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Wykaz wazniejszych oznaczen

A —  powierzchnia, m?

C - stala

¢p — cleplo wlasciwe przy stalym cisnieniu, J/(kg K)
d — $rednica, m

e — mimosrodowosé, m

f —  czestotliwosé, Hz

K - wspoétcezynnik korekcyjny
g — grubosé spirali, m

H - wysoko$é, m

h — entalpia, J/kg

i — i-ta komora robocza

m  — strumien masy, kg/s

n —  predkosé obrotowa, obr/s

Nu — liczba Nusselta, Nu = aD /),

P — cisnienie, Pa

Pr — liczba Prandtla, Pr = c,n/\

rsy — promien §redni krzywizny, m

Re,, — liczba Reynoldsa wyr. przez mase
Re,, — liczba Reynoldsa wyr. przez predkosé
Re, — liczba Reynoldsa przecieku

T — temperatura, K

w — predkosé absolutna, m/s

q —  gestos¢ strumienia cieplta, W/ m?
x,y — wspodlrzedne kartezjanskie, m

\% —  objetosé¢, m3

Vijk  — objetos¢ komoérki numerycznej
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Wstep

Raport Compressed Air Systems in the European Union [76] z 2001 roku
pokazal, ze w Unii Europejskiej roczne zuzycie energii na zasilanie systemow
sprezonego powietrza przekroczylto 80 TWh, z czego okoto 70 % zainstalowanych
maszyn energetycznych bylo w przedziale mocy 10 do 100kW (s$rednio 42kW).
Zaktada sie, ze projektowane urzadzenia powinny pracowaé¢ okoto trzynascie lat,
co odpowiada 3500 godzin. Jednocze$nie zuzycie energii wplywa na catkowity
koszt pracy systemu sprezonego powietrza nawet w 80% [82]. Rosnace
zapotrzebowanie na energie na $wiecie oraz szkodliwe skutki jej wytwarzania
sktaniaja do poszukiwania oszczednosci energii, m. in. poprzez zwickszenie
sprawnosci dotychczasowych proceséw i rozwdj nowych technologii konwersji
energii. Przykladem jest rosnacy rynek odzysku energii cieplnej z takich zrodet
jak gorace spaliny silnika wewnetrznego spalania, spalanie biomasy i $mieci,
energia sloneczna czy geotermalna za pomoca ukladow ORC [1]. Gazowe
maszyny energetyczne (sprezarki 1 rozprezarki) sa zatem istotnym
ogniwem w pogoni za osiagnieciem bezpieczenistwa energetycznego.

Na rys. 1 zostalo pokazane poréwnanie idealnej  przemiany
adiabatycznej i izotermicznej dla procesu sprezania czynnika roboczego od
ci$nienia p; do po. Wymagany naktad pracy na sprezenie gazu jest minimalny,
gdy realizowana jest przemiana izotermiczna. Analogicznie dla uktadu silnika
pneumatycznego - utrzymanie stalej temperatury rozprezanego czynnika
roboczego pozwala na wykonanie wiekszej pracy. Osiggniecie wysokiej sprawnosci
izotermicznej  procesu  wymaga  zatem  wymiany  ciepta  pomiedzy
gazem a Scianami komory roboczej na drodze konwekeji. Intensywnosé transportu
ciepta jest rézna w zaleznosci od typu maszyny gazowej. Jedna z konstruke;ji,

ktore szczegblnie dobrze sprawdzaja sie na tym polu jest maszyna spiralna.



Rys. 1 Proces sprezania w maszynie spiralnej

Maszyny spiralne sa gazowymi maszynami energetycznymi stuzacymi do
zmiany stanu termodynamicznego porcji czynnika roboczego [32] w komorze
roboczej o zmiennej objetosci, zar6wno w procesie sprezania (wymagajacego
wlozenia pracy do uktadu), jak i rozprezania (z odbiorem pracy uzytecznej).
Wymiana ciepta z gazem roboczym, okreslona wspotczynnikiem wnikania ciepla
«, zalezy od wymiaréw komory roboczej, czasu trwania procesu, a takze
temperatury i predkosci czynnika. ZYozonosé proceséw
cieplno-przeptywowych w komorach roboczych maszyny spiralnej sprawia, ze sa
one interesujacymi obiektami badan naukowych. Dotychczasowa wiedza na temat
wyznaczania wspolczynnika wnikania ciepta wewnatrz maszyn spiralnych nie jest
jeszcze petna. Stosowana najczesciej formuta wykorzystujaca liczby podobienistwa
oparta jest na wzorze Dittusa-Boeltera [47] na liczbe Nusselta

uzupelnionym o wspoélczynniki korekcyjne zalezne od geometrii [13] i charakteru



ruchu obrotowego komory roboczej [49]. Niestety stosowanie tej formuly nie
daje w pelni satysfakcjonujgcych rezultatow i pojawiaja sie proby znalezienia
innych parametréw majacych wplyw na wymiane ciepta i uwzglednienia
ich w rozwazaniach [69, 25, 57, 26|, bazuja one jednak gléwnie na danych
empirycznych i nie wnosza duzo do glebszego poznania fizyki zjawiska transferu
ciepta.

W pracy Autor przedstawil probe zdefiniowania wplywu wybranych zjawisk
cieplno-przeplywowych na intensywno$é wymiany ciepta pomiedzy czynnikiem
roboczym a ltopatkami w maszynach spiralnych. Autor wykonal rewizje
dotychczasowych zasad wyznaczania wspotczynnika wnikania ciepta poprzez
modelowanie numeryczne oraz weryfikacje eksperymentalng zalozen modelu
z zastosowaniem posredniej metody badawczej.

Badania =zostaly wykonane podczas studiow doktoranckich w Katedrze
Termodynamiki, Teorii Maszyn 1 Urzadzen Cieplnych, na Wydziale
Mechaniczno-Energetycznym Politechniki Wroctawskiej. Motywacja do podjecia
tematu bylo dla Autora przekonanie, ze maszyny spiralne dobrze nadaja sie do
wprowadzania innowacyjnych rozwigzan w zakresie zwiekszania
sprawnosci 1 niezawodno$ci. Dzieki identyfikacji kluczowych czynnikow
wplywajacych na wspélczynnik wnikania ciepta mozliwe bylo poszerzenie wiedzy

na temat mozliwosci poprawy sprawnosci izotermicznej maszyn spiralnych.



Rozdzial 1

Wprowadzenie

Maszyna spiralna opatentowana zostata w 1905 roku przez Leona Creux [56].
Ze wzgledu na sposéb realizacji procesu obrobki gazu roboczego nalezy do tzw.
maszyn objetosciowych o rotacyjnym ruchu organu roboczego (rys. 1.1). Oznacza
to, ze procesy prowadzone sa w niej cyklicznie i porcjami, w odseparowanych od
siebie komorach roboczych o zmiennej w czasie geometrii, a zasada dziatania oparta

jest w niej o ruch obrotowy lopatek.

Maszyny
energetyczne
[ 1
. Maszyny
Objgtosciowe rotodynamiczne
[ ]
Turbiny osiowe i
Obrotowy Ruch liniowy promieniowe
Strumienice
[ ; |
Jednowatowe Dwuwatowe Posuwisto-zwrotny
L Wielotopatkowe t Srubowe L Ttokowe
Spiralne Krzywkowe Membranowe

Rys. 1.1 Klasyfikacja gazowych maszyn objetosciowych.

Dostepnych na rynku jest wiele réznych gazowych maszyn energetycznych
matej i $éredniej mocy. Jak wida¢ na rys. 1.2 technologiami bezposrednio

konkurujacymi z maszynami rotacyjnymi sa konstrukcje ttokowe oraz, w pewnym



zakresie, promieniowe - mikroturbiny [12|. Wada tych ostatnich jest trudnosé ich
skalowania ku malym wydajnosciom [68] spowodowana stopniem skomplikowania
konstrukcji [60] oraz wymagana precyzja wykonania [52, 20|, co skutkuje
wysokimi kosztami produkcji mikroturbin [94]. Dickes [24] okresla granice
optacalnodci stosowania maszyn rotodynamicznych na nie mniej niz
100kW, a wiec w przedziale mocy preferowanym w kontekscie przyszlej,
rozproszonej energetyki [2| i obstugiwanym przez maszyny objetosciowe.
Historycznie, maszyny tltokowe to najdluzej stosowany typ gazowych maszyn
objetosciowych. Posréd zalet wymieni¢é mozna optymalng prace przy szerokich
zakresach wydajnosci i cisnien [44]. Jednocylindrowa maszyna tego typu jest
tatwo skalowalna pod katem osiagéw. Rozprezarka ttokowa moze dziata¢ zasilana
czynnikiem roboczym o parametrach siegajacych 32bar i 380°C [84]. Jedno lub
wielocylindrowe maszyny mozna taczy¢ w uktady wielostopniowe, z chtodzeniem
miedzystopniowym  [50], co dodatkowo zwicksza zakres parametrow
pracy i elastycznosé uktadow obrobki gazu opartych o maszyny ttokowe [32]. Jest
to technologia dobrze znana, powszechna i dojrzala. Z drugiej strony poprawna
praca maszyny tlokowej wymaga stosowania zaawansowanych technik
smarowania 1  precyzyjnego sterowania  zaworami. Komplikuja one
konstrukcje, a te ostatnie sa tez gléwna przyczyna niepozadanych
wibracji 1 awarii [88]. W zwiazku z tym, w pewnych zastosowaniach, maszyny

tlokowe sa wypierane z rynku przez maszyny rotacyjne.
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Rys. 1.2 Zakres parametrow gazowych maszyn energetycznych stosowanych w przemysle

[12].

Maszyny rotacyjne (spiralne, $rubowe, wielolopatkowe, z wirujacym tto-
kiem i inne) nie potrzebuja dodatkowego oprzyrzadowania, dzieki czemu znaczaco
zredukowana jest w nich liczba czesci ruchomych, co z kolei obniza mase urzadze-
nia i poprawia niezawodno$¢ w poréwnaniu z maszynami ttokowymi [58, 33|. Ze
wzgledu na charakter pracy, maszyny sg one niewrazliwe na obecno$é fazy cieklej
[41, 23, 80|. Inng zaleta jest fakt, ze proces wytlaczania czynnika ma charakter
ciagly i nie powoduje niebezpiecznych wibracji akustycznych [8]. W istocie dobre
odseparowanie czeSci ssawnej od tlocznej sprawia, ze stosowanie zaworéw jest
niepotrzebne [63]. Predkosci obrotowe typowe dla maszyn rotacyjnych to

1500 do 10000 obr/ min, co ogranicza maksymalna wydajnos¢. Rowniez osiagane
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ci$nienia nie sa wysokie, nie przekraczajac kilku, kilkunastu bar.

Sprezarki spiralne sa to maszyny wyporowe stosowane gtéwnie w przemystach
chtodniczym i klimatyzacyjnym. W komercyjnych zastosowaniach dziataja one
glownie w zakresach wydajnosci od 4 do 90m®/h i pracuja z czynnikami
chtodniczymi takimi jak: R22, R407c, R134a. Od poczatkéw masowej produkeji
tych urzadzen w latach osiemdziesiatych XX w., gdy technologia wytwarzania
precyzyjnych elementéw na obrabiarkach numerycznych rozwineta sie wystarcza-
jaco, rynek maszyn spiralnych nieustannie i dynamicznie sie rozwija [98].
Swiatowa produkcja tego typu urzadzeri siegneta 100 milionéow sztuk w okolicach
2005 roku [28], a ich udzial w rynku klimatyzacji samochodowej szacuje sie na
20% [8]. Najwiekszymi producentem tych urzadzen sa amerykanski Copeland,
japonskie Hitachi, koreanskie LG Electronics czy niemiecki Renner.

Osiagi i zalety konstrukcyjne maszyn spiralnych sprawiaja, ze sprawdzajg sie
one bardzo dobrze réwniez w uktadach ORC i mikro-ORC (ang. Organic Rankine
Cycle) do odzysku ciepla nisko i §redniotemperaturowego, speliajac funkcje roz-
prezarek. Mozliwe i czesto stosowane jest korzystanie w tym celu z komercyjnych
sprezarek, ktore tatwo dostosowaé¢ do odwrotnej pracy [96, 46, 102, 59, 64, 66].
Zakres mocy odpowiedni w tym kontekscie to 1 do 10kW [75, 71, 66].

Ograniczeniem dla maszyn spiralnych jest temperatura czynnika, ktéra moze
powodowaé odksztalcenia termiczne lopatek maszyny, co utrudnia poprawne
uszczelnienie  komor roboczych 1 zuzycie mechaniczne lopatek [36, 62].
Praktyczny limit stosowania ekspanderéw spiralnych wg [40, 54| to okoto 215°C,
natomiast bezpieczna graniczng temperature w sprezarkach producenci okreslaja
na 130 do 145°C [29, 58, 27]. W tym kontekécie istotna cecha konstrukeji
spiralnych jest to, ze daja duze mozliwosci wymiany ciepta z gazem
roboczym w  trakcie jego obrobki. Pozwala to na  konstruowanie
maszyn o wysokiej sprawnosci, a nawet na proby prowadzenia procesu zblizonego

do teoretycznej przemiany izotermicznej (96, 19, 103].
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1.1 Opis konstrukcji maszyn spiralnych

1.1.1 Zasada dziatania maszyn spiralnych

Na rys. 1.3a pokazano etapy procesu obrobki czynnika roboczego
zamknietego w kieszeniach pomiedzy dwiema lopatkami maszyny spiralnej.
Spirala bierna osadzona jest na statorze, podczas gdy spirala czynna porusza sie
mimosrodowo, dzieki czemu gaz roboczy jest przetlaczany, a objetos¢ komory
roboczej zmienia sie. Cykl przemian termodynamicznych realizowany w ten
sposob pokazano na rys. 1.3b. Ksztalt topatek sprawia, ze procesy ssania, zmiany

objetosci i ttoczenia realizowane sg jednocze$nie w wielu komorach roboczych.

P ssanie/
tloczenie
1 Pa
/% P2
\
pS +
tloczenie/ssanie
Vv
v, \
(a) Komory robocze. (b) Przebieg procesu w ukladzie p-V.

Rys. 1.3 Proces obrébki gazu w maszynie spiralne;j.

W trakcie pracy jako sprezarka, spirala czynna porusza sie zgodnie z ruchem
wskazowek zegara. Oznacza to, ze gaz jest zasysany w zewnetrznej czesci
maszyny, a po zamknieciu komory roboczej przettaczany w kierunku obszaru
centralnego, gdzie znajduje sie kréciec wylotowy. Praca w trybie rozprezarki
nastepuje  analogicznie, poprzez  dostarczenie do  czeSci  centralnej

czynnika o wysokim ci$nieniu, ktére napedza spirale przeciwnie do ruchu
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wskazowek zegara. Mozliwy wtedy jest odbiér mocy mechanicznej na wale
maszyny za pomoca generatora elektrycznego.

Maszyny spiralne polaczone sa z walem napedowym zazwyczaj za pomoca
sprzegta Oldhama [100]. Jest to pierscien z parami wypustek prostopadtych do
siebie, ktore osadzone sa w rowkach w elemencie aktywnym i w nieruchomej
podstawie. Zapobiega to niepozadanemu obrotowi osiowemu spirali ruchomej,
umozliwiajac jednoczesnie swobodng prace maszyny. Precyzja ruchu jest
kluczowa dla prawidlowej pracy, poniewaz szczeliny pomiedzy lopatkami maja

szeroko$¢ rzedu setnych czesci milimetra.

1.1.2 Geometrie krzywych spiralnych

Ksztalt topatek determinuje parametry maszyny spiralnej. Istnieje mnogosé
krzywych mozliwych do zastosowania jako podstawa geometrii topatki maszyny

spiralnej. Minimum warunkow, jakie musi spelnia¢ krzywa zestawiono w [73]:

1. Dowolnemu punktowi znajdujacemu sie na ruchomym elemencie odpowiada

jeden i tylko jeden punkt znajdujacy sie na wspotpracujacej powierzchni.

2. Kiedy dowolna para punktéw pozostaje w kontakcie, srodki dwodch
wspolpracujacych elementéw sa przesuniete o stala odleglosé, réowna

promieniowi mimosrodowosci.

3. Dla dwoch wspolpracujacych punktéow, wektory styczne do powierzchni spi-
ralnych musza by¢ réwnoleglte wzgledem siebie i normalne do kierunku prze-

suniecia srodkéw tych spiral.

