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Kurzfassung

Der stark steigende Bedarf an immer energieeffizienteren Haushaltsgerdten, stellt die
Produzenten @ von  Kompressoren  fiir =~ Haushaltskiihlgerdte =~ vor  neue
Entwicklungsherausforderungen. Eine rein experimentell gepragte
Produktentwicklung ist heutzutage zu kostspielig und meist nicht ausreichend, um am
Weltmarkt konkurrenzfahig zu sein. Der Trend in den Entwicklungsabteilungen geht
hin zu Simulationen mithilfe von virtuellen Prototypen. Um verldssliche Ergebnisse
und damit Entscheidungskriterien aus diesen Simulationen zu erhalten, ist es
unumginglich Simulationsmodelle und -strategien bereitzustellen welche die teilweise
komplexen physikalischen Vorgénge innerhalb der Kompressoren so gut wie moglich

abbilden.

Diese Arbeit beschéftigt sich mit der Entwicklung und Validierung solcher
Simulationsmodelle und -strategien. Es wurde in dieser Arbeit mit dem sogenannten
,<Zooming — Ansatz“ eine Simulationsstrategie entwickelt, welche die virtuelle
Abbildung des gesamten Kompressors in verschiedenen Detaillierungsstufen
ermoOglicht. Spezielle Problemstellungen mit denen sich diese Arbeit weiters
beschéftigt sind noch die Vorausberechnung der Bewegung der druckgesteuerten
Ventile, sowie die thermische Aufheizung der Kompressorbauteile. Spezielles
Augenmerk  wurde auch auf die experimentelle  Uberpriifung  der
Simulationsergebnisse gelegt, wobei die meisten experimentellen Daten im Team des
Christian Doppler Laboratorium fiir Thermodynamik der Kolbenmaschinen und vom
Industriepartner ACC-Austria erarbeitet wurden.

Die Ergebnisse der hier vorliegenden Arbeit wurden auch in mehreren Papers

beschrieben.



Abstract

The rapidly increased demand of energy efficient appliances, faces the producers of
compressors for domestic refrigerators with new development challenges. Nowadays a
basically experimental driven product development is not sufficient to be further
successful at the world market. There is a strong movement in the development
departments to use simulations on virtual prototypes instead of real ones. To achieve
reliable results and decision criteria from these simulations, it is indispensable to have
simulation models and strategies which account for the complex physical phenomena

inside the compressor.

The work presented deals with the development and validation of such simulation
models and simulation strategies. For this thesis a so called “zooming — approach” has
been developed which allows the virtual reproduction of the whole domain of the
compressor in different levels of details. Furthermore, this work deals with the solution
of some special problems inside the compressor, like the movement of the pressure
driven valves or the heating of the components inside the compressor. Special
attention has been set on the experimental validation of the simulation results. The
experimental data for the validation has been worked out in the team of the Christian
Doppler Laboratory for Thermodynamics of Reciprocating Engines and ACC-Austria.

The results of the presented work have already been published in various papers.



Inhaltsverzeichnis

1.2.
1.3.

2.1.

2.1.1.
2.1.2.
2.2.

2.2.1.
2.2.2.
2.2.3.
2.24.
2.3.

24.

24.1.
24.2.
2.4.3.
2.5.

2.5.1.
2.5.2.
2.5.3.
2.54.

3.1.
3.2.
3.3.
3.3.1.
3.3.2.
3.3.3.
3.3.4.
3.3.5.

EIDICIEUNE ...ttt ettt e e e e e e 1
ProblemStelIUNg........c.coviiiiiiiie e et 4
Zieldefinition und ArbeitShypothese........ccccvveiviiieriiiieeiiececee e 5
Projektumifeld ........ccveieiiiieie e e e 6
Theoretische Grundlagen ..................coooiiiiiiiiiiiiini e 7
Funktionsweise eines Kiihlschrankes mit Kompressionskilteanlage ............c.cccce........ 7
Komponenten eines KihISChrankes ...........cccoooviieeiiiiiniiecieeeeceeee e 7
Kreisprozess im Kiihlschrank.............cooouiiiiiiiiiiiiiiee e 8
Der hermetische HubkolbenkompreSsor ..........c.ueeiieiieiiieriieeieeiieeie et 12
Sauglinie des KOMPIESSOTS ......c.eeviiiiierieiiieriie ettt ettt sve e e seaeebeeeese e 13
Zylinder, Kolben und VEeNntile..........ccooooiiiiiiiieiiiieciieeeee et 14
Drucklinie des KOmMPIESSOTS .......eeeiuiiiiiiiiiiieeciieeeieeeriee et eeeveeesreeesereeeeaneeens 16
Verlustmechanismen im KOmpPresSor .....o.vvevieiiiiiieniiciieeie e 16
Das KalOTIMELET ......ecuviruiiiiiiieiieieeiiesie ettt ettt ettt s 21
Grundgleichungen der Stromungsmechanik .............cccoeeiiieiiieeiiiiiieece e 22
MassenerhaltungsgleiChung ...........ccoeeeoiiiiiiiieie e 22
ImpulserhaltungsgleiChun@en.............oooiiiiiiieiiieeeeee e 22
Energieerhaltungsgleichung ..............cociiiiiiiiiiiiii e 29
Turbulente STrOMUNZEN.......cc.eeiiieiieiieeieeete ettt ettt eae et e seaeeseeenseenne 29
Eigenschaften der Turbulenz.............ooooviiiiiiiiiiicccee e 29
Numerische Berechnung turbulenter StrOmungen .............ccceeveveereieenceeenciee e, 31
Konzept der Turbulenzmodellierung............c.oooveeiieiiiiiiieiieiieeieee e 34
Das k-g Turbulenmodel ..o 35
Simulationsstrategie, Simulationsmodelle und deren Validierung....................... 37
Stand der TeChNIK..........ooiiiii e 37
3y ZOOMING™ = STLALEZIC ..eevvieniieiieeiieeie ettt ettt ettt e e beesteeeebe e teesebeenseessseeseeenseenne 39
0/1-dimensionales Kompressormodell............ccoooiieiiieriieiiienieiiieiecieeceee e 41
483316 1<) PRSPPI 42
VIBIEILE ..ttt ettt ettt et e st e e be e ateebee 46
VOIUINIEIL ¢t ettt et b et et b et saeesbe et eaeenas 48
RONIE ..ttt sttt et sttt s 49
Gesamtkompressor mit thermischem Netzwerk.........cccooocvveeviiieiiiiiiiiiiecee e 52



