare al unui compresor Scroll pentru R134a
destinat utilizarii in instalatii frigorifice industriale

Punctul de functionare indicat pe diagrama, corespunde unei temperaturi de condensare de
45°C, unei temperaturi de vaporizare de -15°C si unei temperaturi de aspiratie de 25°C.

Analizand domeniul de functionare al compresorului, se observa ca acesta ar putea fi utilizat
si in aplicatii de climatizare, unde temperatura de vaporizare este mai ridicata si chiar in unele
aplicatii de pompe de caldurd, daca temperatura de condensare nu depaseste 60°C.
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In figura 11 este prezentat domeniul de functionare al unui compresor Scroll pentru R134a,
destinat utilizarii in pompe de caldura.

Minimurn evaporating temp. with:

10K Suction Superheat

70—

60 —

Maximum evaporating temp,

50 — > b4 5.0/ 50,00

40 —

30—

20—

I I I I I I I I I
“C -25 -20 -15 -10 -5 o 5 10 15

Fig. 11. Domeniul de functionare al unui compresor Scroll pentru R134a
destinat utilizarii in pompe de caldura

Punctul de functionare indicat pe diagrama, corespunde unei temperaturi de condensare de
50°C, unei temperaturi de vaporizare de 5°C si unui grad de supraincilzire la aspiratie de
10°C.

Analizand domeniul de functionare al compresorului, se observa ca acesta ar putea fi utilizat
si in aplicatii de climatizare, unde temperatura de vaporizare este mai scazuta si chiar in unele
aplicatii de frig industrial.
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Probleme manifestate la pornirea compresoarelor si la porniri
repetate dupa intervale de timp scurte

Principala problema a ciclurilor scurte de functionare a compresoarelor, este cd in
momentul pornirii, cdnd solicitarile mecanice sunt foarte mari, ungerea este defectuoasd,
ceea ce contribuie la producerea unor uzuri mecanice importante ale compresoarelor.

La fiecare oprire, uleiul care serveste la ungerea organelor mobile ale compresorului,
are tendinta de a se reintoarce gravitational 1n carter, parasind zonele pe care le lubrifiaza in
timpul functionarii normale. La pornire, uleiul nu poate ajunge instantaneu in zonele care
trebuie lubrifiate. Pompa de ulei are nevoie de un anumit timp pentru a se amorsa §i nu
asigura debitul complet decat la sfarsitul perioadei de pornire, atunci cand compresorul atinge
turatia nominala.

Tn aceste conditii, este evident ci tocmai la pornire, cand se produce o foarte puternica
solicitare mecanica, determinata de accelerarea prin cresterea rapida a turatiei motorului, de la
zero pana la valoarea nominala, lubrifierea pieselor in miscare relativa, este defectuoasa.

Simultan, scaderea brusca a presiunii din carter, in momentul pornirii, provoaca o
degazare intensa a uleiului, daca existd chiar cea mai redusd urma de agent frigorific lichid in
carterul compresorului. Datoritd amestecului dintre agentul frigorific si uleiul de ungere, se
produce o spumare excesiva, provocand o reducere masiva a cantitatii de ulei disponibile
pentru ungere, ceea ce defavorizeazd amorsarea pompei si prelungeste astfel durata de
functionare "uscata" a compresorului.

Analizand modul de pornire a compresoarelor frigorifice, se constata ca sunt intrunite
toate conditiile pentru a se produce, In aceste momente, uzuri mecanice premature. Se
estimeaza ca aproximativ 80% din uzura mecanica a compresoarelor se produce in
perioadele de pornire.

In afara de problemele mecanice, prezentate anterior, se ridici si o problema electrica
la compresoarele ermetice sau semiermetice, care au cu motorul electric Tncorporat in carter.
Motoarele electrice se incalzesc proportional cu patratul intensitdfii curentului absorbit:

Q=R-12-t (23)

La pornirea compresorului, intensitatea curentului electric absorbit de motor, poate sa
ajungd de aproximativ 8 ori mai mare decat valoarea sa nominald, ceea ce Inseamna ca pe
durata fiecarei porniri, motorul compresorului se poate incélzi pana la de 8x8=64 ori mai mult
decat in functionare normala.

In cazul unei porniri "la rece", aceastid incilzire puternici nu ridicd probleme
deosebite, deoarece cdldura este absorbitd de masa metalicd a motorului, care prezinta o
inertie termica suficient de ridicata.

In cazul ciclurilor scurte de functionare a compresoarelor, problema se complica,
deoarece motorul nu are timp sd se raceasca, perioadele de oprire fiind prea scurte. Motorul
porneste "la cald", iar infasurarile acestuia suportd de fiecare data o supraincalzire deloc
neglijabila. Cand aceastd incélzire devine critica, singurul element care mai poate proteja
motorul, este reprezentat de sistemul protectiilor interne ale compresorului, care in mod
normal, vor functiona si vor decupla motorul, inainte de a fi prea tarziu.

Cand un compresor cu motorul electric Incorporat in carter, functioneaza cu cicluri
scurte, repetarea supraintensitatilor absorbite la fiecare pornire, determind o incalzire
semnificativa, care riscd sa provoace fisuri in lacul izolant dintre barele din cupru care
constituie statorul motorului electric. Asemenea fisuri pot genera si scurtcircuite intre spirele
alaturate ale statorului, ceea ce poate provoca "prajirea" motorului electric. Cele mai multe
"prajiri" ale bobinajelor compresoarelor cu motor electric Incorporat in carter, se produc la
pornire.