Spelnienie powyzszych warunkéw zapewnia, przynajmniej teoretycznie, ze
maszyna  skutecznie  przettoczy  gaz  roboczy  pomiedzy — kréécami

ssawnym i ttocznym, w komorze roboczej o zmiennej objetosci.
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Krzywa ewolwentowa

Najczesciej stosowana krzywa wyznaczajaca ksztalt lopatek w maszynach
spiralnych jest ewolwenta (rozwijajaca) okregu [35, 49, 55, 98, 26]. Na rys. 1.4
pokazano najwazniejsze parametry okreslajace ksztatt spiral. Podstawa jest okrag
bazowy o promieniu 75, natomiast wspolrzedne krzywej wyrazone sa wzorami
(1.1) i (1.2). Dlugos¢ krzywej, zawarta pomiedzy katami ¢, 1 ¢y, wyznacza liczbe

komor roboczych w maszynie (po jednej parze na kazdy zwoj).

z(p) =1y - (cosp + ¢ - sing) (1.1)

y(@) =1 - (sing — ¢ - cosg) (1.2)

Zaleznie od grubodci topatki g, promienia bazowego 1, i zakresu katow odwi-
niecia ¢, uktad wspoédlpracujacych lopatek posiada zdefiniowang mimosrodowosé
e. Parametry te, wraz z wysokoscia, jednoznacznie okreslaja wymiary maszyny
spiralnej, jej wydajnos¢ (na jeden obrot) i tzw. naturalny sprez zwiazany z rozna

objetoscig komory roboczej na poczatku i koricu procesu obrobki gazu.
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Rys. 1.4 Geometria lopatki maszyny spiralnej opartej o ewolwente okregu.

Istotne parametry geometryczne, stosowane w opisie termodynamicznym ma-

szyn spiralnych, sa wyrazone wzorami od (1.3) do (1.7).

e Srednica hydrauliczna [49]

2-e-H
Dp=——7+ 1.3
= (13)
e Sredni promien komory:
r +7r
Pop = (¢1) 5 (¢2) (14)

gdzie ¢1 i @2 to katy opisujace potozenie punktéow wspoélnych spiral dla danego

kata obrotu watu ©

e pole powierzchni komory roboczej w pltaszczyznie promieniowe;j:

Ay = 2mre (qbl + g) (1.5)
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e objeto$¢ komory roboczej:

V = ALH (1.6)

e pole powierzchni przekroju komory:

A.=eH (1.7)

Inne konstrukcje

Rozwijajaca okregu to niejedyna rodzina krzywych spelniajaca warunki
wspotpracy  topatek spiralnych. Jednym 2z przyktadéow jest koncept
topatek o zmiennej grubosci zaproponowany na poczatku lat dziewieédziesiatych
XX w. [10, 14, 73, 35, 5]. Dla takiego samego sprezu, topatki o zmiennej grubosci
maja nawet o polowe mniejsza dtugosé wzgledem klasycznych. Oznacza to, ze
czas obrobki gazu jest kroétszy, zatem ograniczone sa przecieki i wymiana ciepla,
pomimo iz wspolczynnik wnikania ciepta jest wyzszy |77]. Zwiekszona jest takze
powierzchnia czotowa topatek, co dodatkowo poprawia szczelnosé. Niestety duza
roznica cisnienn pomiedzy sasiadujacymi komorami intensyfikuje przecieki
wzdluzne, co obniza sprawno$é maszyny [30]. W pracy [99] zaprezentowano
badania zmodyfikowanej sprezarki osiggajacej sprawno$é izentropowa na
poziomie 60 %. Inna wariacje¢ na temat ewolwenty przedstawiono w [74], gdzie
spirale oparte byly na rozwijajacej wielokata foremnego. Autor przedstawit
réwnoczeénie metode obliczania stopnia dopasowania krzywizny topatek. Z
przeprowadzonych analiz wynika, ze najlepsze wyniki osiaga geometria klasyczna.
Przyklad zaprezentowany przez [46] zaklada trojkatny ksztalt lopatki -
najszerszy przy podstawie i zwezajacy sie gbérze - co ma na celu zwiekszenie
powierzchni wymiany ciepta. Innym przyktadem modyfikacji topatek w kierunku
osiowym jest praca [93], gdzie wysokos¢ topatek w czesci centralnej jest mniejsza

niz na koncach. W zalozeniu zwicksza to sprez maszyny ponad wynikajacy
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z geometrii topatek w ptaszczyznie promieniowe;.

Przedstawione konstrukcje sa obecnie jedynie konceptami, a ich ewentualne
upowszechnienie w przemysle wymaga dalszych prac
koncepcyjnych i wdrozeniowych. Pokazujg one, ze maszyny spiralne daja duze
pole do wprowadzania modyfikacji konstrukcji i stanowia wyzwanie badawcze.
Niemniej jednak niezaleznie od wyboru ksztaltu topatek, w kazdej maszynie
spiralnej gaz roboczy poddany jest tym samym zjawiskom fizycznym. W dalszej

czesci pracy wszystkie rozwazania dotyczg maszyn opartych o ewolwente okregu.
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1.2 Stan wiedzy o warunkach wymiany ciepta w komo-

rze roboczej

Tlogé ciepta mozliwego do wyprowadzenia z komory roboczej maszyny spiralnej

ograniczona jest nastepujacymi czynnikami [92, 32, 16, 72]:
1. Tempem procesu i dynamika zmiany objetosci;
2. Polem powierzchni $cian komory roboczej;
3. Polem przeptywu czynnika wewnatrz komory roboczej;

4. Wymiang masy i energii pomiedzy komorami roboczymi przez przecieki we-

wnetrzne;
5. Dyfuzyjnoscia cieplng czynnika roboczego;
6. Temperatura Scian komory roboczej;

7. Wspoétczynnikiem wnikania ciepta do $cian komory roboczej.

Na rys. 1.5 przedstawiono wzgledna objetos¢ komory roboczej w czasie petnego
obrotu watu maszyny ttokowej, wielotopatkowej, z wirujacym ttokiem oraz spiralne,

dla ktoérej czas trwania procesu jest dwukrotnie wiekszy od pozostatych.
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O, rad

Rys. 1.5 Poréwnanie dtugosci procesu sprezania w réznych typach maszyn objetosciowych.

Czas ewolucji komory roboczej, od momentu uformowania komory w fazie
ssania do konca fazy tloczenia, przy zalozeniu, ze predkosé obrotowa to
3000 obr/ min i topatek o trzech zwojach, wynosi okolo 20 ms. Nalezy dodaé, ze
czesé gazu roboczego oddzialuje z uktadem dtuzej, niz trwa czas pelnego cyklu

sprezania, ze wzgledu na straty wolumetryczne.

Na rys. 1.6 pokazano, jak zmienia sie potozenie i geometria komory
roboczej w procesie sprezania. Gaz jest przettaczany w kierunku czesci centralnej
po trajektorii wyznaczonej przez lopatke stacjonarna i przetaczajaca sie przezen

topatke ruchoma.

Rys. 1.6 Ewolucja polozenia i ksztaltu komory roboczej sprezarki spiralne;j.
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Zmiennos$¢ cisnienia czynnika roboczego jest uwarunkowana ewolucja objeto-
§ci komory roboczej (a wiec zalezna jest tez od geometrii topatek), bilansem
masy w komorze i ci$nieniem na zaworze wylotowym [38]. Zatem, w zaleznosci od
stopnia zaawansowania procesu, zmienia sie strumien ciepta konieczny do wymie-
nienia z gazem roboczym w celu utrzymania jego stalej temperatury. Jezeli duza
ilo$¢ ciepta zostanie wytworzona w gazie pod koniec procesu, to efektywny czas
wymiany ciepta bedzie niewielki. Tak wiec maszyny spiralne charakteryzuja sie
swoim naturalnym sprezem [34], zaleznym od dlugosci i geometrii topatek. Jest
to sprez osiagniety na odcinku liniowej zmiany objeto$ci komory roboczej, zanim
gaz znajdzie sie w czesci ttocznej maszyny. Liczne prace [91, 28, 41, 71, 31, 96|
pokazuja, ze najwyzsze sprawno$ci maszyna spiralna osigga gdy parametr

naturalnego sprezu jest dobrany odpowiednio do zastosowania.

Na rys. 1.7 przedstawiono wykres sredniej predkosci liniowej gazu w komorze
roboczej w funkcji kata obrotu walu. Dla zastosowanej geometrii topatek
predkosé liniowo spada wraz z przyblizaniem sie komory roboczej w kierunku
kroéca wylotowego, a co za tym idzie, wraz z malejaca wartoscig Sredniego

promienia komory rg,.

8 T T T T T
predkos¢ liniowa

1 1 1 1 1 1
0 10 20 30 40 50 60

O, rad

Rys. 1.7 Predkosé liniowa komory roboczej sprezarki spiralnej.
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W pracach |73, 85| autorzy zwrocili uwage na niejednorodnosé rozktadu pola
ci$nienia, predkosci i temperatury w maszynach spiralnych w plaszczyznie
promieniowej. Jest to spowodowane przettaczaniem gazu roboczego i zwiazang z
jego bezwladnoscia, nier6wnomiernoscia rozktadu masy, a takze poprzez przecieki
pomiedzy komorami. Bilans masy w komorze roboczej w trakcie procesu
uzalezniony jest od trzech gléwnych sktadnikéw: szerokosci i dlugosci szczelin
wzdtuznych i promieniowych pomiedzy topatkami maszyny, r6znic cisnien
pomiedzy komorami oraz predkosci obrotowej. Rozréznia sie przecieki czolowe,
gdzie kierunek przeplywu jest promieniowym oraz przecieki wzdluzne, pomiedzy

lopatkami (rys. 1.8).

himi_ 1)

hi+1m(\+l)7>i T

Rys. 1.8 Bilans masy w komorze roboczej, z uwzglednieniem przeciekoéw przez szczeline

promieniowa (wzdhuznych).

Strumien przeciekow osiaga predkosci podkrytyczne i krytyczne [83|, w kie-
runku prostopadtym (przecieki czotowe) i przeciwnym do kierunku ruchu komory
roboczej (wzdluzne). Przecieki lokalnie zaburzaja pole predkosci i ci$nienia w ma-
szynie. Badania [61] wykazaly, ze przecieki wzdluzne, bedace przedmiotem
badan w niniejszej pracy, stanowig od 20 do 40 % calej wymiany masy w komorze

roboczej. Szczeliny, przez ktore przeptywa czynnik, maja szeroko$é¢ rzedu
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kilkudziesieciu mikrometrow, co sprawia, ze przewazaja w nich sity lepkosci.
Liczba Reynoldsa w obszarze przecieku jest na poziomie Re = 100 = 1000, co
oznacza przeplyw laminarny i brak warstwy przysciennej. Jednoczesnie, ruch
spirali czynnej powoduje zjawisko znane z tzw. skrobakowych wymiennikéw
ciepta, w ktéorych umieszczone blisko $cian cylindra topatki powoduja zrywanie
warstwy przySciennej w plynie, podnoszac w ten sposéb wspoétczynnik wnikania
ciepta. Przyja¢ mozna wiec, ze temperatura czynnika uczestniczacego w przecieku
jest zblizona do $redniej temperatury Scian komory roboczej [32]. Zachodzi
potrzeba sprawdzenia jak przecieki wewnetrzne w maszynie wplywaja na pole
temperatury i zjawiska przeptywowe wewnatrz komoér roboczych, jako ze

brak w literaturze badan taczacych przecieki i warunki wymiany ciepta.

1.3 Modele matematyczne maszyn spiralnych

Prace naukowe traktujace o modelowaniu maszyn spiralnych mozna podzieli¢
na dwie kategorie o zréznicowanym poziomie dokladnosci. Zaleznie od
zastosowania preferowane jest stosowanie modeli matematycznych uproszczonych,
bazujacych na parametrach zredukowanych oraz szczegblowych,
opartych o metody CFD. Proste modele nadaja sie wyS$mienicie przy
projektowaniu calych uktadéw wykorzystujacych maszyny spiralne, dzieki temu,
ze obliczenia sg szybkie i wystarczajaco doktadne na takim poziomie ogoélnosci.
Modele numeryczne z kolei pozwalaja na dokladne zbadanie konkretnych
rozwigzan konstrukcyjnych w fazie projektowania maszyny, jednak jakosé

wynikow okupiona jest duzym wydatkiem i czasem obliczeniowym.

1.3.1 Modele oparte o parametry zredukowane

Korzystajac ze srednich wartodci parametréw gazu roboczego mozliwe jest
iteracyjne rozwiazywanie réwnan bilansowych masy i energii w maszynie

spiralnej. Traktujac komore robocza jako uktad otwarty [73, 16, 97|, pierwsza
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zasade termodynamiki dla procesu sprezania mozna opisa¢ wzorem (1.8).

dT 1 Op v v . . Min Q
i = e (7 (57, (5 ~ 500 — o)) )=S0 0=+ 19

gdzie:

T - chwilowa $rednia temperatura w komorze;

chwilowe $rednie cisnienie;

entalpia czynnika w komorze;

entalpia czynnika wptywajacego do komory;

masa czynnika w komorze;

strumieri masy wplywajacy do i wyptywajacy z komory;
strumieri ciepta doprowadzonego do komory.

predkos¢ katowa;

Z kolei rownanie cigglosci wyraza rownanie (1.9).

om - Min  Mout

00w w

(1.9)

Modelowanie wymiany masy

Wydajno$é maszyny na jeden obrét walu zalezna jest od wysokoéci topatek
oraz ich dlugosci i promienia bazowego spirali. Zgodnie ze wzorem (1.10), obrébce
termodynamicznej zostanie poddana ilo$¢ substancji zajmujaca w warunkach na

ssaniu, objeto$é komory roboczej w momencie jej uformowania.

1 = prs oy S H Apocs (1.10)

gdzie:
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mh - strumien masy czynnika;
p - gestodé czynnika w zadanej temperaturze i cisnieniu;
f - czestotliwo$é obrotéw walu maszyny;
H - wysokos¢ topatki;
Apoc. - poczatkowa powierzchnia komory w przekroju promieniowym;

Przecieki pomiedzy komorami roboczymi obliczane sg najczesciej w oparciu o mo-
del przeplywu izentropowego (bez tarcia) [53, 81, 49, 17, 73, 26, 25, 69, 18, 83].
Strumierni masy wymieniany pomiedzy komorami roboczymi wyrazony jest

wzorem (1.11) i podlega dtawieniu po osiggnieciu parametréow krytycznych.

2 [ e
' \I/Al\/W\/kkl {(;’5)’“ - (5—;) ’ } dla - > (1+ k5P
Mieak = o
Va yoon\k(521)"" dla Bt < (14 k1)FT
a /Phph o a PL< (14 %37)
(1.11)
gdzie:

A; - pole przekroju szczeliny;
D1, Pr - Srednie cisnienia w kolejnych komorach;
pr - Srednia gesto$é czynnika w komorze o wyzszym cis$nieniu;
k - wyktadnik adiabaty;

U - wspélezynnik  korekcyjny uwzgledniajacy nieodwracalno$é rzeczywistego

przeptywu.

Opisywany model zaktada: brak wymiany ciepta gazu z otoczeniem, $cis§liwosé
gazu 1 jednofazowo$¢ oraz jednowymiarowo$¢ przeptywu. Bezposrednia
weryfikacja modelu przeplywu izentropowego w maszynach objetosciowych nie

zostata dotychczas wykonana. Badania eksperymentalne [48, 6, 16] potwierdzaja
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za to, ze calkowity bilans przeciekow (wplywajacych i opuszczajacych komore
robocza) obliczony  teoretycznie odpowiada  rzeczywistym, zmierzonym
wartoSciom 7z dokladnoscia lepsza niz 30%. Istotna kwestia jest dobor
wspotczynnika korekcyjnego v, ktory wyznaczany jest eksperymentalnie. Istnieja
jedynie proby jego szacowania [49, 43| z uzyciem formul empirycznych zaleznych

od wymiaréw szczeliny i stosunku ci$nien.

Niektorzy badacze [83, 89, 51, 7, 45] sugeruja zastosowanie modelu Fanno do
obliczania bilansu masy w komorze roboczej. Model ten rozszerza zalozenia prze-
plywu izentropowego uwzgledniajac tarcie. Zaktada, ze przeptyw jest w peini tur-
bulentny, ze stalym wspolezynnikiem tarcia na dtugosci przecieku [95]. Strumieri

przeptywu wyrazony jest wzorem (1.12).

_ Ab, 1 — (P/Pp)*(Th/Th)
VRT, \| fL/D + YE2l0g(Py/F)

(1.12)
gdzie:
fL/D - wspolezynnik tarcia; dtugosé i szerokosé kanatu,

Ty, - $rednia temperatura w komorze o wysokim cignieniu.

Modelowanie wymiany ciepta

Na bilans cieplny w komorze roboczej maszyny spiralnej sktada sie: wymiana
energii pomiedzy gazem roboczym, a scianami komory, przeplyw masy pomiedzy
komorami oraz wewnetrzne Zrodto ciepta wynikajace ze zmiany objetosci i cisnie-
nia gazu. Jak pokazano na rys. 1.9, rozktad temperatury w korpusie i topatkach

maszyny istotnie wplywa na kierunek przeplywu ciepta w gazie roboczym.
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Rys. 1.9 Rozklad temperatury w maszynie spiralne;j.