3.4. Kopplung des 0/1-dimensionalen Kompressorenmodells mit einem 3-dimensional
AUfelOsten TEIIZEDIt .......oouviiiiiiiieiee e 56
3.4.1. KopplungsSmethodik .........ccuoiiiiiiiiiiiieiiee et 57
3.4.2. Validierung der Kopplungsmethodik ............cccoeviiiiiiiiiiniiieieeeeeeeee e 59
3.5. 3-dimensionales - Kompressorenmodel .............cccoeeeiiieiiiieiiiiiiiie e 62
3.5.1. VentilsSImulationen ........cc.cocuiiuiiiiiiiiniiiecteieeee ettt sttt 62
3.5.2. Simulationsmethodik fiir die Berechnung der Ventildynamik...............ccccoeeiinninnnnn. 68
3.5.3. Thermische Betrachtung des Kompressors ..........ccceevvveeriieeiiieeiiee e 83
4. Anwendung der Methodik auf den 6-Kompressor..............c.cccceeeviiiieenniieeeennnnenn. 89
4.1. Bauteile des 0-KOMPIreSSOTS.......ccuiiiiiiriieriieiieeieeiteeieeiee st eieesteeaeessseenseeseseenseesnnas 89
41,1, SAUGMUITIET ..ottt ettt et e e e s abe e bt e e st e eseesssaenseennnas 89
4.1.2. DIUCKSITECKE. ...ttt ettt et sttt e e 91
4.1.3. ZyHNAEIZERAUSE ....c.eveieiiieeiiie ettt et e et e etae e et e e s reeesbeeesbeeessseeennseeens 92
4.2.  3-dimensionales — Berechnungsgebiet und Randbedingungen...........cc.ccoevvevviennnnnen. 93
4.3, ANALYSEN...uiiiiieiiece et e e bt e et ettt e e bt e snbeebeeeabeenbeenneas 94
4.3.1. Druckverlauf... ..o 95
4.3.2. TemperaturVerlauf...........ccooiiiiiiiieeeee e e e 98
4.3.3. ENETZICTITSSE ..eevieiiieiieeiii ettt ettt ettt ettt e et et e et esabeebeessbeenseeesseenseennnas 99
5. ZuSaMMENTASSUNG .........cooouiiiiiiiiiiiieiiieeeiee ettt tee et e et e st e e sb e e sabeeesabeeeaeeas 106
6. AUSDIICK ...ttt 107
PN 11 1 T2 1 1 7SR PURP 109
ReferenzIiste. .............oooiiiiiiii e 112

- vii -



Abbildungsverzeichnis

—

(e BEN o) SRV, IIF N

10
11
12
13
14
15
16
17

18

19
20
21
22
23
24
25
26
27
28
29
30
31
32
33
34
35
36
37

38
39
40
41
42

Haushaltsaustattung mit Kiihlschranken und Gefriergeréten in Deutschland ......... 1
Energieverteilung fiir einen durchschnittlichen deutschen Haushalt fiir

elektrischen Strom ....... ... 1
Trend im Energieverbrauch von Kiihlgeriten, Kiihl- / Gefrierkombinationen und
Tiefkiihlschrinken (Energielabelling F — A [94/2/EC]; A+ und A++

[2003/660/ECT) eeeeneentete et e e e 2
Wirkungsweise des Kéltekreisprozesses eines Kiihlschranks vgl. Burgstaller [3]... 7
ASHRAE — Vergleichsprozess fiir das Kéltemittel Isobutan (R600A) ................ 9
T-s Diagramm Tv =-23,3 u. TC=45°C ...ttt e, 10
p-h Diagramm Tv =-233u. Tc=45°C ....oiiiiii e, 11
schematische Darstellung des Hubkolbenkompressors mit dargestellten Fluss des
KAItemiIttels. . ... 12
Ansaugbereich des HTK 55 — KOmpPressors .......oo.vviviiiiniiiiiiiiiiieiiiieannnns. 14
Saugmuffler des HTK 55 — KOMPIesSors .......vvvuiiiiieiiiiiiiiiieiieeie e, 14
Zylindergehduse mit Druckstrecke ... 15
Einbausituation der Ventile des HTK 55 Kompressors ..........ccovvvviiiiiniinnnnn.n. 15
Gekiihlte KOMPIESSION ...ttt ae e 16
Kompression mit Warmezufuhr ..., 17
,Realer” Kompressionsverlauf aus CFD Berechnung .........................ooae. 18
p-V-Diagramm mit Saug- und Druckverlusten ...................oooiiiiiiii... 19
Einfluss der Kompressionsstarttemperatur auf die spezifische indizierte Arbeit

und die Leistungszahl (COP) ..o, 19
Zusammenhang der Oltemperatur und der kinematischen Viskositiit von

SChMICIOIEN ..., 20
schematischer Aufbau eines Kalorimeters (vgl. Zippl [6]) ....ovvvviviiiiiiiiiiinnn. 21
Verlauf der thermischen Leitfahigkeit in Abhéngigkeit der Temperatur ............. 25
Verlauf der Viskositét in Abhingigkeit der Temperatur ................ooeoiiinn. 26
Verlauf der spez. Warmekapazitit in Abhingigkeit der Temperatur .................. 26
p-V:Real Gas vs. Ideal Gas..........ooiiiiiiiiiiiii i e 27
T-V:Real Gas vs. [deal Gas.........ooooiiiiiiii s e, 27
Energiekaskade in einer turbulenten Stromung vgl. Sanz [13]......................... 30
statistische BetracChtungsweise ........c.ovvuiiiiiiiii i e, 32
Zooming — Methodik am Beispiel der Saugstrecke ... 40
0/1-dimensionales — Schema eines Hubkolbenkompressors ........................... 42
KUrbeltrieb ... 43
Vergleich Warmetibergangsmodelle ..., 44
Durchflusskennwerte Saugventil ... 46
Durchflusskennwerte Druckventil ........... .o 46
Geometrie des HTK 55 Saugventils ...........coooiiiiiiiiiiiiiiiieeea, 46
Approximation des Saugventils als 1 DoF — System ... 46
Vergleich Ventilbewegung Messung und Simulation ................c.ocoiiiinn 48
Anfangsbedingung fiir den Sod — Rohr Validierungsfall ............................... 51
Vergleich analytische Losung mit dem Ergebnis des eigenen

Berechnungsprogramm ............ooiiiiiiiiiii e 52
0/1-dimensionales Kompressormodell mit thermischen Netzwerk .................... 53
Kopplungsmethodik zwischen 0/1- und 3-dimensionalen Rechengebieten .......... 58
Schematischer KOmMPIeSSOT ... ..o.vinuiiniiiii i, 59
Saugmuffler mit Messpunkten ............ooeiiiiiiiiiiiii i e 59
Druckverlust in verschiedenen Messpunkten ................ccooiiiiiiiiiiiiiiinnnnn, 60