Mozliwosci  odbioru ciepta przez §Scianki okre§lane sa za pomoca
bezwymiarowej liczby Nusselta (1.13), okreslajacej stosunek ciepta wymienionego

na drodze konwekcji do przewodnosci cieplnej gazu w warstwie przyscienne;j.

aDh
A

W sprezarkach spiralnych parametr ten wyznaczany jest za pomoca rownania

Nu = (1.13)

Dittusa-Boeltera (1.14), jako zalezny od liczby Reymnoldsa i liczby Prandtla, z
dodatkowym cztonem witaczajacym do modelu informacje o krzywiznie komory

roboczej [16].

D
Nupg = 0,023 R pro4 (1 +1, 77—h> (1.14)

TST‘

Badania, skupione na warunkach cieplnych w sprezarkach spiralnych pokazaty,
ze rownanie (1.14) daje znacznie zanizone wyniki [49, 25]. Dokladniejsze wyniki
uzyskano dzieki zastosowaniu poprawki uwzgledniajaca liczbe Strohoula (réwnania
(1.15) i (1.16)). Ta liczba podobienistwa pozwala na wtaczenie do rozwazan wplyw

ruchu topatki czynnej w kierunku normalnym do przeptywu [49].

St = S A (1.15)
w
Nugy = NUpp - (1 + 8,48(1 — exp(—5,35 - St)) (1.16)
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Liczba Reynolda moze byé¢ wyznaczona na dwa sposoby: z uwzglednieniem
predkosci sredniej gazu w komorze (1.17), lub positkujac sie przeksztalconym

wzorem (1.18) gdzie bezwladno$é wyrazona jest masa ptynu.

D
Re, = —i=h (1.17)
14
J-m;Dy,
=4 TR 1.1
Re 1 (1.18)

Od wybranej interpretacji liczby Reynoldsa zalezy dynamiczny przebieg tego
parametru w czasie obrobki gazu. Zgodnie z rys. 1.7 wartos¢ Re, maleje wraz
z przettaczaniem czynnika w kierunku czedci centralnej, natomiast na skutek strat

wolumetrycznych Re,, ma charakter niemalejacy.

Modele dwu i trojwymiarowe

Na poglebione badania fizyki proceséw cieplno-przeptywowych pozwalaja mo-
dele numeryczne. Zjawiska cieplno-przeptywowe zaczeto bada¢ metodami CFD na
poczatku XXIw. Pierwsze rozklady cisnienia, predkosci i temperatury w komorze
roboczej opisali [73] i [65]. Analizowali oni pojedyncza komore robocza, bez
uwzglednienia przeciekéw. Podobne proby podejmowano jeszcze kilkukrotnie
[77, 70] 1 byly zgodne co do trendu i rzedu wielkosci otrzymanych wynikow. Prace
te stanowily podstawe i punkt odniesienia dla dalszych badan. Krok dalej
wykonat [11] modelujac wszystkie komory robocze jednoczesnie, co pozwolito na
zbadanie  wplywu modelu Scidliwosci gazu na  przebieg  wykreséw
indykatorowych, a takze na obliczong wydajnos¢ i sprawno$é adiabatyczna
procesu. Duza czeéé literatury po$wiecona jest obliczeniom wytrzymalto$ciowym
konstrukeji maszyn i tozysk. W pracach [22, 21| opisano obliczenia zorientowane
na poznanie procesu wyplywu z maszyny i pulsacjami z tym zwiazanymi. Z kolei
[90] badal naprezenia mechaniczne w lopatkach maszyny spiralnej i poréwnatl

wyniki z pomiarami. W ostatnim czasie wydano seri¢ prac |91, 86, 96, 87|, ktore
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pokazuja, ze =zagadnienia zwiazane z przeplywem i ciSnieniem sa dobrze
rozpoznane w literaturze. Inaczej sytuacja przedstawia sie w kontekscie wymiany
ciepta. Wspomniani [65] oraz |77| analizowali otrzymane wyniki numeryczne pod
katem wspolczynnika wnikania ciepta i wykazali, ze liczba Reynoldsa oraz
wspotczynnik wnikania ciepta rosng wraz z postepem procesu sprezania. Innymi
probami podjecia aspektu cieplnego maszyn spiralnych za pomoca metod CFD
byty prace [70, 69]. Autorzy zaproponowali wlasne wspotezynniki korekeyjne do
formuly (1.16) na podstawie wynikow obliczen na siatce dwuwymiarowe;.
Postulowane korekcje dotyczyly sposobu obliczania liczby Prandtla, Reynoldsa
oraz wspoOlczynnika krzywizny %, i mialy zastosowanie do zakresu
0,7 < Pr<1,11i1000 < Re < 240000.

W wymienionych pracach autorzy rozwiazywali usrednione w czasie réwnania
Naviera-Stokes’a (Reynolds-Averaged Navier-Stokes) oraz stosowali model
turbulencji RNG k — €, ze wzgledu na jego znanag dokladno$¢ w modelowaniu
przeptywu swobodnego oraz gwaltownie $cinanego [91, 87, 65, 22, 70|. Stosowany
byt takze model turbulencji & — w SST, w ktorym przeptywy w warstwie
przysciennej i przez szczeliny (gdzie turbulentna energia kinetyczna zdaza do

zera) obliczany jest za pomoca modelu k — w [11, 42, 101].
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Rozdziat 2

Sformulowanie tezy, celow

1 zakresu pracy

Celem pracy doktorskiej jest:

Poszerzenie wiedzy na temat mozliwosci poprawy sprawnodci izotermicznej ma-
szyn spiralnych, poprzez wymiane ciepta od gazu roboczego do topatek maszyny.
Identyfikacja zjawisk cieplno-przeptywowych, ktére wystepuja okresowo w komo-
rach roboczych postuzy do rewizji dotychczasowych metod wyznaczania
wspotczynnika wnikania ciepta w maszynach spiralnych. Sformutowanie ogélnych

zasad pozwoli na weryfikacje dotychczasowych modeli matematycznych.

Teza pracy:

Zaburzenia przeplywu czynnika, wywotane przez przecieki wzdtuzne, wpltywajg na
wspotczynnik wnikania ciepla i procesy mieszania w komorze roboczej maszyny
spiralne), co pozwala na przyblizente procesu sprezania do teoretycznej przemiany

1zotermicznej.

Teza pomocnicza:

Mozliwe  jest modelowanie zjawisk zachodzgcych w maszynach
spiralnych w okreslonej fazie procesu za pomocq uktadu z tozsamqg geometrig,

opartego na ruchu obrotowym.
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Zakres prac naukowych:

1. Modelowanie numeryczne wymiany ciepta pomiedzy gazem a topatka w ko-

morze roboczej sprezarki spiralne;j.

2. Okreslenie potencjatu poprawy sprawnosci poprzez odbior ciepta od topatek

maszyny spiralnej.

3. Sformutowanie og6lnych wytycznych do modelowania konwekcyjnej wymiany

ciepta w kierunku promieniowym w maszynie spiralnej.

4. Zamodelowanie uktadu obrotowego, odwzorowujacego chwilowa geometrie
komory roboczej sprezarki spiralnej, 2z regulowang generacja

ciepta i cisnienia.

5. Sprawdzenie wystepowania analogii pomiedzy modelem sprezarki

spiralnej i uktadu obrotowego.

6. Badania eksperymentalne w celu walidacji modelu uktadu obrotowego.
Potwierdzenie poprawnosci zalozeri modelu. Zbadanie wplywu predkosci
obrotowej, geometrii komory oraz rodzaju czynnika roboczego na wymiane

ciepla.

7. Opracowanie wynikow w formie wykreséw i tabel.
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Rozdzial 3

Model matematyczny sprezarki

spiralne;j

Do realizacji celéw pracy Autor postuzyl sie metodami komputerowej
mechaniki ptynéw (CFD). Opracowany zostal model numeryczny wykorzystujacy
metode elementéw skonczonych do rozwigzywania réwnan zachowania masy,
pedu i energii $Scisliwego gazu w zmiennej geometrii. Sprawdzono dziatanie
modelu na geometrii testowej, dzieki czemu wstepnie potwierdzono mozliwosé
stosowania zaproponowanej metody do realizacji zalozonych zadan badawczych.
Nastepnie sporzadzono model geometryczny sprezarki spiralnej i wygenerowano
poczatkowa siatke numeryczna. Wykonano dwie serie symulacji pracy sprezarki
spiralnej. W pierwszej serii badano wplyw szerokosci szczeliny promieniowej na
przecieki wzdluzne i sprawnosé izentalpowa procesu sprezania. W drugiej czesci
analizowano warunki cieplno-przeptywowe w maszynie przy réznych predkosciach
obrotowych, cisnieniach na tloczeniu, rodzajach gazu roboczego i temperatur
topatek sprezarki. Wyniki badan zostaly poréwnane z wytycznymi obliczania
wspotczynnika wnikania ciepta w  komorze roboczej maszyny spiralnej

dostepnymi w literaturze, bazujacymi na liczbach podobieristwa.

3.1 Opis modelu

3.1.1 Roéwnania

Obliczenia cieplno-przeplywowe wykonano przy uzyciu metod numerycznych,

rozwiazujac rownania zachowania dla objetosci  skoriczonych  (komdrek
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obliczeniowych):

e cigglosci (3.1):

d
/ pdV—i—/p(Uj—VVj)dnj:O (3.1)
dt Jy s

e pedu (3.3):

i Jv o PUAY + [5 p(Us — Wj)Usdn;

= (3.2)
; oU;
— Jg Pdn; + [su (23; + 6mf) dn;
e cnergii (3.4):
& Sy podV + [ p(Us — Wj)ddn;
= (3.3)

JsT (i) dns

Uwzglednienie zmiennych warunkéw brzegowych, odwzorowujacych zmiane
ksztaltu komoér roboczych w maszynie spiralnej, polegalo na transformacji do-
meny obliczeniowej w czasie. Konwekcja obliczana jest wtedy z wykorzystaniem
wzglednej predkosci, obliczonej na $cianach komorki obliczeniowej [4, 9, 39, 78§].

Predkosci deformacji $cian komoérek numerycznych zawarte w czlonie
W; w rownaniach zapewniajg, ze spelniony jest warunek geometrycznej zasady
zachowania  (3.4).  Oznacza to, ze  sposob  realizacji  przemiany
termodynamicznej w maszynie spiralnej - polegajacy na zmianie objetosci
przestrzeni z gazem roboczym - moze zosta¢ odwzorowany matematycznie,

poprzez transformacje obszaru obliczeniowego.
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L]
dt J,

zjk(

av = / Wjdn; (3.4)
t) S

gdzie:
Vijk - objetos¢ komorki numerycznej;
W - predko$é Sciany komoérki numerycznej;
dn - wektor normalny;

t - czas;

3.1.2 Implementacja modelu

Do obliczenn zastosowano pakiet Ansys CFX oraz program ICEM CFD.
Symulacje prowadzone byty zgodnie z procedura przedstawiona schematycznie na
rys. 3.1. Po zaladowaniu siatki numerycznej, zdefiniowaniu warunkow
brzegowych i innych ustawien wlaczano solver numeryczny, ktéry rozpoczynat od
obliczenia deformacji siatki numerycznej na podstawie zadanych réwnar ruchu
dla warunkéw brzegowych. Nastepnie rozwiazywane byto klasyczne zagadnienie
sprzezonego pola cisnienia i predkosci, a w dalszej kolejnoéci réwnanie energii,
turbulencja i dodatkowe, pochodne wartosci. Wewnetrzna petla obliczen
powtarzala sie do uzyskania zadanej zbieznosci wynikéw. Nastepnie postepowal
krok czasowy At i opisany blok operacji byl powtarzany. Proces konczyt sie po
wykonaniu maksymalnej liczby krokéw czasowych.

W ustawieniach zdefiniowany byl warunek przerwania obliczen i rozpoczecia
procedury remesh. Jego zadziatanie powodowalo, uruchomienie programu ICEM
CFD, w ktorym generowana byla nowa siatka numeryczna, adekwatna do
aktualnej  geometrii.  Obliczenia  byly  kontynuowane po interpolacji

dotychczasowego rozwiazania na nowa siatke numeryczna.
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Zadanie poczatkowych:
-geometrii
-siatki numerycznej
-warunkow fizycznych

-ustawien solvera numerycznego

Generacja nowej siatki
numerycznej za pomocg
skryptu

ICEM CFD Na{oieljie zZmian na
geometrie poczatkowa

Pobranie danych o
zmianach w geometrii

Przygotowanie:
-wczytanie siatki
-zadanie warunkow brzegowych
-interpolacja wynikow

Obliczenia:
-deformacja siatki numerycznej
-przeptyw U, p
-r. energii
-turbulencja
-kryterium zbieznosci

krok czasowy t+At
petla

Obrébka wynikéw

Rys. 3.1 Schemat obliczeri [3].

3.2 Deformacja siatki numerycznej i remesh w oblicze-

niach maszyn objetosciowych

Ze wzgledu na metode prowadzenia procesu zmiany objetosci komory
robocze] w sprezarce spiralnej, deformacja siatki numerycznej mozliwa jest
jedynie w waskim zakresie kata obrotu walu maszyny ©. Jak pokazano na
rys. 3.2 przesuniecie spirali czynnej powodowato, ze znaczaco spadala
ortogonalno$é¢ siatki numerycznej w rejonach punktéw wspoélnych spiral. Remesh
jest konieczny, aby mozliwa byta symulacja wielu pelnych cykli pracy maszyn,
przy jednoczesnym zachowaniu wysokiej jakosci, a takze niezmiennej topologii
siatki numerycznej na przestrzeni catej symulacji. Ta druga cecha sprawia

roéwniez, ze tok obliczen jest kontrolowany, a analiza wynikéw utatwiona.
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T e

Rys. 3.2 Charakter deformacji domeny obliczeniowe;.

3.2.1 Symulacje testowe

W celu wstepnego sprawdzenia dzialania gotowego modelu numerycznego,
wykonano za jego pomoca serie obliczeri korzystajac z uproszczonej geometrii
walca. Duza idealizacja zadanego problemu pozwolila na sprawdzenie tempa
narastania  bledow numerycznych (w stosunku do rozwigzania
analitycznego) w roznych wariantach metody obliczania deformacji siatki nume-
rycznej. W taki sposob walidowano wstepnie m. in. model do obliczeri sprezarek
srubowych [78]. W stanie nieustalonym walec o promieniu r,, =3 mm i wysokosci

poczatkowej H,, =1 mm byt poddawany dwém rodzajom deformacji jednoczesnie:
e zmianie wysokosci cylindra,
e obrocie osiowym goérnej podstawy cylindra,

przy czym dolna podstawa pozostaje stacjonarna, a $ciany boczne sa skrecane

jak na rys. 3.3. Taki problem fizyczny zadano w dwoch seriach symulacji:

Seria RM - z zastosowaniem remeshingu - ze stalym krokiem czasowym, remesh

odbywa sie co 5,10,20 krokéw czasowych, majaca pokazaé¢ skale
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nawarstwiajacych sie btedow interpolacji.
Seria S - bez remeshingu, a wiec z maksymalnym skreceniem siatki

numerycznej, gdzie testowano wplyw wielkodci kroku czasowego na wyniki

uzyskane na siatce numerycznej o niskiej jakosci.

W serii RM, wygenerowana, nowa siatka numeryczna nie jest skrecona. Kosz-

tem dodatkowej interpolacji, przez caly cykl pracy maszyny, minimalna i $rednia

jakos¢ siatki jest wyzsza niz w serii S.

0.025 0.075

e — =

AN

0 0.050 0100 (m) 0 0.025
(A E——  ES—
0.025 0.075

0.050 vy
0.0125 0.0375

Rys. 3.3 Siatka numeryczna i deformacja walca w symulacjach testowych.

Szczegdlowe warunki brzegowe do omawianego benchmarku zestawiono w tab.
3.1. Predkosé ruchu tloka i kat skrecenia siatki numerycznej dobrane zostaly tak,

aby pokrywa¢ sie, co do rzedu wielkosci, z warto$ciami oczekiwanymi przy mode-

lowaniu maszyny spiralnej.
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Tab. 3.1 Obliczone warianty symulacji cylindra

No. RM5 | RM10 | RM20 | S50 | S200 | S1000
dt, s -1074 2 2 2 8 2 0.4
1. krokéw czas. do remeshu ) 10 20 X X X
czynnik powietrze, gaz doskonaly
wymiana ciepta adiabatyczne
predkosé ttoka 50 Hz
model turbulencji SST
maks. obrot tloka 45°
wysoko$¢ minimalna 16 mm
l. elementow siatki 104421
cisnienie poczatkowe 1bar
liczba cykli 5

Ze wzgledu na zastosowanie adiabatycznych warunkéw brzegowych na

$cianach, w uktadzie realizowana byta przemiana izentropowa. To pozwolito na

poréwnanie $rednich parametréw cisnienia i temperatury, obliczonych za pomoca

modelu tréjwymiarowego, z wartosciami wynikajacymi z réwnania (3.5),

wiazacego wspomniane parametry w ujeciu zero-wymiarowym

(model na

parametry zredukowane). Zatozono za |78, 79|, ze przez przynajmniej trzy pelne

cykle pracy maszyny bledy numeryczne nie powinny przekroczyé 10 % wartosci

wynikajacych z rownania (3.5).

Va_ (B
Vi \ P
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3.2.2 'Wyniki symulacji testowych

Przyjmujac, jako odniesienie wartosci obliczone z rownania izentropy, na wykres

. o . : . ... . Perp
naniesiono wyniki symulacji CFD w postaci bezwymiarowego ci$nienia ———
S

- TyS.

T
3.4a oraz bezwymiarowej temperatury % - rys. 3.4b.

PSP pp—" mrrr— T e Lol |

~=-RMS5 - - RMI0 - - -RM20 —— 8§50 — 5200 — $1000 — teorct ~
1 1 1 L 1 1 1 1 1
0.50 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08 0.09 0.1
Czas, s
(a) Przebieg ci$nienia w czasie
1.3 T T T T T T T T

1 1 | 1 1 1 1
0.01 0.02 0.03 0.04 0.05 0.06 0.07 0.08
Czas, s

1
0.09 0.1
x10

(b) Przebieg temperatury w czasie

Rys. 3.4 Rezultaty symulacji testowych modelu CFD
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W wynikach serii S widoczna jest powtarzalno$é¢ w kolejnych cyklach pracy
tloka. Zmniejszenie kroku czasowego powoduje znaczgce zmniejszenie bledu
wzglednego. Dla przypadku bez uzycia Remesh, maksymalny btad wzgledny
zmienia sie od ponad 40 % cisnienia odniesienia dla przypadku S50 (dt = 800 ps)
do ponizej 10% w wariancie S1000 (dt = 40ps). W obliczeniach temperatury
maksymalny btad dla serii S nie przekracza 15 %, a dla przypadku S1000 jest on
mniejszy niz 1 %. Wyraznie widoczna cykliczno$é charakterystyki bledow
wzglednych.

Seria RM, o stalym kroku czasowym, wykazuje inna charakterystyke. Co
prawda charakterystyki cisnienia i temperatury réwniez wykazuja cechy
cyklicznoéci, jednak obliczone odchylki dodatkowo kumulowane sa w czasie.
Nawarstwiajace sie btedy sprawiaja, ze wartosci obliczone w kolejnych cyklach sa
coraz bardziej niedoszacowane. Przyktady RM 10 i RM20 wykazuja btad zblizony
do wariantu 5200, ktéry ma ten sam krok czasowy. Maksymalne wartosci btedow

zaobserwowano w skrajnym dolnym potozeniu ttoka.

3.2.3 Wnioski z symulacji wstepnych

Otrzymane rezultaty sa zbiezne ze spostrzezeniami opublikowanymi w [78|,
gdzie réowniez wskazywano na interpolacje jako zroédto bledéw w obliczeniach i za-
lecano sprawdzenie modelu numerycznego pod tym katem. Wyniki
Swiadczg o tym, ze zaréwno deformacja siatki numerycznej, jak i interpolacja
wynikow posrednich na nowa siatke sa zrodtem btedéow w wynikach. Pokazano, ze
bledy te sa mozliwe do zredukowania ponizej akceptowalnego minimum dla
proceséw, ktorych predkosé jest poréwnywalna z tymi realizowanymi w rzeczywi-
stych maszynach. Wnioski z symulacji testowych zostaly wykorzystane do

dobrania warunkéw symulacji i kryterium stosowania remeshu.
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Tab. 3.2 Warunki brzegowe i zatozenia do modelu

Promien okr. opisujacego spirale | (r5) | 1,91 mm
Grubosé spirali | (g) | 3mm
Kat pocz. spirali | (¢,) | 1,007
Kat koricowy spirali | (¢r) | 5,857
Mimosrodowosé¢ | (e) | 3mm
Predkosé¢ obrotowa | (n) | 3000 do 7500 obr/ min
Wydajnosé | (¢,) | 50 do 150 L/min
Naturalny sprez | (o) | 1,62
Wysokosé topatki | (H) | 25cm

Czynnik roboczy | (-) | powietrze, CO2

3.3 Geometria sprezarki

Do badann numerycznych wybrano bezolejowa sprezarke spiralng, w ktorej
geometria lopatek oparta jest o krzywa ewolwentowa. Parametry konstrukcyjne
przedstawiono w tab. 3.2. Zalozone wymiary oznaczaja, ze w tej maszynie
obrobka gazu odbywa sie w trzech parach komor roboczych. Maksymalna
objetos¢ pojedynczej komory to okolo 50mL. Srednica hydrauliczna dla tej
konstrukeji obliczona wzorem (1.3) to Dj, = 5,3 mm. Stosunek wysokosci topatek
do promienia ruchu spirali czynnej e/H = 0, 12.

Pokazany na rys. 3.5 model geometryczny maszyny jest zredukowany do
przestrzeni zajmowanej przez czynnik roboczy. Od przestrzeni ssawnej, poprzez
komory robocze, do kroéca wylotowego w centralnej czesci sprezarki ptyn modelo-
wany jest w pojedynczej domenie obliczeniowej. W ten sposob przecieki pomiedzy
komorami roboczymi przez szczeling promieniowa obliczane sa bez stosowania
osobnych podmodeli tego zjawiska, bez rozdzielania komér roboczych interfacem.
Jest to istotne, poniewaz takie podejscie nie wymaga dodawania kolejnych zato-

zen do modelu, a takze pozwala na wartosciowe poréwnanie wynikéow symulacji
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CFD ze wzorami literaturowymi, opartymi na parametrach zredukowanych.

Rys. 3.5 Geometria w modelu sprezarki spiralnej

7 rozwazan wylaczono zjawiska przeptywowe w kierunku osiowym, a takze
przecieki czolowe. Dzieki temu, ze przecieki wzdluzne sa jedynym sposobem
wymiany masy pomiedzy komorami, mozliwe bylo dalsze uproszczenie modelu do
postaci dwuwymiarowej. Jak pokazano w [91, 22| i [42] rozklad tempera-
tury w komorach roboczych w kierunku osiowym jest jednorodny w poréwnaniu
ze zmiennos$cia parametréw w plaszczyznie promieniowej, nawet w przypadku
uwzglednienia  przeciekow  czotowych. Rowniez  [102, 101] pokazuje,
ze w  okreslonych  warunkach mozliwe jest rozpatrywanie zjawisk
przeplywowych w plaszczyznie osiowej i promieniowej osobno. Dodatkowo

stosunek mimosrodowosci do wysokosci lopatki w analizowanej sprezarce
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e/H << 1 wskazuje, ze w plaszczyZnie umieszczonej w polowie wysokosci

maszyny, dominujacymi sitami dzialajacymi na gaz roboczy sa sity promieniowe.

3.4 Generacja siatki numerycznej

Opracowano algorytm do generowania siatki numerycznej
blokowo-strukturalnej. Potowa wierzchotkéw blokéw umiejscowiona byta w réwno
oddalonych odstepach, na zewnetrznych krawedziach obu topatek, natomiast
polozenie przeciwlegtych wierzchotkéw obliczane bylo tak, aby zachowaé
ortogonalnos$¢ bloku wzgledem wypuklej krawedzi topatek. Na rys. 3.6 pokazano

przyklad zastosowania algorytmu i rozktad blokéw siatki w czesci centralne;j.

/

Stational srcoll

Convex side

Moving scroll

Rys. 3.6 Podziat domeny obliczeniowej na bloki.

Wykorzystana metoda zapewnilta, ze dla dowolnego kata obrotu watu
wygenerowana siatka numeryczna spelniata zalozone wymagania co do
ortogonalnosci i jakosci na calym obszarze domeny obliczeniowej (okoto 80 %
siatki o jakosci powyzej 0,95; przy minimalnej wartosci 0,75 w czesci centralnej,
gdzie krzywizny geometrii byly najwieksze). Zaréwno komory robocze,
jak 1 szczeliny promieniowe, dyskretyzowane byly =z jednakows liczba
weztow w kierunku promieniowym, zageszczonych przy $cianach. Obliczona dla
uzytej siatki numerycznej warto$¢ parametru y* byla zawsze mniejsza od 40

(Srednio 17 na przekroju wszystkich symulacji), co pozwala na poprawne
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zastosowanie wybranego modelu turbulencji SST [53, 3] zaréwno w waskiej
szczelinie, gdzie przeplyw jest laminarny, jak i w komorze roboczej, dla

przeplywu przejsciowego i turbulentnego.

Rys. 3.7 Siatka numeryczna dla kata obrotu watu 6 = 1, 4x.

3.4.1 Wplyw gestosci siatki numerycznej na wyniki obliczend

Przeprowadzono badania wplywu wielko$ci siatki numerycznej na wyniki
symulacji. Identyczng symulacje wykonano na siatkach numerycznych o liczbie
weztow od 8 do 50tysiecy. Parametry pracy zastosowane w obliczeniach to:
predkosé obrotowa n = 6000 obr/ min, ci$nienie wylotowe
pqg = 10bar i temperatura Scian topatek Ty = 20°C. Czynnikiem roboczym byt
dwutlenek wegla. Szerszy opis zalozeri do symulacji znajduje sie w rozdziale 3.6.
Na rys. 3.8 pokazano wyniki $redniego strumienia przeptywu i temperatury gazu
roboczego na wylocie z maszyny. Roéznica pomiedzy obliczonymi wartosciami dla

dwoch najwiekszych siatek numerycznych nie przekracza jednego procenta.
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Rys. 3.8 Wzgledna odchytka wynik6w obliczenn strumieni masy na wlocie i wylocie ze

sprezarki w zaleznosci od liczby wezléw w siatce numeryczne;j.

Poréwnano charakterystyki dynamiczne s$redniej temperatury wylotowej
czynnika roboczego. Przebiegi widoczne na rys. 3.9 wskazuja, ze niezaleznie od
rozdzielczodci siatki numerycznej zmiennos$é parametru w czasie ma taki sam
charakter. Dla liczby weztow powyzej 20 tys. roéznice iloSciowe pomiedzy

wynikami nie przekraczaja dwoch procent.
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Rys. 3.9 Zmiennos¢ temperatury wylotowej, obliczonej na siatkach numerycznych o réz-

nych rozdzielczosciach.

Sposrod przetestowanych przypadkow wybrany zostal ten z liczba wezléw nu-
merycznych réwna 20 tysiecy, poniewaz dalsze zwiekszanie rozmiaru siatki nume-
rycznej przynosi minimalng poprawe wynikéw. Czas obliczen jednej pelnej symu-
lacji wynosit w tym przypadku koto 40 godzin, a rozmiar plikow wynikowych réw-

nal sie w przyblizeniu 4,2 GB.

3.5 Wplyw przeciekbw na sprawno$é izentalpows

procesu

W tej serii symulacji badano proces sprezania w maszynie spiralnej
z adiabatycznym warunkiem brzegowym na lopatkach. Celem bylo sprawdzenie
jaki wplyw ma pole przeplywu w komorze roboczej na realizacje przemiany
termodynamicznej. Poniewaz topologia siatki numerycznej jest niezmienna, a ko-
mory robocze przemieszczaja sie, oznaczano komoérki numeryczne znajdujace
sie w obszarze danej komory roboczej jak pokazano na rys. 3.10, a nastepnie

uéredniano obliczone w nich parametry. Tak uzyskane wartosci poréwnano
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z rezultatami obliczenr bazujacymi na parametrach zredukowanych.

K1

Temperatura

.130

K2

- 102

K3

A

I45 Tsrexz = 122 °C

[C]

Teregr = 107 °C

0 0.015 0.03 {m)

0.0075 0.0225

Rys. 3.10 Parametry zredukowane czynnika w komorach roboczych.

Warunek adiabatyczny na $cianach maszyny pozwalal na analize wlasciwosci
przepltywowych gazu roboczego z pominieciem akumulacji ciepta w konstrukcji
sprezarki i wymiana ciepla przez przewodzenie w topatkach. Redukcja liczby
stopni swobody modelu pozwolita na okrelenie wptywu przeciekéw wzdtuznych
na prace maszyny spiralnej w precyzyjnie kontrolowanych warunkach i na
wyznaczenie parametrow pracy sprezarki w skrajnym przypadku, jako

odniesienia do dalszych rozwazan.
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3.5.1 Zalozenia

Zastosowanymi czynnikami roboczymi byly suche powietrze i dwutlenek
wegla. Sa to gazy szeroko stosowane w przemysle, ktére w temperaturze 20°C

maja podobne do siebie wtasciwosci fizyczne, zestawione w tab. 3.3.

Tab. 3.3 Wybrane wtasciwosci fizyczne badanych czynnikéw roboczych w temperatu-

rze 20°C

Parametr | powietrze | COy | Jednostka

gestosé, p 1.25 1.84 | kg/m3
liczba Prandtla, Pr 0,71 0,76 | -
lepkos¢ kinematyczna, g 1,421 1,568 | m/s?
stata gazowa, R 287 189 | J/(kgK)
cieplo wlasciwe, ¢, 1006 846 | J/(kgK)

przewodnosé cieplna, A 25,6 16,2 | W/(mK)

Dwutlenek wegla jest nieco gestszy od powietrza, jest tez bardziej od niego
lepki. Niewielkie roéznice wlasciwosci obu gazéw gwarantowaly, ze wyniki
symulacji byty jakosciowo zblizone do siebie, a wiec poréwnywalne przy
obliczeniach na jednakowej siatce numerycznej. Zastosowanie tych dwoch gazéw
mialo swoje uzasadnienie w tym, ze subtelne réznice pomiedzy nimi poszerzyty
zbadany obszar parametréow i daly dodatkowa podstawe do sformulowania
ogblnych wnioskéw na temat przeplywéw w maszynie spiralne;j.

W tab. 3.4 przedstawiono warunki brzegowe zastosowane w symulacjach.

48



Tab. 3.4 Warunki brzegowe i zatozenia do modelu

Czynnik

Szczelina promieniowa (d)
Wilot

Wylot

Predkosé obrotowa

Kat obr. waltu/krok

powietrze i COo

20um

ps = 1 bar, T = 20°C

pa = 2;5;10 bar (opening)
3000 obr/min

0,125 stopni

Remesh | po kazdych 2 stopniach obrotu watu

Model turbulencji | SST

Wymiana ciepta

Brak (adiabatyczne)

Zalozono stale parametry czynnika na ssaniu - ci$nienie absolutne
ps = lbar i temperatura t; = 20°C. Zastosowano model gazu doskonatego, ze
zmienng gestoscig. Symulowano prace maszyny z predkoscia obrotowa
n = 30000br/ min oraz dla serii ci$nien wylotowych p; = 2, 5 i 10bar.
Zastosowanie réznych cisnien na wylocie ze sprezarki pozwolilo na obliczenie
sprawnosci wolumetrycznej maszyny i sprawnosci przemiany termodynamicznej,
dla réznych strumieni przeciekéw przez szczeling promieniowa (jako konsekwencja
roznych spadkow cignieri pomiedzy komorami roboczymi). Proces modelowano do
momentu uzyskania cyklicznie powtarzalnych parametréow odczytywanych na
wylocie z maszyny. W tym celu potrzebne bylo symulowanie do 4 pelnych
obrotow watu. Konstrukcja sprezarki traktowana byla jako sztywna, ze stala

szeroko$cia szczeliny promieniowej § = 20 pm.
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3.5.2 Wyniki

Obliczony przebieg procesu sprezania zobrazowano w postaci wykresu P-V na
rys. 3.11. W zaleznosci od cis$nienia na ttoczeniu otrzymano rézny przebieg zmian
ci$nienia w funkcji polozenia, a co za tym idzie, objetosci komory roboczej.
Zblizony przebieg, w poréwnaniu z cisnieniem odniesienia wynikajacym z
zalezno$ci pomiedzy parametrami stanu gazu w przemianie izentropowej gazu
doskonatego, wykazaly przypadki sprezania dwutlenku wegla i powietrza do
cisnienia wylotowego réwnego 2 bar. Jest to wartos¢ bliska naturalnemu sprezowi
badanej geometrii maszyny. Dla wiekszych sprezow krzywe przemiany sa coraz
bardziej strome, a takze rosna roéznice pomiedzy krzywymi dla dwutlenku
wegla 1 powietrza. Przyrost cisnienia w poczatkowej fazie sprezania
jest w przypadku dwutlenku wegla znacznie tagodniejszy, co skutkuje

péZniejszym niz powietrze osiggnieciem cidnienia docelowego.

5
12 210
—p—air
10 34 - -6 - COy p=10 bar
' —p—air
8r o - -6 - COy p=>5 bar
S S —p—air
®
Di 6| ‘s - - - COy p=2 bar
s

Rys. 3.11 Wykresy indykatorowe sprezarki spiralnej.

Ilog¢ czynnika w komorze roboczej zmienia sie w czasie jak pokazano na
rys. 3.12. W fazie ssania cisnienie pod lopatka jest prawie stale, a ilos¢ czynnika

zagarnietego pomiedzy spirale rosnie. Po uformowaniu sie komory znajduje
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sie w niej mg gazu roboczego. Stale zmieniajaca si¢ w czasie réznica pomiedzy
ci$nieniami ~ w  kolejnych ~ komorach  skutkuje  dodatnim  bilansem
masy w komorze w fazie sprezania. Ttumaczy to réznice w przebiegu krzywych
na rys. 3.11. Gdy komora robocza otwiera sie na krociec ttoczny i panuje w niej
zatozone cisnienie nastepuje liniowy wyplyw czynnika z uktadu. Przedstawione
charakterystyki sa analogiczne do uzyskanych eksperymentalnie przez [81] oraz

[83].