- Viii -



43
44
45
46
47
48
49
50
51
52
53
54
55
56
57
58

59
60
61
62
63
64
65
66
67
68
69
70
71
72
73
74
75
76
77
78
79
80
81
82
83
84
85
86
87
88
89

90
91

Transienter Druckverlauf in Messpunkt 4; Vergleich Simulation und Messung .... 61

Temperaturen in verschiedenen Messpunkten im Saugsmufflers ..................... 62
Vergleich von verschiedenen FSI — Kopplungsschemen (Sieber [46]) ............... 66
Simulationsablauf vgl. Baudille [47] ...c.ooviii e 67
Geometrische Verhéltnisse im unterem und oberem Totpunkt ........................ 69
KoOIbenbeWeZUNE ...t e 69
NetzinterpolatioNSStrAteZIC .. ..vuvenet ettt e e e aee 70
Situation im oberen Totpunkt ..o, 71
Position des CHANGE/OVER-LAYers .......c.ooviiiiiiiiiiiiiiiiiieieeene, 71
Geometrische Zusammenhénge fiir das Klebemodel .......................oco 72
Saugventileinspannstelle .............oooiiiiiiii e 73
3-dimensionales Balkenelement ............ ..o 73
Messaufbau fiir die Messung der Ventildynamik .....................oo. 76
Vergleich Saugventilbewegung Messung und 3-dimensionaler Simulation .......... 76
Kraft auf der Ventiloberflache ..o 76
Kraft auf der Ventiloberfliche des Saugventils 40 — 200 °K'W nach dem oberem
TOtPUNKL ..o e 77
Einfluss der Parametervariation auf den Massenfluss ..................ccooii 79
Einfluss der Parametervariation auf den Saugdruck ...................oooiinil, 79
Ventil abstrahiert als flache Platte ... 80
HTK 55 Saugventil ..o e 80
Druckverlauf im Zylinder ........ ... 80
Gastemperatur im Zylinder ..o 80
Vergleich der Ventilerhebungskurven ............ ..o 81
Vergleich der einstromenden MassenfliiSSe ...........coeviiiiiiiiiiiiiiiiiiiiinen... 81
lokale Warmetibergangszahlen (60°KW) ..., 82
lokale Warmeiibergangszahlen (90°KW) ..., 82
lokale Warmetibergangszahlen (120°KW) ..., 82
Vorgehensweise zur Berechnung der Temperaturverteilung im Kompressor ....... 87
Saugstrecke des 0-KOompreSSOrs .....o.uuieeiiiiii e e 89
Saugmuffler des 6-KompresSors ........oouiieiiiiiiiiiii e 89
Untersuchungen des Auslasses von Saugmufflervarianten .............................. 90
Druckmuftler ... 91
Druckpulsationen in der Druckstrecke des 6-Kompressors .................ceennenn. 92
ZyINdergehause .......ooniiii i 93
Gasstrecke des 0-KOompresSors ......ouiiiiiii i, 93
3-dimensionales Rechengebiet fiir den 6-Kompressor ............cooovviiiiiiiiini.an, 93
p-V — Verlauf des 0-KOMPressor .........c.ovvviriniiiiiiiiiiiieeeeeee e 95
p-V-Kurve Hochdruckteil ... 96
p-V—Verlauf Niederdruckteil ..., 96
Massenstromverldufe Saug- (blau) und Druckventil (rot) ................ccoooeiiinin. 97
Temperaturverlauf an verschiedenen Stellen des 6-Kompressors .................... 98
Wirmetibergidnge im 0-KOmpressor .........oovvvviiiiiiiiiiiiee e, 99
schematische Darstellung der Situation im Zylinder ...................oooiiiit. 100
Wirmeiibergangszahlen im Zylinder ... ..., 100
Temperaturverteilung an den Bauteilen des Kompressors ...............oooeviinnine. 101
Wichtigste Energiefliisse im 6-Kompressor ............cooovvviviiiiiiiiiiiiiin, 103
Vergleich der wichtigsten Energiefliisse im 6-Kompressors und im HTK 95 104
KOMPIESSOT .. .eeeeeie
Prototyp des Saugschallddmpfers mit Warmetauscher...................ccoeiinnnn. 108

schematische Darstellung des Saugschalldimpferprototyps mit Warmetauscher... 108

-iX -



Tabellenverzeichnis

—_— = 0 0 3O LN~ W~

—_ O

13
14

Vergleich der wichtigsten Kompressorparameter .............ooceviviiiiiiiiiiennnenn.
Hauptreibungsquellen des HTK 55 - Kompressors.......ococvvvviiiiiiiiiiiiiiiiiniinnnn.
Vergleich der Hauptparameter des Kompressors ...........cooovvvviiiiiiiiiiiiniennn...
Modellkonstanten fiir das Standard k-¢ Turbulenzmodel................................
Vergleich Messung und Simulation fiir den Abstimmungsfall .........................
Vergleich Messung und Simulation fiir den Testfall ,,Service pipe“...................
Vergleich Messung und Simulation fiir den Testfall mit erhéhtem Saugdruck ......

Vergleich Messung und Simulation fiir den Testfall mit verringertem Saugdruck ..

Vergleich Messung und Simulation fiir den Testfall ,,Heizen des Olsumpfes* ......
Vergleich der FSI — Kopplungsmethoden ...,
Ubersicht iiber Kopplungsmethoden fiir kommerzielle CFD — Programme mit

einem FEM Programm .............oiiiiiiiiiiiiiii e
Variierte Parameter fiir die Testfalle ...............
Ubersicht Gber TeSALLE ...........oivuiiie e,
Energiefliisse im Zylinderraum in Watt ...t e,



Abkiirzungsverzeichnis

ACC
ASHRAE

BVT
CD - Labor
CFD
COoP
DNS
DoF
DVs
DVg
FEM
FSI
HTF
LES
MPCCI
NAG
oT
Pel
PL

Qo0
RANS
SVg
SVo
TVD
UDF
uT

.. Appliances Components Companies
.. American Society of Heating, Refrigerating and Air-Conditioning

Engineers

.. Basic valve theory

.. Christian Doppler Labor

.. Computational Fluid Dynamics
.. Coefficient of Performance

.. Direct Numerical Simulation
... degree of freedom

.. Druckventil schlief3t
... Druckventil 6ffnet

.. Finite Elemente Methode

.. Fluid Structure Interaction
... Heat transfer function
... Large eddy Simulation

.. Mesh based parallel Code Coupling Interface
... Numerical Algorithms Group

.. oberer Totpunkt
... elektrische Leistung
... Pilotlos
... Kélteleistung
... Reynolds Average Navier Stoke
.. Saugventil schlief3t

.. Saugventil 6ffnet

.. Total Variation Diminishing

.. User defined Function

.. unterer Totpunkt



Formelzeichen

A Koeffizientenmatrix

A Kontaktfldche [m?]
A, effektive Fliache [m?]