1 L it | 1 N 1

> 4
1 1.5 2 2.5 3 3.5 4 4.5 5
O, rad

Rys. 3.12 Zmienno$é ilosci czynnika w komorze roboczej sprezarki spiralnej na tle cisnie-

nia w sasiednich komorach dla najwyzszego ci$nienia ttoczenia p; = 10 bar.

W zwiazku z celem badawczym Autor przesledzil szczegdlowo przecieki
pomiedzy komorami roboczymi. Na rys. 3.13 pokazano pole przeptywu za
punktem styku dwoéch spiral. Pole predkosci zaburzone jest w najgorszym
przypadku, w obszarze, gdzie odlegltos¢ pomiedzy spiralami spelnia warunek
zrywania warstwy przySciennej (3.6). Jest to kryterium zapozyczone ze

skrobakowych wymiennikow ciepta [67] i wyznacza zasieg silnego zaburzenia
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warunkéw wymiany ciepta.

1)
— <=10,0025 3.6
5 <=0, (3.6)

W szczelinie pomiedzy topatkami predkosci przecieku osiggaja wartosci pod-
krytyczne, by szybko wyhamowaé¢ na skutek mieszania z przeciwnie skierowanym

gazem roboczym w komorze niskiego cisnienia.

o)
Mach
0.95
0.10 6</=D
0,0025
D

f 0.05

0.00

10 bar 5 bar 2 bar

0 0,002 (m)
L S
0,001

Rys. 3.13 Wplyw szczeliny pomiedzy spiralami na pole przeplywu czynnika w komorze

roboczej.

Przyklad zmiennosci strumienia przeciekow do komory roboczej (z
komory o wyzszym ci$nieniu), w funkcji kata obrotu walu przedstawiono na rys.
3.14. Wyniki poréwnano z predykcjami modeli dyszy izentropowej (1.11) i Fanno
(1.12).
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Isentr.
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0 2 4
0, rad
5 %107
p = 10bar

LR I — Fanno
o0 Isentr.
.M“ TRES Ay Numeric
g

Rys. 3.14 Przecieki czynnika pomiedzy komorami roboczymi. Wyniki symulacji CFD, mo-

delu dyszy izentropowej i modelu Fanno ze zmienna temperatura. a)-c): przebiegi dyna-

Isentr.
Numeric

%1077

+50% /A
N

Isentr. //

00 ANum /
//

/

& AL

o
of

m, kg

miczne, d) zestawienie zbiorcze.

Natezenie przeciekéw obliczone za pomoca modelu przeplywu izentropowego
mialo lepsza zgodnosé¢ z wynikami CFD (w granicach 50 %) od modelu Fanno.
Rezultaty pokazaly rosnacy strumien przeciekéw wraz ze wzrostem ciSnienia
ttoczenia. Strumienn przecieku rosnie liniowo na poczatku fazy sprezania, aby po

osiagnieciu maksimum, male¢ wraz z wyrdéwnywaniem si¢ ciSnien w komorach

roboczych.
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Opisywane zjawiska maja bezposredni wpltyw na pole temperatury wewnatrz
komory. Na rys. 3.15 przedstawiono pole temperatur w modelowanej sprezarce.
Czynnik roboczy, ktéry przedostal sie poprzez przeciek do komory o nizszym
ci$nieniu byl ponownie sprezany, jednoczesnie jego temperatura nie byla
obnizana przez zastosowane adiabatyczne warunki brzegowe. W tym wypadku
temperatura czynnika stanowi swego rodzaju marker obszaru oddzialywania

przecieku wzdhuznego.

Temperatura
600

536
471
407
342
278
213
149
84

20
€]

Rys. 3.15 Rozklad temperatury w sprezarce przy roznych ci$nieniach.

Finalnie, jak pokazano na rys. 3.16, ci$nienie wylotowe mialto zasadnicze zna-

czenie dla obliczonej sprawnosci wewnetrznej maszyny.
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Rys. 3.16 Zmiana sprawnosci wewnetrznej sprezarki spiralnej w funkcji obrotu watu dla

réznych wartosci ci$nienia na ttoczeniu, dla powietrza jako czynnika roboczego.

Wyniki wyraznie pokazuja, ze najbardziej efektywne pod wzgledem
energetycznym jest wykorzystywanie sprezarki spiralnej na cisnienie projektowe,
okreslone geometrig topatek. Mozliwos¢ zwiekszania cisnienia wylotowego
poprzez zawér powoduje obnizenie sprawnosci procesu sprezania proporcjonalne

do tego ciénienia.

3.5.3 Podsumowanie

Przedstawiono  wyniki serii symulacji numerycznych adiabatycznej,
bezolejowej sprezarki spiralnej. Okreslono wptyw pola przeptywu na realizowana
przemiane termodynamiczng. Obliczone numerycznie Srednie wartosci z bilansu
masy w komorze roboczej zestawiono z modelami dostepnymi w literaturze,
wykazujac zgodnosé jakosciowa i iloSciowa wynikow. Sprawdzono rowniez, ze
zaburzenie pola przeptywu, wywolane bezposrednio przeptywem przez szczeline
promieniowa pomiedzy lopatami maszyny, wystepuje na obszarze ograniczonym

przez kryterium ze wzoru (3.6).
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3.6 Odbiér ciepta od gazu roboczego

w tej czesci zaprezentowano wyniki symulacji przeprowadzonych dla parame-
trow przedstawionych w tab. 3.5. Tym razem w modelowanych przypadkach na
$cianach bocznych topatek sprezarki zastosowano warunek brzegowy stalej
temperatury. Lacznie z poprzedniag serig, z adiabatycznymi $cianami (dla tej

samej szerokosci szczeliny) analizie poddano trzy warianty pracy sprezarki:
e adiabatyczny;
e 7 jedny spiralg o stalej temperaturze;
e 7z dwoma $cianami o statej temperaturze.

Ponownie zaden z wariantéw nie przewiduje akumulacji ciepta w konstrukcji
maszyny. Zalozeniem bylo, ze kazda ilo$¢ ciepta oddana przez gaz roboczy
zostanie natychmiast odebrana z uktadu. Obliczone numerycznie $rednie wartosci
liczby Nusselta poréwnano z modelami analitycznymi przedstawionymi w rodz.
1.2. Na tej podstawie oraz wykorzystujac fakt, ze zalozenia modelu CFD byty
wyidealizowane, zapostulowano uwzglednienie przeciekow
wzdtuznych w obliczeniach wspoétczynnika wnikania ciepta do $cian komory

roboczej sprezarki spiralnej.

3.6.1 Warunki brzegowe

Warunki brzegowe zestawiono w tab. 3.5. W poréwnaniu z serig z
adiabatycznymi topatkami rozszerzono je o trzy dodatkowe predkosci obrotowe
sprezarki. Powigkszono w ten sposob ilo$¢ danych zwigzanych z wymiana ciepla
przy zroznicowanych charakterystykach dynamicznych przeciekéw wzdtuznych.

Srednia, chwilowa liczbe Nusselta dla komory roboczej obliczono na podstawie
wynikow symulacji ze wzoru (3.7).

dout D

N = — 3.7
YD T T, N (3.7)
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Tab. 3.5 Warunki brzegowe i zatozenia do symulacji ze stala temperatura topatek

Czynnik | powietrze i CO2
Ciénienie ssania | 1bar
Cisnienie tloczenia | 2,510 bar
Temperatura na ssaniu | 293 K
Model turbulencji | SST
Predkosé¢ obrotowa | 3000 do 7500 obr/ min

Szerokos¢ szczeliny promieniowej | 20 pm

3.6.2 Wyniki

Usrednione rezultaty w komorach roboczych wykreslono jako krzywe
przemiany we wspotrzednych T-s. Na rys. 3.17 pokazano przyktad wynikow dla
powietrza i dwutlenku wegla sprezanych do cidnienia 2bar w trzech

analizowanych wariantach temperatury topatek.

160

¥

140 P  Airiso2 O CO2isol > Air isol
® CO 2is02 X  CO2 adiab. ¥ Air adiab,

120

O 100

&~

80
60 |
40

20 1 1 : i
-250 -200 -150 -100 -50 0 50 100
s,kJ/kgK

Rys. 3.17 Krzywe sprezania na wykresie T-s, dla ciénienia tloczenia p; =2bar,

n =4500 obr/ min

o7



Weszystkie krzywe przemiany koriczyly sie na izobarze p = pyg. Krzywe
odpowiadajace sprezaniu z odbiorem ciepta wskazywaly, ze po rozpoczeciu
wytlaczania czynnika temperatura gazu obnizala sie, a takze ze rdéznica
temperatury wylotowej 1 wlotowej byla okoto jednej trzeciej nizsza od réznicy
pomiedzy temperaturg maksymalng i wlotowa gazu. Zatem odbidér ciepta przez
$ciany boczne w kazdym z przypadkéw nastepowal wolniej niz generowane byto
ciepto wywotane sprezaniem gazu. Niemniej jednak krzywe przemiany z
topatkami izotermicznymi byty znacznie odchylone wzgledem krzywych procesu
adiabatycznego w lewo, a temperatury maksymalne gazu roboczego byly
odpowiednio mniejsze. Dzieki odbiorowi ciepta przez scianki komory roboczej,

politropa przemiany przyblizona zostata w kierunku przemiany izotermicznej.

150

100

T, K

—p— Air,n = 45000
—— Air,n = 6000
50 H—&— Air,n = 7500
—&— CO4,n = 3000
—pB— COy,n = 4500
—¥— CO4,n = 6000
—&— CO,,n = 7500
0 1 1 1 1 1
-500 -400 -300 -200 -100 0
s, kJ/kgK

Rys. 3.18 Krzywe sprezania w uktadzie Ts dla powietrza, przypadek z chtodzonymi obiema
topatkami, pg = 2bar, n = 3000 do 7500 obr/ min, czynnik: powietrze i dwutlenek wegla.

Wptlyw predkosci obrotowej na przebieg sprezania byt odpowiednio mniejszy,
jednak niezaniedbywalny. Na rys. 3.18 pokazano jak zmieniata sie
temperatura w komorze roboczej z chlodzonymi obiema topatkami. Wieksza
predkos¢ oznaczala zmniejszenie sprawnosci izotermicznej i podniesienie sie

temperatury maksymalne;j.
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Na rys. 3.19 i 3.20 poréwnano §rednia, chwilowa liczbe Nusselta dla komory
roboczej sprezarki, obliczona na podstawie wynikéw numerycznych i wartosci
wynikajace ze wzoru Dittusa-Boeltera. Wzor (1.16) zastosowano w dwoch

wariantach: z uzyciem liczby Re,, (N U St(w)) i liczby Ren, (N U St(m)).

powietrze CO,
180 1 r
u Nunum
- === Nug) - p= 2bar
160 Nugym)
140k """ NuSt(,,,,) . p = bbar
Nugi(m)
A Nuyn A2
| 120- -——— NuSt(w).pzlobaT A
- Nugiim)
3 A
< 100 f

801
4

Rys. 3.19 Przebieg chwilowej liczby Nusselta w komorze roboczej, dla trzech analizowanych

ci$nienn wylotowych, przypadek z obiema lopatkami o stalej temperaturze.

Dla wszystkich predkosci obrotowych, dla pg; = 10bar, liczba Nusselta miata
znacznie wicksza zmiennosé w przypadku dwutlenku wegla niz powietrza, ktore
rowniez odznaczalo sie mniejszymi, nawet do 50%, wartosciami L
Nusselta. W przypadku pozostalych cisnien wylotowych przebieg charakterystyk
byt zblizony do liniowego.
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n = 3000 rpm n = 4500 rpm
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Rys. 3.20 Przebieg chwilowej liczby Nusselta w komorze roboczej, dla czterech analizowa-

nych predkosci obrotowych.

Model Nugy () przewidywal trend spadkowy liczby Nusselta wraz z postepem
procesu sprezania, co stalo w kontrze z przebiegami Nugy,) 1 Nucrp. Byt on
takze najmniej wrazliwy na ci$nienie wylotowe (a wiec na intensywnosé

przeciekow) 1 jednoczesnie najmocniej reagowal na predkosé obrotowa maszyny.

Odbiér ciepta od gazu skutkowal obnizeniem jego temperatury

wylotowej i zmniejszeniem pracy mechanicznej wtozonej w proces sprezania.
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Na rys. 3.21 przedstawiono moc sprezarki pracujacej w analizowanych
trybach w funkcji liczby Re,,. Jak widaé, zaréwno moc, jak i liczba Re,, rosty
wraz z ci$nieniem wylotowym i predkoscia procesu. Wyjatkiem byto tutaj
powietrze sprezane adiabatycznie, ktére niezaleznie od stopnia sprezu

utrzymywalo stala wartosé éredniej liczby Reynoldsa.

800 r
* ® (C0Osis02 p Air iso2
O (COsisol > Air isol
600 [ x  COsadiab % Air adiab
X
= >
~ 400 o > >
* o) © [ > >
o Pe >
200 o >° >
* (o] ’; >y | 2
Ce
0 1 1 1 1 1 1 1 1 ]
0 2000 4000 6000 8000 10000 12000 14000 16000 18000
ReSt(m)v -

Rys. 3.21 Zaleznosé sredniej mocy sprezarki w funkcji liczby Reynoldsa Re,,.

3.6.3 Dyskusja wplywu przeciekéw przez szczeline promieniowa

na wymiane ciepla w komorze roboczej

Mozna zauwazy¢, ze rozbiezno$ci pomiedzy wynikami uzyskanymi z réznych
formut na liczbe Nusselta maja charakter systematyczny. Zbadano relacje
parametru  okreslajacego stosunek parametru C  (3.8) i wybranych

zmiennych w czasie parametréw gazu w komorze roboczej.

N
_ YUcrD (3.8)
Nugi(w)
Na bazie analizy dotychczasowych danych o naturze

przeplywu w modelowanym uktadzie, zaproponowano formute na liczbe

Reynoldsa dla obszaru przeciekow w komorze roboczej (3.9).
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(min + mout)Dh

Rel =
v A0,0025D

(3.9)
gdzie:
Apoo2sp - suma pole ograniczonych kryterium (3.6) na wlocie i wylocie z komory;
Min,out - Masa przeciekow;
vs - lepkos¢ gazu w temperaturze Sciany.

Zaleznos¢ pomiedzy parametrami C' i Re; pokazano na rys. 3.22. Jak widag,
parametry te sa ze soba silnie skorelowane i na przestrzeni wszystkich

analizowanych cisnienn, predko$ci obrotowych, i zastosowanych czynnikow

roboczych.
2r o e 4
18} »  Air iso2 ° /,’/
' > Air isol ° .
1 6 - [ J COQ iso2 //’ .” > -
' O C(CO0,isol A o .-~
1.4 - $0 o -~ © o
1 D, D
- Oz
Q12 15
1 -20 %
0.8
0.6 1 1
0.6 0.8 1 1.2 14 1.6 1.8

Rys. 3.22 Zaleznosé parametru C od liczby Reynoldsa dla przeciekow.

Obliczenia analityczne liczby Nusselta w funkcji kata obrotu walu
przeprowadzono ponownie, z uwzglednieniem wplywu przeciekow. Wyniki dla
roznych cinienn (rys. 3.23) i predkosci obrotowych (rys. 3.24) pokazuja, ze dla
wszystkich badanych przypadkdéw zgodnosé pomiedzy wynikami

numerycznymi i opartymi o parametry zredukowane zostata zwickszona.
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Rys. 3.23 Skorygowana $rednia liczba Nusselta w komorze roboczej, w funkcji kata obrotu

walu dla analizowanych ci$nient wylotowych - przypadek z jedna lopatka izotermiczna.
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Rys. 3.24 Skorygowana $rednia liczba Nusselta w komorze roboczej, w funkcji kata obrotu

watu dla analizowanych predkosci obrotowych.