A, Querschnittsfliche Bohrung [m?]

D Kolbendurchmesser, Rohrdurchmesser [m]

E Totale Energie pro Einheit [J/m?3]
F Flussvektor

F, Vorspannkraft [N]

F, Gaskraft auf Ventil [N]

F, viskose Kraft [N]
Fiion Klebekraft [N]

F, Kraft aufgrund von Oberflichenspannung [N]

H Enthalpie [kJ]
HTF Wirmeiibergangsfunktion [W/K]
P, elektrische Leistung [W]

Pr Prandtlzahl

0, Kilteleistung [W]

R Gaskonstante [kJ/kgK]
Re Reynoldszahl

R, innerer Bohrungsradius [m]

S; allgemeiner Quellterm

T Temperatur [K]

T, Enthalpie-gemittelte Temperatur [K]

T, Wandtemperatur [K]

U Saugbohrungsumfang [m]

U Vektor der konservativen Variablen

v, Zylindervolumen [m?]

c Federkonstante [kg/s?]
¢, spezifische Warmekapazitit bei konstantem Volumen  [kJ/ kg K]
c, spezifische Wirmekapazitit bei konstantem Druck [kJ/ kg K]
d Dampfungskonstante [kg/s]

e Riicksprungkoeffizient

e spezifische Innere Energie [J/kgK]
f Wandreibungskoeftizient

h Wirmeiibergangszahl [Wm?K]
h Olfilmdicke [m]

h, ausflieBende spezifische Enthalpie [kJ/kg]
h. einflieBende spezifische Enthalpie [kJ/kg]
k turbulente kinetische Energie [m?/s?]
/ Pleuelldange [m]

1 Massenstrom [kg/s]
m effektive Masse [kg]

- Xii -



5 O

)
=

8 IC -

o

QQENQSS‘K%

Multiplikationsfaktor
Polytropenexponent
Kolbenbolzenoffset
Druck

spezifische Kélteleistung

Kolbenbewegung

Zeit

Geschwindigkeit (in x-Richtung)
Geschwindigkeit (in y-Richtung)
Geschwindigkeit (in z-Richtung)
kartesische Koordinaten
Ventilbewegung
Ventilgeschwindigkeit
Ventilbeschleunigung
Zeitdifferenz/Zeitintervall
Dichte

Schubspannungen

Scherspannungen

dynamische Viskositét
kinematische Viskositét
Kolmogorov Lénge
allgemeine Variable
Dissipationsrate
Isentropenexponent
Kurbelradius
Winkelgeschwindigkeit
modifzierte Winkelgeschwindigkeit
Kurbelwinkel
Wirmeleitkoeffizient
Durchflusskennwert
Oberflachenspannung
Kontaktwinkel

- xiii -

[m]
[Pa]
[J/kg]

[m]

[s]

[m/s]
[m/s]
[m/s]

[m]
[m/s]
[m/s?]

[s]
[kg/m?]

[Pa]
[Pa]
[Ns/m?]]
m?/s

[m]
[m?/s?]

[m]
[rad/s]

[rad/s]
[°]
[W/mK]
[N/m]
[°]



1. Einleitung

1. Einleitung

Kaum eine Erkenntnis hat das Leben der Menschen so gepriagt wie die Erfahrung, dass
durch Kiihlung Lebensmittel ldnger haltbar gemacht werden konnen. Die ersten
Methoden der Kiihlung gehen bis auf die Romer zuriick, die Eis benutzten um ihre
Speisen und Getrdanke zu kiihlen. Obwohl die Idee der Kiihlung schon sehr alt ist,
dauerte es bis ins 19. Jahrhundert bis der Grundstein fiir die technische
Kailteerzeugung gelegt werden konnte. Die Geburtstunde der modernen
Kailteerzeugung, so wie wir sie heute kennen, kann auf den 9. August 1877 datiert
werden. An diesem Tag wurde Carl Paul Gottfried von Linde das Patent fiir seine
,Kilteerzeugungsmaschine*  erteilt.  Seit dieser Zeit hat das Thema
Lebensmittelkiithlung und insbesondere der Kiihlschrank einigen Wandel hinter sich.
Vom Luxusgut, das ein Kiihlschrank noch in den 20er Jahren des 20. Jahrhunderts
darstellte, wandelte er sich in den 50er Jahren ausgehend von den USA zum Alltagsgut
fiir die breite Bevdlkerungsmasse. In Europa setzte diese Entwicklung aufgrund der
Nachwirkungen des 2. Weltkriegs erst spiter ein, wie in Abbildung 1 beispielsweise

fiir Deutschland dargestellt ist.
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Abbildung 1: Haushaltsaustattung mit Abbildung 2: Energieverteilung fiir einen
Kiihlschrianken und  Gefriergerdten in durchschnittlichen deutschen Haushalt fiir

Deutschland elektrischen Strom

Aber nicht nur positive Entwicklungen gingen mit der Verbreitung des Kiihlschrankes
einher. Lange Zeit wurden Fluorchlorkohlenwasserstoff-Verbindungen (FCKW) als
Kiltemittel in Kiihlschrinken eingesetzt. Diese chemisch sehr stabilen Substanzen
gelangen aufgrund von Leckagen und Verlusten bei der Entsorgung der Kiihlgeréte
schlieBlich in die Stratosphére (zweite Schicht der Erdatmosphire, in ca. 15 — 50 km
Hohe) und reagieren dort mit der schiitzenden Ozonschicht. Dabei wirkt das Chlor wie
ein Katalysator, der Ozon (O3) in molekularen Sauerstoff (O,) umwandelt und dadurch

die Konzentration des Ozons in der Stratosphére reduziert. Besonders schidlich sind
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hierbei Chloratome. Ein Chloratom kann die Zerstorung von bis zu 100.000
Ozonmolekiilen bewirken. Die Basis fiir diese Erkenntnis wurde von den
Wissenschaftlern F. Sherwood Rowland, Mario Molina und Paul Crutzen [1] gelegt,
die fiir Ihre Arbeit im Jahr 1995 den Nobelpreis in Chemie erhielten. Als Folge dieser
Erkenntnisse wurde im Jahre 1995 in Deutschland und in weiterer Folge in ganz
Europa ein Verbot fiir die Neuproduktion von Kiihlschrinken mit ozonschidlichen
Kaéltemitteln erlassen. Dieses Verbot bereitete den Weg fiir Kéltemittel, die keine
ozonschiadigende Wirkung aufweisen und daher heutzutage in fast jedem modernen
Kiihlschrank in Europa im Einsatz sind. Ein weiterer wichtiger Aspekt zum Thema
Umweltschutz in Verbindung mit Kiihlgerdten, der in den letzten Jahren stetig an
Bedeutung gewonnen hat, ist das Thema Energieverbrauch und Energieeffizienz. Die
in Abbildung 2 dargestellte Verteilung fiir den elektrischen Energieverbrauch eines
Haushalts zeigt, dass rund 22 % der verwendeten elektrischen Energie im Haushalt fiir
das Kiihlen und Gefrieren aufgebracht werden. Damit gehort die Kélteerzeugung
neben der elektrischen Heizung, der Warmwasseraufbereitung und den elektrischen
Kleingerdten zu den groBen Energieverbrauchern in einem Haushalt. Auftbauend auf
dieser Erkenntnis erlieB die EU mit der Directive 2003/66/EC eine weitere
ambitionierte ,,Energie - Labelling* — Richtlinie, die den Absatz und die Entwicklung

von hocheffizienten Kiihl- und Gefriergeriten forcieren soll.