3.7 Podsumowanie

Przeprowadzono badania numeryczne warunkéw wymiany ciepta w komorze
roboczej sprezarki spiralnej. Opracowano model matematyczny maszyny
spiralnej, oparty o metode elementéw skonczonych, uwzgledniajacy zmiennosé

geometrii komoér z czynnikiem roboczym, przecieki wzdtuzne pomiedzy nimi oraz
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wymiane ciepla z topatkami sprezarki. Wyniki pozwolity na obliczenie szybkosci
odbioru ciepta od gazu roboczego w zaleznosci od cisnienia tloczenia, predkosci
obrotowej i wielkosci przeciekow. Rezultaty w postaci bezwymiarowej liczby Nus-
selta poréwnano z formutami dostepnymi w literaturze. Pokazano, ze dla duzych
strumieni masy przeciekow wzdtuznych nalezy wprowadzi¢ poprawke do wzoru
analitycznego, aby uzyskaé¢ zgodnosé wynikéw uzyskanych obiema metodami.
Wieksza predkos¢ obrotowa oznacza, ze proces termodynamiczny przebiega
szybciej, co skraca czas kontaktu gazu roboczego ze S$cianami maszyny.
Polepszenie warunkéw wymiany ciepta w komorze roboczej nie réwnowazy tego
ubytku i taczna ilo$é energii odebrana od gazu w trakcie przebywania w maszynie

spada ze wzrostem predkosci obrotowe;j.
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Rozdzial 4

Weryfikacja eksperymentalna

Zasada dzialania maszyny spiralnej sprawia, ze pomiary wielu parametrow
chwilowych czynnika roboczego w komorze roboczej s3 trudne badz
niemozliwe. O ile wykreslenie wykresu indykatorowego [15], lub pomiar rozkladu
§redniej temperatury spirali biernej [49] sa wykonywane przez badaczy, tak
bezposrednie pomiary strumienia ciepta pomiedzy czynnikiem a $cianami sa
niemozliwe do wykonania.

W celu przeprowadzenia pomiaréw cieplnych i stwierdzenia poprawnosci
wyznaczenia wspotczynnika wnikania ciepta w komorze roboczej maszyny
spiralnej, zbudowano stanowisko badawcze. Ideg eksperymentu bylo mozliwie
wierne odwzorowanie chwilowych warunkéw przepltywowych
panujacych w komorze roboczej, jednak w ukladzie obrotowym, o stalej
geometrii i kontrolowanych parametrach ci$nienia, temperatury, strumienia
ciepta, jak réwniez predkosci obrotowe;j.

Tak dobrane stanowisko badawcze =zostalo zamodelowane numerycznie
wykorzystujac narzedzia uzyte w symulacjach sprezarki spiralnej, a takze
zbudowane i przebadane eksperymentalnie. Dzieki temu sprawdzono poprawnosé
wyboru metody badawczej i zasadno§é wykorzystania modelu turbulencji

SST w omawianych zastosowaniach.

4.1 Stanowisko badawcze z zastepcza komorg robocza

Badanie gestoéci strumienia ciepta i temperatury wymagaja, aby uktad ekspe-
rymentalny znajdowat si¢ w stanie ustalonym ze wzgledu na dlugie stale czasowe

niezbedne przy tego typu pomiarach. W zwiazku z tym, ze w sprezarce spiralnej
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zapewnienie stabilnych warunkéw pomiaru jest niemozliwe, zaprojektowano
obrotowe stanowisko do$wiadczalne z zastepcza komorg robocza. Cechy chwilowej
charakterystyki przeplywu czynnika roboczego w komorze roboczej sprezarki

spiralnej odwzorowano w uktadzie obrotowym poprzez zapewnienie:

1. Tozsamego z pierwotnym ksztattu komory roboczej;
2. Przetlaczania czynnika ruchem wirowym;

3. Obecnosci wewnetrznego zrodta ciepla;

4. Analogicznosci pél predkosci w obu ukltadach;

5. Zrywania warstwy przySciennej w szczelinie pomiedzy ltopatka a $ciana

cylindra.

Stanowisko badawcze, przedstawione na rys. 4.1, pozwalato na utrzymywanie
stalych warunkéw cieplno-przeptywowych w ukladzie. Skladalo sie ono ze
statycznego cylindra pomiarowego, wymiennych mieszadel eliptycznych (ktore
tworzyly zastepcza komore robocza), grzalki elektrycznej (bedacej glownym
zrodlem ciepla), napedu elektrycznego i plaszcza wodnego do utrzymywania

stalej temperatury scian cylindra pomiarowego.
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Rys. 4.1 Model uktadu badawczego

4.1.1 Ksztalt mieszadla i geometria zastepczej komory roboczej

Podstawowym zalozeniem przy projektowaniu eksperymentu bylo, ze dla
malych katéw obrotu zmiana ksztaltu komory roboczej maszyny spiralnej jest
niewielka (rys. 4.2). Parametry geometryczne rs,, Dj, 1 A, zmieniaja sie w sposob
nieznaczny (badz sa stale), a chwilowa intensywno$¢ wymiany ciepta zalezy
gltownie od przemieszczenia komory roboczej po orbicie wzgledem osi watu
napedowego o promieniu réwnym Sredniemu promieniowi komory.

Na rys. 4.3 przedstawiono elementy eliptyczne, ktérych wymiary okreslaty
ksztalt zastepczej komory roboczej. Szeroko$é obu elips to 138 mm, natomiast ich
drugi wymiar wynosit 100mm (elipsa waska) oraz 120mm (elipsa szeroka).
Mieszadta wykonane zostaly z aluminium o przewodnoéci cieplnej réwne;j
240W/(mK), celem wuzyskania jak najwiekszej jednorodnosci temperatury
zewnetrznej Sciany bocznej.

Wymiary geometryczne zastepczych komoér roboczych zostaly dobrane w taki
sposob, aby warunki cieplne, wyrazone liczba Nusselta Nugy(,) w funkeji liczby

Reynoldsa, byty zblizone do tych w komorze roboczej badanej sprezarki

68



1 15 2 25 3 3.5 4 4.5 5
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Rys. 4.2 Zmiana geometrii komory roboczej maszyny spiralnej w czasie.

138 138

100
120

Rys. 4.3 Geometrie mieszadel uzytych w badaniach.

odpowiednio we wczesnej 1 pdznej fazie procesu sprezania. Wybrane wymiary
komor roboczych zaprezentowano w tab. 4.1. W przypadku szerokiej elipsy
wymiary zostaly zwielokrotnione, w poréwnaniu z koncowa faza sprezania, ze
wzgledu na mozliwy zakres sterowania predkoscia obrotowa na docelowym

stanowisku badawczym.
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Tab. 4.1 Parametry konstrukcyjne sprezarki spiralnej i zastepczych komér roboczych.

elispa szeroka | poczatek sprezania | koniec sprezania | elipsa waska
Dy, mm 8,9 5,3 15,9
e/H,— 0,13 0,12 0,26
Dy /rsr, — 1,57 1,6 4.5 8,75

Jak zaprezentowano na rys. 4.4, dzieki zastosowaniu odpowiednich geometrii
mieszadet eliptycznych chwilowe warunki cieplno-przeptywowe
panujace w maszynie spiralnej, opisane za pomoca liczb podobienistwa, zostaty

odwzorowane w zastepczej komorze roboczej.

200 M —==3000 obr/min A
A n = 4500 obr/min
O n = 6000 obr/min ;‘516**
% n = 7500 obr/min
150 || s clipsa szeroka @% *
| = clipsa waska
- A O
S N
= A
100 | A
50 I o
1 1 1 1 1

2000 3000 4000 5000 6000 7000 8000 9000 10000
Re, —

Rys. 4.4 Liczba Nusselta w funkcji liczby Reynoldsa na stanowisku badawczym i w spre-

zarce spiralnej.

4.2 Model numeryczny stanowiska badawczego

Model numeryczny sprezarki spiralnej opisywany w rozdziale 3 zostal
zaadaptowany do geometrii stanowiska eksperymentalnego. Rozwigzywano ten
sam zestaw réwnan oraz uzyto tego samego modelu turbulencji. Roéwniez

parametry siatki numerycznej zostaly dobrane w taki sposéb, aby rozktad
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parametru y* mieécit sie w takich samych zakresach, jak w obliczeniach
sprezarki. Aby ograniczy¢ liczbe uproszczen w symulacji, zdecydowano sie na
umieszczenie calego cylindra pomiarowego W domenie
obliczeniowej. W rozwazaniach uwzgledniono nieizotermiczny przeptyw wody
przez plaszcz chlodzacy, przenikanie ciepta przez elementy aluminiowe, a takze
konwekcje ciepta z otoczenia przez zewnetrzne powierzchnie. Wyniki obliczen dla
roznych cidnieri, predkosci obrotowych, rodzajow mieszadel eliptycznych, typow

gazOw roboczych i mocy grzaltki zostaly poddane weryfikacji eksperymentalne;j.

4.2.1 Warunki brzegowe i poczatkowe

Obliczenia prowadzono, podobnie jak w sprezarce spiralnej, dla dwoch typow
gazu: powietrza i dwutlenku wegla, przy nadcisnieniach 1 do 5bar. Zakres
stosowanych predkosci obrotowych mieszadta wynosit 1200 do 3000 obr/ min i byt
limitowany wywazeniem rzeczywistego ukladu badawczego do 3300 obr/ min.
Modelowano warianty z dwoma mocami grzatki elektrycznej: 50 i 75 W, dzieki
czemu rozszerzono zakres badanych réznic temperatur pomiedzy gazem a Scianka
cylindra pomiarowego. Drugim zrédtem ciepta branym pod uwage w obliczeniach
byt silnik elektryczny i uklad przeniesienia napedu. Zalozono, ze strumien ciepta
z tego Zrodta rowny byl mocy silnika napedzajacego dane mieszadlo w danym

przypadku. Wartosci te ustalono na podstawie eksperymentu (rozdz. 4.3).

Aluminiowy korpus stanowiska traktowany byl jako pojedyncza domena ciala
stalego, w ktorej rozwiazywane bylo réwnanie energii. Geometrie uprosz-
czono o wszelkie otwory, gwinty, uszczelki i aparature, obecne w rzeczywistym
uktadzie, przy czym  wysoki wspoOlczynnik  przewodzenia  materiatu
cylindra i zapewniony duzy (17L/min) strumieii wody chlodzacej o stalej
temperaturze 11°C zapewnity szybkie wyréwnywanie temperatury w materiale
cylindra. w modelu znajdowato sie z kolei wiele domen obliczeniowych dla

pltynéw. Domena badanego gazu byla podzielona na czes¢ stacjonarna, wokot
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grzatki i polaczona z nig interfejsami czedcia obrotowa, konczaca sie na $cianie
bocznej komory badawczej. Ze wzgledu na calkowicie obrotowy charakter ruchu
mieszadel, nie bylo konieczne wykorzystywanie deformacji siatki numerycznej.
Ruch obrotowy elementéw eliptycznych zasymulowano w uktadzie nieinercjalnym
- poprzez dodanie do obliczanego pola predkosci pltynu domeny obrotowej,

sktadnika katowego odpowiadajacego zadanej predkosci obrotowe;j.

4.2.2 Wyniki obliczen

Wynikami symulacji byty rozktady predkosci,
ciSnienia 1 temperatury w badanych czynnikach i wodzie chlodzacej
cylinder, a takze rozklad temperatury w korpusie stanowiska. Na rys. 4.5
pokazano przykiad rozkladu temperatury gazu wewnatrz stanowiska
eksperymentalnego wypelnionego powietrzem o cisnieniu 5 bar, dla waskiej elipsy
poruszajacej sie z predkoscia obrotowa 12000obr/min, przy mocy grzatki
elektrycznej roéwnej TOW. Jak pokazuja wyniki, rozktad

temperatury w zastepczej komorze roboczej jest jednorodny w kierunku osiowym.
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Rys. 4.5 Rozklad temperatury wewnatrz stanowiska eksperymentalnego obliczony dla

elipsy 100 mm, cisnienia p; = 5 bar.

W ten sposob potwierdzone zostato, ze zatozenie o réwnomiernym rozkltadzie
temperatury na $cianie wewnetrznej cylindra bylo stuszne. Z kolei na rys. 4.6
przedstawione sa linie pradu dla czynnika wewnatrz zastepczej komory roboczej,
zestawione z liniami pradu obliczonymi dla sprezarki spiralnej. Struktura
przepltywu we wszystkich przypadkach jest analogiczna. Przettaczany plyn jest

$ciskany i poddawany sitom zwigzanym z ruchem obrotowym.
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Rys. 4.6 Poroéwnanie profili predkosci a) uklad zastepczy p; = 2 bar, b) sprezarka spi-

ralna £¢ = 2.
P1

Srednia obliczona temperatura w zastepczej komorze roboczej zmieniala sie
wraz 7z ci$nieniem i predkoscia obrotowa zgodnie z rys. 4.7. Wraz ze wzrostem
cisnienia proporcjonalnie spada temperatura gazu. Podobnie, zwickszanie
predkosci obrotowej skutkuje zwiekszeniem intensywnosci wymiany ciepta, jednak

tutaj efekt jest coraz mniejszy dla coraz wyzszych predkosci.

Air CO,
25 - : : — 25 : -
——-—-pZZ,W ____p:2aw
p=25 p=28
~ =5 w A "A'p:E),W

20

15

1 1 1 1 15 1 1 1 1
1500 2000 2500 3000 1500 2000 2500 3000

n,rpm n,rpm

Rys. 4.7 Zalezno$¢ temperatury Sredniej w zastepczej komorze roboczej od predkosci ob-

rotowej, w - elipsa waska 100 mm, s - elipsa szeroka 120 mm
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Obliczenia wykazaty, ze ciepto moglo by¢ skutecznie transportowane od
grzatki znajdujacej sie wewnatrz elipsy do $ciany bocznej cylindra.
Roéznica 20W w mocy grzatki powoduje zwickszenie obliczonego strumienia
ciepta o wartos¢ wieksza niz doktadno$é pomiarowa zamontowanej aparatury
pomiarowej. Nastepnym krokiem bylta weryfikacja przewidywan ilosciowych

modelu poprzez pomiary na rzeczywistym stanowisku.
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4.3 Pomiary gestosci strumienia ciepla na stanowisku

doswiadczalnym

Stanowisko badawcze sktadato sie z elementéw przedstawionych schematycznie
na rys. 4.8. Umozliwialo ono pomiar temperatury wewnatrz cylindra, zaréwno na
dnie, jak i w okolicy grzalki. Trzy termopary umiejscowione bylty réwniez w Scianie

cylindra, tuz przy powierzchni wewnetrzne;j.

150 mm R

o3 5
N N S
4]

Rys. 4.8 Schemat uktadu badawczego: 1 - cylinder pomiarowy, 2 - konstrukcja separujaca,

3 - zasilacz, 4 - uklad zasilania grzalki, 5 - chiller wody chlodzacej, 6 - akwizycja danych.

W sekcji  testowej mozliwe bylo stosowanie dowolnego medium
gazowego w zakresie cisnienn do 7bar oraz temperatur od 6 i 90°C. Do badanego
gazu dostarczana byla energia za pomoca grzatki elektrycznej o mocy
maksymalnej 100W, sterowanej za pomoca autotransformatora. Silnik

elektryczny zamkniety zostal hermetycznie wewnatrz konstrukeji, co zapewnialo
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szczelno$¢  czedci  gazowej oraz  pomoglo w  wyrOéwnaniu  pola

temperatur w kierunku osiowym w centralnej czesci cylindra.

Rys. 4.9 Stanowisko badawcze gotowe do badan.

Cylinder pomiarowy umieszczono wewnatrz zaciemnionej komory (rys. 4.9),
ktorej zadaniem byla separacja wnetrza od promieniowania i zapewnienie, ze
konwekcja wokodt sekcji badawczej jest swobodna. Taka przestrzen separujaca
zbudowana zostala z aluminiowej ramy pokrytej gruba plachta brezentowa.
Utatwia to zbilansowanie strat ciepta do otoczenia i zapewnia powtarzalnosé
warunkéw otoczenia w stopniu adekwatnym do precyzji prowadzonych pomiarow.
Ta sama cela zostala wykorzystana takze przez [37], ktorzy z powodzeniem badali

subtelnosci konwekcji naturalnej wokol nagrzewanego preta. Cylinder badawczy
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przytwierdzono do ramy celi za pomoca obreczy z gumowymi podktadkami.

4.3.1 Przyrzady pomiarowe i procedura pomiaru

Rozmieszczenie termopar przedstawione na rys. 4.8 zapewnialo, ze na podsta-
wie odczytéw z nich, mozliwe bylo jednoznaczne okreslenie czy uktad badawczy
jest w stanie ustalonym. Wykorzystano termopary typu K o niepewnosci pomiaru
rownej £+0,4°C, a do pomiaru temperatury wody chtodzacej na wlocie i wylocie
uzyto czujnikéw oporowych ptl00 o pierwszej klasie doktadnosci. Do pomiaru
wspotczynnika  wnikania  ciepla  wykorzystano  czujnik < HFS-4  firmy
Omega o doktadnosci pomiaru Ag = 440 W/m? i szybkogci reakcji réwnej 0,2s.