‘—o—KUhIgeréte —a— Kiihl- / Gefrierkombi —a— Tiefkiihlschrank ‘

600 -

500 ~

400 ~

300 -
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Energieverbrauch [kWh]

100 -

1985 1990 1995 2000 2005 (A) 2005 (A+) 2005 (A++)

Abbildung 3: Trend im Energieverbrauch von Kiihlgeriaten, Kiihl- / Gefrierkombinationen
und Tiefkiihlschrianken (Energielabelling F — A [94/2/EC]; A+ und A++ [2003/66/EC])
Erste Erfolge konnen in diesem langwierigen Prozess bereits verbucht werden, wie in

Abbildung 3 zu sehen ist. Dargestellt ist der Energieverbrauch eines durchschnittlichen
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Gerites abhingig von dessen Herstellungsdatums bzw. Energielabels. Sehr gut zu
erkennen ist, dass es zu einer stetigen Reduktion des Energieverbrauchs seit
Einfiihrung der Energierichtlinien gekommen ist. Um eine weitere Verbesserung im
Energieverbrauch der Kiihl- und Gefrierschrinke zu erzielen, sind nun die Hersteller
von Kiihlschrianken, aber vor allem auch die Hersteller von Kiihlschrankkompressoren
gefordert.

Fir Kiihlschrankkompressoren mit Kélteleistungen von 50 — 250 W, wie sie in
herkdmmlichen Haushaltskiihl- und Gefrierschrianken verbaut werden, stellen diese
Trends hin zu immer effizienteren Gerdten eine besondere Herausforderung dar.
Neben der Forderung nach immer energiesparenderen Kompressoren sind fiir die
erfolgreiche Positionierung am Markt (Weltmarkt ca. 120 Mio. Kompressoren pro
Jahr) noch weitere Verkaufsargumente wie Gerduschverhalten, Pulsationen am
Ausgang des Kompressors aber auch Faktoren wie der Preis und Haltbarkeit
entscheidend. Eine optimale Kombination der Zielereichung dieser Parameter ist
notwendig, damit der Kompressor auch wirtschaftlich erfolgreich produziert werden
kann.

In der Kompressorenentwicklung hat in den letzten Jahren neben der herkdmmlichen
hauptsidchlich experimentellen Methode mit einfachen Berechnungsmodellen, nun
auch die Methode der virtuellen Produktentwicklung mit aufwindigen numerischen
Simulationen Einzug gehalten. Damit konnen die komplexen physikalischen Effekte,
wie sie im Kompressor vorherrschen, besser erfasst werden. Der Vorteil der
numerischen Werkzeuge liegt auf der Hand. Schnelle Ergebnisse durch den Wegfall
aufwindiger Experimente, die noch dazu mit MeBfehlern behaftet sind, ermdglichen
ein  verbessertes  physikalisches  Verstindnis der  Vorgénge. Virtuelle
Produktentwicklung mit numerischen Methoden impliziert jedoch auch Nachteile. Bei
nicht fachgerechter Anwendung bzw. bei einer oberflichlichen Bewertung der
Ergebnisse ergeben sich falsche Schlussfolgerungen. Die Giiltigkeit der Methoden
muss daher in moglichst aussagekriftigen Validierungsfillen lberpriift werden. An
dieser Stelle soll darauf hingewiesen werden, dass eine kritische Grundeinstellung zu
allen Ergebnissen fiir eine ingenieurmafige Betrachtung unumginglich ist. Dies gilt
sowohl fiir Simulations- als auch fiir Messergebnisse, da die Verdnderungen am

hochentwickelten hermetischen Kolbenkompressor meist sehr klein sind.
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1.1. Problemstellung

Wie in der Einleitung erwdhnt, stellt der Wirkungsgrad des hermetischen
Kolbenkompressors eine Moglichkeit dar, den Energieverbrauch von Kiihlgerdten zu
reduzieren. Neben dem Wirkungsgrad des elektrischen Antriebs und dem
mechanischen Reibverlusten steht der thermodynamische Wirkungsgrad als wichtiger
Einfluss fest. Die hier folgende Arbeit befasst sich mit der Verbesserung des
thermodynamischen Wirkungsgrades unter Verwendung aktueller numerischen
Simulationsmethoden.

Ein hermetischer Kolbenkompressor stellt ein komplexes thermodynamisches System
dar. Der grundsitzliche Aufbau ist auf die Massenproduktion ausgerichtet und
kompakt. Gerade diese kompakte Bauform fiihrt zu starken thermodynamischen
Interaktionen zwischen den einzelnen Bauteilen. Einfache mathematische Modelle
sind zur Beschreibung der komplexen Vorginge meist nicht ausreichend. Der Grund
hierfiir liegt in den komplexen Geometrien der einzelnen Bauteile. Durch die aufgrund
der Miniaturisierung zunehmende geometrische Komplexitét spielen 3-dimensionale
Stromungseffekte eine groBere Rolle, die durch eine 0-dimensionale bzw. 1-
dimensionale Berechnung kaum oder gar nicht abgebildet werden kénnen. Aufgrund
dieser = Tatsachen  aber auch der  Verfiigbarkeit von  verbesserten
Simulationswerkzeugen und Computerressourcen nahm die Verwendung von 3-
dimensionalen Stromungssimulationen in den letzten Jahren eine immer wichtigere
Rolle bei der Entwicklung von Kompressoren ein (eine genaue Definition, was unter
0/1 — und 3-dimensionalen Methoden zu verstehen ist, ist dem Kapitel 3.1 zu
entnehmen). Meist ist es aber aufgrund der Komplexitit des Gesamtsystems und der
limitierten Rechenleistung nicht moglich, den gesamten Kompressor 3-dimensional zu
betrachten. 3-dimensionale Berechnungen mit Rechenzeiten von mehreren Wochen
stellen in der industriellen Entwicklungspraxis die Ausnahme dar und werden nur in
Einzelfillen durchgefiihrt. Das Problem mit langwierigen Berechnungen ist, dass sie
meist nur unter Verwendung grober Vereinfachungen erfolgen und damit nur einen
Uberblick iiber die vorherrschenden Effekte geben konnen. Die lange Dauer der
Berechnung erschwert dariiber hinaus den Vergleich von Varianten und ist somit fiir
die Produktentwicklungen kaum einsetzbar. Eine andere Moglichkeit zur Verringerung
der Simulationsdauer, ist die Betrachtung von ausgewéhlten Teilbereichen des
Kompressors unter Verwendung von gemessenen Randbedingungen (z.B.: die
Saugstrecke des Kompressors mit Druckrandbedingungen am Ein- und Auslass).
Durch die starken gasdynamischen Interaktionen zwischen den Bauteilen sind die

Ergebnisse solcher Simulationen in ihrer Aussage beschrinkt, da die
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Randbedingungen dieser Teilbereiche von den physikalischen Gegebenheiten im
inneren des Systems abhdngen (z.B.: Ventilbewegung - Stromung im
Saugschallddmpfer). Eine weitere Problematik der Simulation stellt die Bestimmung
der thermischen Randbedingungen dar, die noch stirker als die gasdynamischen
Effekte in Interaktion mit dem restlichen Kompressor stehen. Durch die Verwendung
gemessener Randbedingungen ist es zwar moglich ein System mit Simulationen
nachzubilden, jedoch ist dadurch die Mdglichkeit der Vorausberechnungen stark
eingeschriankt. Speziell im Saugbereich des Kolbenkompressors wirken sich die
Wandtemperaturen der gasfithrenden Teile sehr stark auf die indizierte Arbeit und
damit die Gesamtleistung des Kompressors aus, da sie direkt die
Kompressionsstarttemperatur  beeinflussen. Bei erster Betrachtung stellen die
thermischen Wechselwirkungen keine groBen Herausforderungen dar, da im
Allgemeinen die Moglichkeit besteht die instationidre Energieerhaltungsgleichung in
Festkorpern zu 16sen. Diese Uberlegung ist grundsitzlich korrekt, jedoch dauert der
Aufwirmvorgang eines Kompressors in Realitdt ca. 45 Minuten (entsprechend ca.
135.000 Zyklen). Erst danach liegen stationdre thermische Bedingungen vor. Damit
sind solche Berechnungen ohne Anpassung der Zeitskalen fiir die Aufwidrmung nicht
durchfiihrbar. Fiir stationdre Berechnungen des thermischen Gleichgewichtszustands
miissen jedenfalls die energetischen Wechselwirkungen aller Bauteile im hermetischen
Gehduse korrekt berticksichtigt werden.

Zusammenfassend ldsst sich sagen, dass die 3-dimensionale Simulation eines
Hubkolbenkompressors mit dem Vorhandensein von schnellen industriell
anwendbaren Simulationsstrategien und -methoden steht und fillt. Der Entwicklung

einschldgiger Simulationswerkzeuge widmet sich die nachfolgende Arbeit.

1.2. Zieldefinition und Arbeitshypothese

Ziel dieser Arbeit ist es, verschiedenartige Simulationswerkzeuge bzw. —ansitze
sinnvoll miteinander zu verkniipfen, um die komplexen physikalischen Prozesse und
ithre Wechselwirkungen im Inneren eines hermetischen Hubkolbenkompressors
abzubilden. Weiters sollen die entwickelten Ansétze und Simulationsstrategien fiir
industrielle Entwicklungszwecke einsetzbar sein. Somit sollen mehrere Generationen
von Prototypen in relativ zur Entwicklungszeit, kurzen Bearbeitungszeiten beurteilt
werden konnen. Spezielles Augenmerk soll bei den Untersuchungen auf die
Simulation der Saugseite (bestehend aus Saugrohr, Gehdusedurchtritt,
Saugschallddmpfer, Saugventil und Zylinder) gelegt werden, da laut Pischinger [2] in
diesem Bereich das thermodynamisch grofite Verbesserungspotential vorhanden ist.

Zusitzlich sollen in der Arbeit noch die wichtigsten Energiefliisse innerhalb des
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Kompressors qualitativ bewertet und dargestellt werden. Diese Betrachtung ist eine
Voraussetzung, um die thermodynamischen Zusammenhédnge innerhalb eines
Kompressors aufzuzeigen und soll dadurch die Grundlagen schaffen, weitere
thermodynamische Verbesserungspotentiale aufzuspiiren und sie in weiterer Folge
auch der Verwertung in einem Industrieprodukt zuzufiihren.

Die vorliegende Arbeit soll aber nicht nur die vorher genannten Problemstellungen
abdecken, vielmehr soll sie auch eine Art ,Best-Practice-Guide® fir die
thermodynamische Untersuchung von Hubkolbenkompressoren {iiber Simulation
darstellen. Damit soll der aktuelle Stand der simulatorischen Moglichkeiten mit seinen

Grenzen aufzeigt werden.

1.3. Projektumfeld
Alle hier dargestellten Arbeiten wurden im nachfolgend tabellarisch beschriebenen
sogenannten CD-Labor fiir Thermodynamik der Kolbenmaschinen durchgefiihrt. CD-
Labors stellen ein Forschungsinstrument dar, das eine langfristige Zusammenarbeit
zwischen Industrie und Universititen bzw. Fachhochschulen ermoglicht. Die
Organisation erfolgt iiber die Osterreichische Christian Doppler Gesellschaft.

(www.cdg.ac.at)

CD-Labor: Thermodynamik der Kolbenmaschinen
Modul: Modul 1: Thermodynamische Analyse und Simulation von
Kolbenkompressoren

Industriepartner: ACC — Austria
Beginn: 01.09.2004
Leitung: Ao. Univ.-Prof. Dr. Raimund A. Almbauer
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2. Theoretische Grundlagen

Dieses Kapitel gibt einen Einblick in den Aufbau eines vollhermetischen
Hubkolbenkompressors. Es fasst die thermodynamischen Grundlagen des
Kaltekreisprozesses, der vom Kiltemittel im Kiihlschrank durchlaufen wird,
zusammen. Dieses Kapitel soll aber auch die wichtigsten Gleichungen fiir die
Berechnung der Stromung darstellen. Die Kompressorkomponenten und deren
Funktion werden anhand der Kompressorgeneration Kappa der Fa. ACC-Austria

dargestellt.
2.1. Funktionsweise eines Kiihlschrankes mit Kompressionskiilteanlage

2.1.1. Komponenten eines Kiihlschrankes

Grundsétzlich kann der Kiihlvorgang im Kiihlschrank, wie in Abbildung 4 dargestellt
werden. Der Kiihlkreislauf besteht aus fiinf Hauptkomponenten. Es sind dies die drei
Wirmetauscher Kondensator, Verdampfer und der interne Wairmetauscher, das

Kapillarrohr und als komplexeste Komponente der hermetische Kolbenkompressor.