Po zamontowaniu mieszadta i zamocowaniu pokrywy napelniano komore
badawcza gazem do nadcisnienia 5bar i pozostawiano na 24 godziny celem
przeprowadzenia proby  szczelnosci. Eksperyment rozpoczynano poprzez
uruchomienie chtodnicy wody wraz z pompa obiegowa, a takze grzatki
elektrycznej. Kontrola temperatury w pomieszczeniu zapewniala stabilnosé
temperatury wokot stanowiska na poziomie £1°C'. Po ustaleniu si¢ wszystkich
mierzonych parametréow (co zajmowalo okolo czterech godzin) rozpoczynano
badania na wybranej predkosci obrotowej. Serie pomiarowe wykonano

dwukrotnie, za kazdym razem powtarzajac procedure pomiaru od poczatku.
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4.4 Wyniki pomiaréw walidacyjnych modelu

Na rys. 4.10 przedstawiono jak zmieniata sie zmierzona gesto$é strumienia
ciepta w funkcji predkosci obrotowej dla powietrza w zakresie badanych
cisnienn i mocy grzalki elektrycznej, gdy zastosowane bylo mieszadlo z elipsa
szeroka. Rezultaty pomiaréw uzupelniono shtupkami niepewnosci
pomiarowych 1 zestawiono 2z wynikami uzyskanymi =z wuzyciem modelu
numerycznego (rozdz. 4.2). Wyniki eksperymentu byly zgodne iloSciowo z
warto$ciami z symulacji. Zaréwno ze wzrostem predkosci obrotowej, jak i mocy

grzalki, gesto$¢ strumienia ciepta oddawanego do wody chtodzacej rosta liniowo.

1300 — = model p=0bar @ eksper. p = Obar [ [ [
— = model p=2bar @ eksper. p = 2bar
1200 |= = model p=5bar @ eksper. p = 5bar — o)
- - o
- - I
1100 - - == = d
1000 - __T
. N S — e = =
= 900 .
800 - 1 o
-—— - - =7 - - B %
(SRS SRR i
600 .
500 1 1 1 1 1 1 1 1
1200 1400 1600 1800 2000 2200 2400 2600 2800 3000

n,rpm

Rys. 4.10 Gestosé strumienia wnikania ciepta od powietrza w funkcji predkosci obrotowej

n dla elipsy szerokiej 120 mm.
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Podobng odpowiedZ uktadu obserwowano w pozostatych badanych
przypadkach. Jak pokazano na rys. 4.11, jednoczesnie w przypadku dwutlenku
wegla 1 drugiego typu mieszadla wyniki modelowe i rzeczywiste
pozostawaly w dobrej zgodnosci. W poréwnaniu z powietrzem, dwutlenek wegla
przekazywal wieksze strumienie ciepta przez Sciane boczna cylindra. Jednoczesnie
ten sam gaz, bardziej intensywnie przekazywal cieplo, gdy jako mieszadto
zastosowana byla elipsa szeroka. Jest to zachowanie zgodne z przewidywaniami

opartymi o liczby podobienistwa przedstawionymi w rozdziale 4.1.1.

1300 [= = model p = Obar

= = model p = 2bar
1200 f= = model p = bbar

eksper. p = Obar
eksper. p = 2bar
eksper. p = bbar

=)
- [ ]
- I
- ~
1000 — =~ == (}
E _——— -
= 900 = 7
S - S
800 = I
_—— - - h
——— _——— (=]
70k ===~ _4Ho—==-="7 o =
600F _ == " "
500 1 1 1 1 1 1 1 1 ]
1200 1400 1600 1800 2000 2200 2400 2600 2800 3000

n, Tpm

Rys. 4.11 Gestos¢ strumienia wnikania ciepta od dwutlenku wegla w funkcji predkosci

obrotowej n dla elipsy waskiej 100 mm.

Model numeryczny wykazal takze dobra zgodnos¢ z eksperymentem
takze w kwestii predykcji temperatury przy dnie cylindra pomiarowego. Na rys.

4.12 przedstawiono zestawienie, z ktoérego wynika, ze r6znice pomiedzy
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warto$ciami zmierzonymi dla wszystkich rozpatrywanych

przypadkow a rezultatami symulacji mieszcza sie w przedziale 20 %.

21

20
19
O 18

&~ 17

16

15

14

Rys. 4.12 Zestawienie zmierzonych temperatur z przewidywaniami modelu CFD.

Biorac pod uwage powyzsze wyniki Autor stwierdza, ze metoda modelowania
zjawisk cieplno-przeptywowych na stanowisku z zastepcza komora robocza
zostala ~ dobrana  poprawnie. Jednocze$nie przeprowadzone rozwazania
teoretyczne i doswiadczalne potwierdzaja podobieristwo warunkéw wnikania
ciepta pomiedzy komora robocza sprezarki spiralnej i zastepcza komora

utworzona przez mieszadlo eliptyczne.
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Rozdzial 5

Podsumowanie 1 wnioski

Opisane w powyzsze] pracy badania dotyczyly =zaleznosci pomiedzy
przeciekami a warunkami wymiany ciepta w komorze roboczej sprezarki spiralnej.
Oba  zjawiska -  traktowane jako niezalezne - s3  powszechnie
uwzgledniane w modelach matematycznych i maja potwierdzony wplyw na
przebieg obrobki energetycznej gazu. Celem pracy byta rewizja znanych metod
wyznaczania intensywnosci wymiany ciepta w maszynach spiralnych i poszerzenie

wiedzy na temat mozliwosci poprawy ich sprawnosci izotermiczne;j.

Na poczatku pracy Autor scharakteryzowal skrotowo rynek gazowych maszyn
energetycznych i pokazal obszary zastosowan maszyn spiralnych. Nastepnie
opisano zasade dzialania i podstawy konstrukcji sprezarek i rozprezarek.
Przedstawiono najwazniejsze parametry geometryczne lopatek i utworzonych

pomiedzy nimi komér roboczych.

Omowiono zjawiska wplywajace na wymiane ciepta z gazem robo-
czym, w szczegdlnosci bilans masy, w pojedynczej komorze roboczej. W dalszej
czeSci zaprezentowano przeglad literatury traktujacej o modelowaniu zjawisk
cieplno-przepltywowych w maszynach spiralnych z podzialem na metody

oparte o parametry zredukowane i metody komputerowej mechaniki pltynéw.

W kolejnych etapach pracy przedstawiono opis dziatania autorskiego modelu
numerycznego sprezarki spiralnej, opartego o metode objetosci skoriczonych w de-
formowanej domenie obliczeniowej. Uzasadniono dobdér geometrii topatek

maszyny i badanego zakresu parametréw pracy, a takze sposdb generacji siatki
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numerycznej i procedure obliczeri. Wyniki obliczen CFD i wzory analityczne
znane z literatury stanowily podstawe do rozwazan na temat wspoélzaleznosci
pomiedzy przeciekami wzdluznymi a srednia chwilows liczba Nusselta. Zaobser-
wowano, ze wewnetrzne pole predkosci gazu roboczego jest zaburzone w rejonie
szczelin miedzyltopatkowych. Autor zapostulowal wprowadzenie wspolczynnika
korekcyjnego do formuty na obliczanie wspoétczynnika wnikania ciepta do $cian
komory roboczej. Okazalo sie, ze zastosowanie wspotczynnika znaczaco zmniejsza
rozbieznosci pomiedzy liczba Nusselta otrzymang zZ modelu

analitycznego a usrednionymi wartosciami z obliczenn numerycznych.

Ostatnim etapem rozprawy byla weryfikacja eksperymentalna zastosowanych
zalozenn do modelu numerycznego. W specjalnie zaprojektowanym stanowisku
badawczym odwzorowano warunki wymiany ciepta panujace w maszynie
spiralnej i wykonano pomiary rozktadu temperatury oraz gestosci strumienia
ciepta przez $ciany boczne cylindra badawczego. Uzyskane wyniki byly zgodne

jakosciowo i ilosciowo z warto$ciami obliczonymi teoretycznie.

Whioski:

1. Komora robocza sprezarki spiralnej stanowi ztozony uktad ze wzgledu na
wystepujace w nim jednocze$nie liczne wspoélzalezno$ci pomiedzy
szybkozmiennymi zjawiskami cieplno-przeptywowymi. Przez to najbardziej
doktadne symulacje omawianych maszyn wymagaja zastosowania technik

komputerowej mechaniki ptynéw.

2. Uzycie modeli analitycznych jest obarczone znacznie mniejszym kosztem
obliczeniowym niz modele CFD, jednak obarczone jest to mniejsza

doktadnoscia wynikow.

3. Wykazano istnienie zalezno$ci pomiedzy wewnetrznym polem przepltywu

czynnika roboczego w komorze roboczej maszyny spiralnej, przeciekami
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wzdhuznymi pomiedzy komorami a warunkami wymiany ciepta. Zaleznosé
ta jest szczegblnie widoczna dla wysokich ci$nien wylotowych z maszyny,

gdy strumient przeciekéw jest najwickszy.

4. Zaproponowany wspoOtczynnik korekcyjny do formuty na analityczne
wyznaczanie liczby Nusselta, pozwala na zmniejszenie rozbieznosci

pomiedzy wynikami numerycznymi i opartymi o parametry zredukowane.

5. Oparcie rozwazan o liczby bezwymiarowe pozwala na wywodzenie ogolnych
wnioskow na temat warunkéw wymiany ciepla w maszynach rotacyjnych.
Dzieki temu mozliwa byla weryfikacja eksperymentalna modelu
numerycznego na stanowisku  badawczym z  zastepcza  komora

roboczg i walidacja poczynionych dla modelu numerycznego zaltozen.

Autor stwierdza, ze sformutowane tezy pracy zostaly udowodnione.

84



Bibliografia

1]
2]

13l

4]

5]

6]

7]

8]

19]

International Energy Agency. World Energy Outlook 2018. IEA, Paris, 2018.

Merlinda Andoni, Valentin Robu, David Flynn, Simone Abram, Dale Geach,
David Jenkins, Peter McCallum, and Andrew Peacock. Blockchain techno-
logy in the energy sector: A systematic review of challenges and opportuni-

ties. Renewable and Sustainable Energy Reviews, 100:143 — 174, 2019.

ANSYS, Inc., Canonsburg, PA, USA. ANSYS CFX-Solver Theory Guide
version 19.0, 2017.

P.D. Bates, S.N. Lane, and R.I. Ferguson. Computational Fluid Dynamics:
Applications in Environmental Hydraulics. Wiley, 2005.

Tan H Bell, Eckhard a Groll, James E Braun, and Galen B King. Update on
Scroll Compressor Chamber Geometry. In: Proceedings of Purdue Interna-

tional Compressor Engineering Conference, page 9, 2010.

Ian H. Bell, Vincent Lemort, Eckhard A. Groll, James E. Braun, Galen B.
King, and W. Travis Horton. Liquid flooded compression and expansion in
scroll machines - Part II: Experimental testing and model validation. Inter-

national Journal of Refrigeration, 35(7):1890-1900, 2012.

ILH. Bell, V. Lemort, E.A. Groll, J.E. Braun, and W.T. Horton. Development
of a generalized steady-state simulation framework for positive displacement

compressors and expanders. Woodhead Publishing Limited, 2013.

Mohamed Bentrcia, Mohamed Alshatewi, and Hanafy Omar. Developments
of vapor-compression systems for vehicle air-conditioning: A review. Advan-

ces in Mechanical Engineering, 9(8):1-15, 2017.

Giuseppe Bianchi, Sham Rane, Ahmed Kovacevic, and Roberto Cipollone.

Deforming grid generation for numerical simulations of fluid dynamics in

85



[10]

[11]

[12]

[13]

[14]

[15]

[16]

sliding vane rotary machines. Advances in Engineering Software, 112:180—

191, 2017.

Peng Bin, Vincent Lemort, Arnaud Legros, Zhang Hongsheng, and Gong
Haifeng. Variable thickness scroll compressor performance analysis - Part I:
Geometric and thermodynamic modeling. Proceedings of the Institution of

Mechanical Engineers, Part E: Journal of Process Mechanical Engineering,

231(4):633-640, 2017.

Scott M Branch, Ingersoll Rand Trane, Pammel Creek Road, and La Crosse.
Methods of Fluid Properties for Compressible Refrigerant CFD Analysis.

In: Proceedings of Purdue International Compressor Engineering Conference,

pages 1-10, 2014.

Royce N Brown. Compressors: Selection and sizing. Gulf Professional Pu-

blishing, 1997.

L. C. Burmeister. Convective heat transfer. Wiley-Interscience, New York,

1983.

J W Bush and James W Bush. Maximizing Scroll Compressor Displacement
Using Generalized Wrap Geometry. In: Proceedings of Purdue International

Compressor Engineering Conference, 1994.

Jen Chieh Chang, Chao Wei Chang, Tzu Chen Hung, Jaw Ren Lin, and
Kuo Chen Huang. Experimental study and CFD approach for scroll type
expander used in low-temperature organic Rankine cycle. Applied Thermal

Engineering, 73(2):1444-1452, 2014.

Y Chen, Yu Chen, and James E Braun. A Comprehensive Model of Scroll
Compressors Part I : Compression Process Modeling. In: Proceedings of

Purdue International Compressor Engineering Conference, 2000.

86



[17]

[18]

[19]

[20]

[21]

[22]

[23]

Yu Chen, James E. Braun, and Eckhard A. Groll. Modeling of hermetic
scroll compressors: Model development. HVAC and R Research, 10(2):129—
152, 2004.

Stefano Clemente, Diego Micheli, Mauro Reini, and Rodolfo Taccani. Energy
efficiency analysis of Organic Rankine Cycles with scroll expanders for coge-

nerative applications. Applied Enerqgy, 97:792-801, 2012.

Michael Coney, P Stephenson, A Malmgren, C Linnemann, R E. Morgan,
R A. Richards, R Huxley, and H Abdallah. Development of a reciprocating
compressor using water injection to achieve quasi-isothermal compression. In:
Proceedings of Purdue International Compressor Engineering Conference, 01

2002.

Franco Cotana, Antonio Messineo, Alessandro Petrozzi, Valentina Coccia,
Gianluca Cavalaglio, and Andrea Aquino. Comparison of orc turbine and
stirling engine to produce electricity from gasified poultry waste. Sustaina-

bility, 6(9):5714-5729, 2014.

M. M. Cui. Investigation of the scroll compressor porting process. Part
IT: Local characteristics of the porting process and properties of the ports.
Proceedings of the Institution of Mechanical Engineers, Part A: Journal of
Power and Energy, 220(1):55-83, 2006.

M. M. Cui. Numerical Study of Unsteady Flows in a Scroll Compressor.
Journal of Fluids Engineering, 128(5):947, 2006.

Laurent Dardenne, Enrico Fraccari, Alessandro Maggioni, Luca Molinaroli,
Luca Proserpio, and Eric Winandy. ScienceDirect Semi-empirical modelling
of a variable speed scroll compressor with vapour injection lisation semi-
empirique d > un compresseur a spirale a Mod e me d ’ injection de vapeur
vitesse variable avec syst e. International Journal of Refrigeration, 54:76-87,

2015.

87



[24]

[25]

[26]

[27]

28]

[29]

[30]

[31]

[32]

[33]

Remi Dickes. Design and fabrication of a variable wall thickness two-stage
scroll expander to be integrated in a micro-solar power plant. Master Thesis,

page 124, 2013.

M C Diniz, E L L Pereira, and C J Deschamps. Simulation model to predict
temperature distribution along scroll wraps. Woodhead Publishing Limited,

2013.

Marie-Eve Duprez, Eric Dumont, and Marc Frére. Modeling of scroll com-
pressors — improvements. International Journal of Refrigeration, 33(4):721

- 728, 2010.
LG Electronics. Materiaty reklamowe i instrukcje obstugi.

John Elson, Norbert Kaemmer, Simon Wang, and Michael Perevozchikov.
Scroll Technology : An Overview of Past , Present and Future Developments .
In: Proceedings of Purdue International Compressor Engineering Conference,

pages 1-8, 2008.
Climate Emerson. Materialy reklamowe i instrukcje obstugi.

Simon Emhardt, Guohong Tian, and John Chew. A review of scroll
expander geometries and their performance. Applied Thermal Engineering,

141(June):1020-1034, 2018.

P. Gao, L. Jiang, L. W. Wang, R. Z. Wang, and F. P. Song. Simulation
and experiments on an ORC system with different scroll expanders based on

energy and exergy analysis. Applied Thermal Engineering, 75:880-888, 2015.

Zbigniew Gnutek. Gazowe objetosciowe maszyny energetyczne: podstawy.

Oficyna Wydawnicza Politechniki Wroctawskiej, 2010.

Zbigniew Gnutek and Piotr Kolasiiski. The application of rotary vane

expanders in organic rankine cycle systems—thermodynamic description and

88



[34]

[35]

[36]

[37]

[38]

[39]

[40]

[41]

experimental results. Journal of Engineering for Gas Turbines and Power,

135:061901, 06 2013.

Walter Grassi. Types of Compression Heat Pumps and Their Main Compo-
nents, pages 15-71. Springer International Publishing, Cham, 2018.

J. Gravesen and C. Henriksen. The Geometry of the Scroll Compressor.

SIAM Review, 43(1):113-126, 2001.

D. Gross. Fatigue design and safety factor for scroll compressor wraps. In

8th International Conference on Compressors and their Systems, pages 285

— 300. Woodhead Publishing, 2013.

K. Grunt, A. Zuraw, and S. Pietrowicz. Analysis of Nusselt number distribu-
tion in case of a strongly heated, horizontal rod. Journal of Thermal Science,

25(6):542-548, 2016.

Liu Guangbin, Zhao Yuanyang, Li Liansheng, and Shu Pengcheng. Simu-
lation and experiment research on wide ranging working process of scroll
expander driven by compressed air. Applied Thermal Engineering, 30(14-
15):2073-2079, 2010.

Hervé Guillard and Charbel Farhat. On the significance of the geometric con-
servation law for flow computations on moving meshes. Computer methods

in applied mechanics and engineering, 190(11-12):1467-1482, 2000.

L Guillaume, A Legros, S Quoilin, S Declaye, and V Lemort. Sizing mo-
dels and performance analysis of volumetric expansion machines for waste
heat recovery through organic Rankine cycles on passenger cars. Woodhead

Publishing Limited, 2013.

Wei He and Jihong Wang. Optimal selection of air expansion machine in
compressed air energy storage: A review. Renewable and Sustainable Energy

Reviews, 87:77 — 95, 2018.

89



[42]

[43]

[44]

[45]

[46]

[47]

48]

[49]

[50]

Jan Hesse, Rainer Andres, C F X Berlin, and Software Gmbh. Cfd Simula-
tion of a Dry Scroll Vacuum Pump Including Leakage Flows. International
Compressor Engineering, Refrigeration and Air Conditioning, and High Per-

formance Buildings Conferences, pages 1-10, 2016.

G.H. Lee H.J. Kim. The effects of scroll geometric parameter under com-

pressor efficiency, 1993.

Justin Hollingsworth, Greg Phillippi, Martin Hinchliff, Chris Kulhanek,
Aaron M. Rimpel, and Franzisko Maywald. Chapter 5 - reciprocating com-
pressors. In Klaus Brun and Rainer Kurz, editors, Compression Machinery

for Oil and Gas, pages 167 — 252. Gulf Professional Publishing, 2019.

P D Howell. Fluid mechanical modelling of the scroll compressor. Group,

pages 24-29, 2001.

A. Iglesias and D. Favrat. Innovative isothermal oil-free co-rotating scroll
compressor-expander for energy storage with first expander tests. Energy

Conversion and Management, 85:565-572, 2014.

Frank P. Incropera and David P. DeWitt. Fundamentals of Heat and Mass
Transfer. John Wiley & Sons, Inc., New York City, New York, 4th edition
edition, 1996.

N Ishii, K Bird, K Sano, M Oono, S Iwamura, and T Otokura. Refrigerant
leakage flow evaluation for scroll compressors. In: Proceedings of Purdue

International Compressor Engineering Conference, pages 633-638, 1996.

Kitae Jang and Sangkwon Jeong. Experimental investigation on convective
heat transfer mechanism in a scroll compressor. International Journal of

Refrigeration, 29(5):744-753, 2006.

E. Kalinowski. Termodynamika techniczna. Skrypty - Politechnika Wroctaw-
ska. Wydaw. PWr, 1977.

90



[51]

[52]

[53]

[54]

[55]

[56]

[57]

[58]

[59]

[60]

D J Kang. Effects Of Leakage Flow Model On The Thermodynamic Per-
formance Of A Scroll Compressor. In: Proceedings of Purdue International

Compressor Engineering Conference, 2002.

Zbigniew Kozanecki and Jakub Yagodzinski. Magnetic thrust bearing for the
orc high — speed microturbine. In Mechatronic Systems and Materials IV, vo-
lume 198 of Solid State Phenomena, pages 348-353. Trans Tech Publications,
5 2013.

Kyoung-Soo Lee, Ziaul Huque, and Sangeul Han. A study on the y+ effects
on turbulence model of unstructured grid for cfd analysis of wind turbine.

Journal of The korean Association For Spatial Structures, 15:75-84, 03 2015.

V. Lemort and A. Legros. Positive displacement expanders for Organic Ran-

kine Cycle systems. Elsevier Ltd, 2016.

Vincent Lemort, Sylvain Quoilin, Cristian Cuevas, and Jean Lebrun. Testing
and modeling a scroll expander integrated into an organic rankine cycle.

Applied Thermal Engineering, 29(14):3094 — 3102, 2009.
Creux Leon. Rotary engine, u.s. patent 801182.a, 1905.

Wenhua Li. Simplified steady-state modeling for hermetic compressors with
focus on extrapolation. International Journal of Refrigeration, 35(6):1722 —

1733, 2012.
Hitachi Ltd. Materiaty reklamowe i instrukcje obstugi.

Zhiwei Ma, Huashan Bao, and Anthony Paul Roskilly. Dynamic modelling
and experimental validation of scroll expander for small scale power genera-

tion system. Applied Energy, 186:262—281, 2017.

Pedro J. Mago and Rogelio Luck. Energetic and exergetic analysis of waste
heat recovery from a microturbine using organic rankine cycles. International

Journal of Energy Research, 37(8):888-898, 2013.

91



[61]

[62]

[63]

[64]

[65]

[66]

[67]

[68]

Hamdy A Gouda Mahfouz, Mat Nawi, Bin Wan, and Nor Musa. Analytical
and experimental study on a scroll compressor. In: Proceedings of Purdue

International Compressor Engineering Conference, pages 1-11, 2004.

Zheng Miao, Jinliang Xu, and Kai Zhang. Experimental and modeling inve-
stigation of an organic Rankine cycle system based on the scroll expander.

Energy, 134:35-49, 2017.

Gianluca Montenegro, Augusto Della Torre, Marco Fiocco, Angelo Onorati,
Christian Benatzky, and Gerd Schlager. Evaluating the performance of a
rotary vane expander for small scale organic rankine cycles using cfd tools.
Energy Procedia, 45:1136 — 1145, 2014. ATT 2013 - 68th Conference of the

Italian Thermal Machines Engineering Association.

Luis Eric Olmedo, Violette Mounier, Luis Carlos Mendoza, and Jirg Schiff-
mann. Dimensionless correlations and performance maps of scroll expanders

for micro-scale Organic Rankine Cycles. Energy, 156:520-533, 2018.

Kim Tiow Ooi and Jiang Zhu. Convective heat transfer in a scroll compres-
sor chamber: A 2-D simulation. International Journal of Thermal Sciences,

43(7):677-688, 2004.

E. Oralli, Md Ali Tarique, C. Zamfirescu, and I. Dincer. A study on scroll
compressor conversion into expander for Rankine cycles. International Jo-

urnal of Low-Carbon Technologies, 6(3):200-206, 2011.

P. Btasiak, S. Pietrowicz. Towards a better understanding of 2D thermal-
flow processes in a scraped surface heat exchanger. International Journal of

Heat and Mass Transfer, 98:240-256, 2016.

Fabio Pantano and Roberto Capata. A comparison between a microturbine
and a scroll-type expander for a small scale orc energy recovery system for

vehicular application. Energy, 6(November), 2017.

92



[69]

[70]

[71]

[72]

73]

[74]

[75]

[76]

Evandro Pereira and Cesar J. Deschamps. A heat transfer correlation for
the suction and compression chambers of scroll compressors. International

Journal of Refrigeration, 82:325-334, 10 2017.

Evandro L L Pereira and Cesar J Deschamps. A Numerical Study of Co-
nvective Heat Transfer in the Compression Chambers of Scroll Compressors.
In: Proceedings of Purdue International Compressor Engineering Conference,

2012.

R B Peterson, H Wang, and T Herron. Performance of a small-scale regene-
rative rankine power cycle employing a scroll expander. Proceedings of the
Institution of Mechanical Engineers, Part A: Journal of Power and Energy,

222(3):271-282, 2008,

Stawomir Pietrowicz. Modelowanie proceséw termodynamicznych w maszynie
spiralnej, praca doktorska. PhD thesis, Politechnika Wroctawska, Wroctaw,
Polska, 2002.

Gnutek Z. Pietrowicz S., Yanagisawa T., Fukuta M. Mathematical Modeling
Of Physical Processes In The Scroll Compressor Chamber. In Proc. of the

Int. Compressor Engineering Conference at Purdue, pages C20-6, Purdue,

2002.

Jianguo Qiang and Zhenquan Liu. Scroll profiles in scroll compressors: Ge-
neral criteria and error sensitivity. International Journal of Refrigeration,

36(7):1796-1808, 2013.

Guoquan Qiu, Hao Liu, and Saffa Riffat. Expanders for micro-chp systems
with organic rankine cycle. Applied Thermal Engineering, 31(16):3301 —
3307, 2011.

P. Radgen and E. Blaustein. Compressed Air Systems in the FEuropean Union
Energy, Emissions, Savings Potential and Policy Actions. Komisja Europej-

ska, 2001.

93



[77]

78]

[79]

[80]

[81]

[82]

[83]

[84]

Jozef Rak, Slawomir Pietrowicz, Zbigniew Gnutek, et al. The scroll compres-
sor with internal cooling system—conception and cfd analysis. In: Proceedings

of Purdue International Compressor Engineering Conference, 2014.

Sham Rane, Ahmed Kovacevic, and Madhulika Kethidi. CFD Modeling in
Screw Compressors with complex multi rotor configurations. In: Proceedings
of Purdue International Compressor Engineering Conference, 1(1982):1-9,
2012.

Sham Rane, Ahmed Kovacevic, Nikola Stosic, and Madhulika Kethidi. Grid
deformation strategies for CFD analysis of screw compressors. International

Journal of Refrigeration, 36(7):1883-1893, 2013.

Chul Woo Roh and Min Soo Kim. Comparison of the heating performance
of an inverter-driven heat pump system using r410a vapor-injection into ac-
cumulator and compressor. International Journal of Refrigeration, 35(2):434

— 444, 2012.

Chen Rong and Wang Wen. Discussion on leaking characters in meso-scroll

compressor. International Journal of Refrigeration, 32(6):1433-1441, 2009.

R. Saidur, N. A. Rahim, and M. Hasanuzzaman. A review on compressed-air
energy use and energy savings. Renewable and Sustainable Energy Reviews,

14(4):1135-1153, 2010.

J. Sauls. Use of finite element and computational fluid dynamics analyses in
the development of positive displacement compressor simulations. Woodhead

Publishing Limited, 2011.

Dieter Seher. Waste heat recovery for commercial vehicles with a rankine
process. 21st Aachen Colloquium on Automobile and Engine Technology,

Aachen, Germany, 2012.

94



[85]

[36]

[87]

[38]

[89]

[90]

[91]

[92]

Simarpreet Singh, Abhyuday Singh, and M. S. Dasgupta. CFD Modeling
of a Scroll Work Recovery Expander for Trans-critical CO2 Refrigeration
System. Energy Procedia, 109(November 2016):146-152, 2017.

P. P. Song, M. S. Wei, L. Shi, and C. C. Ma. Numerical simulation of three-
dimensional unsteady flow in a scroll expander applied in waste heat recovery.
IOP Conference Series: Materials Science and Engineering, 52(TOPIC 4),
2013.

Panpan Song, Weilin Zhuge, Yangjun Zhang, Lei Zhang, and Hao Duan.
Unsteady Leakage Flow Through Axial Clearance of an ORC Scroll Expan-
der. Energy Procedia, 129:355-362, 2017.

Maurice Stewart. 9 - reciprocating compressors. In Maurice Stewart, editor,
Surface Production Operations, pages 655 — 778. Gulf Professional Publi-
shing, Boston, 2019.

Kazutaka Suefuji, Masao Shiibayashi, and Kenji Tojo. Performance analy-
sis of hermetic scroll compressors. In: Proceedings of Purdue International

Compressor Engineering Conference, 1992.

Alessio Suman, Saverio Randi, Nicola Casari, Michele Pinelli, Luca Nespoli,
Luca Nespoli, and I Andri. Experimental and Numerical of an Oil-Free Scroll

Expander. Energy Procedia, 129:403-410, 2017.

Shuaihui Sun, Kai Wu, Pengcheng Guo, and Jianguo Yan. Analysis of the
three-dimensional transient flow in a scroll refrigeration compressor. Applied

Thermal Engineering, 127:1086-1094, 2017.

Sankar Sunder. Thermodynamic and heat transfer modeling of a scroll pump.

PhD thesis, Massachusetts Institute of Technology, 1997.

95



193]

[94]

[95]

[96]

[97]

98]

[99]

[100]

Taichi Tateishi and Hajime Sato. Development of High Performance 3D
Scroll Compressor. In: Proceedings of Purdue International Compressor En-

gineering Conference, pages 1-7, 2006.

Bertrand F. Tchanche, Gr. Lambrinos, A. Frangoudakis, and G. Papadakis.
Low-grade heat conversion into power using organic rankine cycles — a re-

view of various applications. Renewable and Sustainable Energy Reviews,

15(8):3963 — 3979, 2011.

Eizo Urata. A flow rate equation for subsonic fanno flow. Proceedings of the
Institution of Mechanical Engineers, Part C: Journal of Mechanical Engine-

ering Science, 227(12):2724-2729, 2013.

Jun Wang, Yongxing Song, Qiang Li, and Dahai Zhang. Novel structured
dynamic mesh generation for c¢fd analysis of scroll compressors. Proceedings
of the Institution of Mechanical Engineers, Part A: Journal of Power and

Energy, 229(8):1007-1018, 2015.

Manel Wannassi and Manuel Buisson. Geometrical analysis of a scroll com-
pressor and fluid mechanical modeling. In Mnaouar Chouchane, Tahar Fa-
khfakh, Hachmi Ben Daly, Nizar Aifaoui, and Fakher Chaari, editors, Design
and Modeling of Mechanical Systems - 11, pages 755-764, Cham, 2015. Sprin-

ger International Publishing.

Jaroslav Wurm. Review of refrigeration compressor developmental trends.

IIF IIR Bulletin, 2, 2007.

T Yanagisawa, M Fukuta, Y Ogi, T Hikichi, et al. Performance of an oil-free
scroll-type air expander. In Proc. of the ImechE Conf. Trans. on compressors

and their systems, number C591 in 027, pages 167-174, 2001.

Hang Ye, Zhigang Huang, and Jinduo Ye. Numerical simulation and expe-
rimental examination of an oldham coupling. In: Proceedings of Purdue

International Compressor Engineering Conference, pages 1-10, 2016.

96



[101] Qingqing Zhang, Jianmei Feng, Jie Wen, and Xueyuan Peng. 3D transient
CFD modelling of a scroll-type hydrogen pump used in FCVs. International
Journal of Hydrogen Energy, 43(41):19231-19241, 2018.

[102] Xinjing Zhang, Yujie Xu, Jian Xu, Yong Sheng, Zhitao Zuo, Jimin Liu, Ha-
isheng Chen, Yaodong Wang, and Ye Huang. Study on the performance and
optimization of a scroll expander driven by compressed air. Applied Energy,

2017.

[103] Yuanyang Zhao, Liansheng Li, Huagen Wu, and Pengcheng Shu. Theoretical
and experimental studies of water injection scroll compressor in automotive
fuel cell systems. Energy Conversion and Management, 46(9):1379 — 1392,
2005.

97



	Spis treści
	Wykaz ważniejszych oznaczeń
	Wstęp
	Rozdział 1. Wprowadzenie
	1.1. Opis konstrukcji maszyn spiralnych
	1.1.1. Zasada działania maszyn spiralnych
	1.1.2. Geometrie krzywych spiralnych

	1.2. Stan wiedzy o warunkach wymiany ciepła w komorze roboczej
	1.3. Modele matematyczne maszyn spiralnych
	1.3.1. Modele oparte o parametry zredukowane


	Rozdział 2. Sformulowanie tezy, celów i zakresu pracy
	Rozdział 3. Model matematyczny sprężarki spiralnej
	3.1. Opis modelu
	3.1.1. Równania
	3.1.2. Implementacja modelu

	3.2. Deformacja siatki numerycznej i remesh w obliczeniach maszyn objętościowych
	3.2.1. Symulacje testowe
	3.2.2. Wyniki symulacji testowych
	3.2.3. Wnioski z symulacji wstępnych

	3.3. Geometria sprężarki
	3.4. Generacja siatki numerycznej
	3.4.1. Wplyw gęstości siatki numerycznej na wyniki obliczeń

	3.5. Wpływ przecieków na sprawność izentalpową procesu
	3.5.1. Założenia
	3.5.2. Wyniki
	3.5.3. Podsumowanie

	3.6. Odbiór ciepla od gazu roboczego
	3.6.1. Warunki brzegowe
	3.6.2. Wyniki
	3.6.3. Dyskusja wpływu przecieków przez szczelinę promieniową na wymianę ciepła w komorze roboczej

	3.7. Podsumowanie

	Rozdział 4. Weryfikacja eksperymentalna
	4.1. Stanowisko badawcze z zastępczą komorą roboczą
	4.1.1. Kształt mieszadła i geometria zastępczej komory roboczej

	4.2. Model numeryczny stanowiska badawczego
	4.2.1. Warunki brzegowe i początkowe
	4.2.2. Wyniki obliczen

	4.3. Pomiary gęstosci strumienia ciepła na stanowisku doświadczalnym
	4.3.1. Przyrzady pomiarowe i procedura pomiaru

	4.4. Wyniki pomiarów walidacyjnych modelu

	Rozdział 5. Podsumowanie i wnioski
	Bibliografia