Verdampfer

__Kapillarrohr

Kondensator ‘W1 | interner
; : Warmetauscher

i

Abbildung 4: Wirkungsweise des Kailtekreisprozesses eines Kiihlschranks vgl.
Burgstaller [3]

Das dampfformige Kiltemittel (in den meisten Féllen R600a oder R134), wird vom

Kompressor auf einen héheren Druck und eine hohere Temperatur gebracht. Danach
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stromt es durch den Wairmetauscher auf der Riickseite des Kiihlschrankes, dem
Verfliissiger (Kondensator), wobei Wéarme an die Umgebung abgegeben wird. Durch
diese Wiarmeabgabe dndert das Kéltemittel seinen Aggregatszustand von dampfformig
auf fliissig und wird dort unter die Kondensationstemperatur abgekiihlt. Nach dem
Verfliissiger stromt das Kéltemittel durch die Kapillare und baut dort den Druck ab.
Gleichzeitig ist ein Teil des Kapillarrohrs als interner Warmetauscher ausgefiihrt, so
dass das entspannende Kailtemittel gekiihlt wird. Nach dem Verlassen des
Kapillarrohres stromt das fliissige Kéltemittel durch den Wérmetauscher im Inneren
des Kiihlschrankes und nimmt dort Warme vom Kiihlgut auf. Dies erfolgt durch die
Anderung des Aggregatzustands von fliissigen zuriick in den dampfformigen Zustand.
Vor dem Eintritt in das Kompressorgehduse erwédrmt sich das dampfformige

Kaéltemittel im internen Warmetauscher ungefahr auf Umgebungstemperaturniveau.

2.1.2. Kreisprozess im Kiihlschrank

Der reale Betrieb eines Kiihlschrankes ldsst sich nur schwer darstellen, da es sich
durch das oftmalige Ein- und Ausschalten um einen hoch instationdren Vorgang
handelt. Durch verschiedene Randbedingungen wie die AuBentemperatur, das
wiederholte Offnen der Kiihlschranktiir, das Einlagern warmen Kiihlguts und
allgemein die Temperatur des Kiihlguts ergeben sich fiir den Kreisprozess
unterschiedliche Betriebszustinde. Um eine Vergleichbarkeit von Kompressoren
unterschiedlicher Herstellern zu schaffen und moglichst gleichbleibende
Randbedingungen fiir die Auslegung der Bauteile zu erhalten, werden genau definierte
Vergleichsprozesse herangezogen. Diese Vergleichsprozesse haben die Aufgabe den
gesamten Prozess innerhalb eines Kompressorkiihlschrankes so realistisch wie
moglich fiir die Effizienzeinstufung von Kompressoren nachzubilden. Es existieren in
der Literatur mehrere Vergleichsprozesse. Der am héufigsten verwendete
Vergleichsprozess ist der sogenannte ASHRAE — Prozess, der eine
Verdampfungstemperatur von -23,3 °C und eine Kondensationstemperatur von 55,2
°C aufweist. ASHRAE ist die amerikanische Vereinigung der Wirme- und
Kiihlanlageningenieure (American Society of Heating, Refrigerating and Air-
Conditioning  Engineers). Weiters ist die  Unterkiihlungstemperatur (=
Eintrittstemperatur in das Kapillarrohr) mit 32°C, sowie die Uberhitzungstemperatur
(= Eintrittstemperatur in den Kompressor) mit 32 °C festgelegt. Da der
Industriepartner ACC Austria ausschlieBlich Kompressoren fiir den Betrieb mit dem

Kiéltemittel Isobutan (R600a) herstellt, werden in dieser Arbeit auch nur Kreisprozesse
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mit dem Arbeitsmedium Isobutan untersucht. In Abbildung 5 ist die Prozessfiihrung
fiir den Kilteprozess laut ASHRAE [4] dargestellt. Der Kreisprozess ldsst sich in
folgende verschiedene Teilbereiche gliedern:
e 1-2 Kompression
e 2-2° Isobare Abkiihlung im Verfliissiger (= Kondensator)
e 2°—3" Kondensation im Verfliissiger
e 3°—-3  Unterkiihlung auf 32 °C im Verfliissiger
e 3-4 Gekiihlte Expansion im Kapillarrohr
e 4—-1" Isobare Verdampfung im Verdampfer
o 1’1 Uberhitzung auf 32 °C im internen Wirmetauscher
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Abbildung 5: ASHRAE — Vergleichsprozess fiir das Kéltemittel Isobutan (R600A)

Wie aus der Thermodynamik bekannt, handelt es sich beim Kélteprozess um einen
gegen den Uhrzeigersinn umlaufenden Kreisprozess, dem Arbeit zugefiihrt werden
muss. Die spezifische Enthalpiedifferenz zwischen Punkt 1 und Punkt 2 entspricht im
Groflen und Ganzen der fiir die Kompression aufzuwendenden spezifischen Arbeit
(Der Einfluss des Waiarmelibergangs wéhrend der Kompression ist gering). Die
gewonnene Kailteleistung entspricht dem Produkt aus der spezifischen
Enthalphiedifferenz zwischen den Punkten 4 und 1 und Massenstrom. Das entspricht
bei den gegebenen Verdampfungs- und Kondensationstemperaturen einer spezifischen
Kilteleistung von qo= 336 kJ/kg.
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Nachgestellt werden diese Vergleichsprozesse in einem Kalorimeter (Details siehe
Kapitel 2.3), das die Driicke am Ein- und Austritt und die Temperaturen am Einlass
des Kompressors abhingig vom eingestellten Vergleichsprozess vorgibt. In einem
Kalorimeter wird die Leistungszahl eines Kompressors (COP = Coefficient of
Performance) iiber den gemessenen Massenfluss bei einem vorgegebenen
Vergleichprozess bestimmt. Dieser ist direkt proportional der Kalteleistung und
indirekt proportional der aufgenommenen elektrischen Leistung, siehe Gleichungen
(1) und (2).

Qy =4, i (1)
cop=2 )

el

Um einen Kompressor fiir den Einsatz im Kiihlgerdt zu optimieren, konnen auch
andere Vergleichsprozesse herangezogen werden. Aus Messungen an verschiedenen
Kiihlgerdten stellte sich heraus, dass der Vergleichsprozess mit einer
Verdampfungstemperatur von -23,3 °C und einer Kondensationstemperatur von
+45°C den realen Ablauf innerhalb eines modernen Kiihlgerdtes mit guter
Energieffizienz besser nachbildet, als dies der herkdmmliche ASHRAE -
Vergleichsprozess mit einer Kondensationstemperatur von +55°C tut. Aus diesem
Grund wurde fiir die vorliegende Arbeit das Hauptaugenmerk auf den Kaélteprozess
mit einer Kondensationstemperatur von +45°C gelegt. Nachfolgend sind fiir diesen
Kreisprozess das T-s — Diagramm (Abbildung 6) sowie das in der Kiltetechnik sehr

héufig verwendete p-h — Diagramm (Abbildung 7) dargestellt.
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Abbildung 6: T-s Diagramm Tv =-23,3 u. Tc =45°C
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100 -
10 -

5

£ |

5 |

e |

o 1
1

1 1
300 400 609{ _________________________ 00
| ! |
! p = 0,627 bar !
| | |
| | |
| |
| | |
| | |
1 1 1
| | |
o1+ /L e B LT .

Enthalpie [kJ/kg K]
Abbildung 7: p-h Diagramm Tv =-23,3 u. Tc =45°C
Durch das Verringern der Kondensationstemperatur von 55 °C auf 45 °C ergibt sich

natiirlich auch eine Anderung der maximal erreichbaren theoretischen Leistungszahl

(COP 4y, die sich angelehnt an den idealen Carnotprozess, wie folgt beschreiben lésst.

vaerdampfung
COPyy = o (3)

kondensation verdampfing
Die maximale Leistungszahl steigt von 3,19 bei der Kondensationstemperatur 55 °C
auf 3,65 fir die Kondensationstemperatur von 45 °C. Zusitzlich zu diesen
thermodynamisch giinstigeren Bedingungen, verringern die kleineren Driicke im
Kompressor die Kolbenkrifte, was wiederum in einer Verringerung der Reibleistung
resultiert. Mit sinkendem Kompressionsenddruck nimmt auch das Temperaturniveau
im gesamten hermetischen Kompressor ab. Daraus resultierend ergibt sich eine
geringere Aufheizung des Gases im Kompressor, was sich wiederum gut auf die
Leistungszahl auswirkt. In Abbildung 6 bzw. Abbildung 7 ist der Kélteprozess bei
isentroper Prozessfithrung ohne sonstige Verluste dargestellt. In Realitét treten eine
Reihe von Verlusten auf, wie Druckverluste in den Rohrleitungen der Wéarmetauscher,
Druckverluste im Ansaugbereich des Kompressors, Sauggaserwdrmung im
Ansaugbereich des Kompressors oder die Erwdrmung des Kaéltemittels durch
Wiérmeiibergang im Zylinder, etc. Die in dieser Arbeit betrachteten Verluste betreffen

lediglich den Kompressor, deshalb werden alle anderen Bauteile im Kreisprozess als
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verlustfrei angesehen. Kapitel 2.2.4 befasst sich ndher mit den verschiedenen im

Kompressor auftretenden Verlusten.

2.2. Der hermetische Hubkolbenkompressor

Der hermetische Hubkolbenkompressor, wie er in Kiihlschranken eingesetzt wird, ist
in seiner Konstruktion und Bauform relativ alt. Am grundsitzlichen Aufbau hat sich in
den letzten 30 Jahren nur wenig gedndert. Jedoch ermdoglicht speziell der Einsatz von
neuen Materialien in Zukunft Bauformen, die so bisher noch nicht zu realisieren
waren. Abbildung 8 =zeigt den schematischen Aufbau eines hermetischen
Hubkolbenkompressors, so wie er in Haushaltskiihlgerédten eingesetzt wird. Die blauen
Pfeile in der Darstellung reprasentieren den Fluss des Kaltemittels durch den
Kompressor. Der Kolbenkompressor wird iiber einen Einphasen-Asynchronmotor
angetrieben. Die vertikal stehende Kurbelwelle wird iiber den Rotor des Elektromotors
in Bewegung gesetzt, mit dem sie iiber eine Presspassung verbunden ist. Der Kolben
ist durch das Pleuel mit der Kurbelwelle verbunden, die auch die Olversorgung des
Kompressors sichergestellt. Dazu befindet sich am unteren Ende der Kurbelwelle eine
Offnung, durch die Ol aus dem Olsumpf am Boden des Gehiuses angesaugt wird.
Mithilfe der Zentrifugalkraft und einer gefristen wendelformigen Nut auf der

Kurbelwelle wird das Ol zu den notwendigen Schmierstellen transportiert.

Gehause
(Shell)

Druckstrecke

T~

Kolbenzylinder System

. :
Saugschall-

— Elektromotor
dampfer -

Abbildung 8: schematische Darstellung des Hubkolbenkompressors mit dargestellten Fluss
des Kiltemittels

Die nachfolgenden Arbeiten zur Simulation von Bauteilen wurden fiir den
Kompressortyp HTK 55 der Fa. ACC Austria durchgefiihrt. Diese Arbeiten sollen
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Erkenntnisse fiir die Entwicklung des neuen Typs Delta liefern. Daher war es
notwendig einen moglichst dhnlichen, bereits bestehenden Kompressor als Standard zu
definieren, um an diesem allfdllige Verbesserungen bewerten zu konnen. Dieser
Kompressor besitzt dhnliche AbmafBe der Hauptkomponenten und erméglicht damit
Riickschliisse auf das Verhalten des neuen Kompressortyps. In Tabelle 1 sind die
Hauptparameter der Kompressoren HTK 55 und des Delta Kompressors Pilotlos 3
(PL3) gegeniibergestellt. Es ist zu erkennen, dass die Kompressoren HTK 55 und &
(PL3) durchaus vergleichbare Hauptparameter besitzen.

Tabelle 1: Vergleich der wichtigsten Kompressorparameter

Bezeichnung HTK 55 o (PL3)
el. Eingangsleistung [W] 50 50
Bohrungsdurchmesser [mm] 21,1 21,1
Pleuel Léinge [mm] 33 34
Hub [mm] 15,4 16
Motor Drehzahl [U/min] 2950 2950
Schadraum [mm?3] 85 60
Hubraum [cm?] 5,4 5,6
Kilteleistung [W] 90 100
COP [W] 1,72 1,75

Nachfolgend werden kurz die Funktionen, der gasfilhrenden Bauteile eines
hermetischen Hubkolbenkompressors anhand des HTK 55 erklart.

2.2.1. Sauglinie des Kompressors

Der Ansaugbereich des Kolbenkompressors setzt sich aus mehreren Bauteilen
zusammen. Es sind dies Saugrohr, Gehduse und Saugmuffler. (Dieser in der Branche
iibliche Begriff “Saugmuffler* steht fiir das Bauteil, das von der Funktion am besten
als Saugschalldimpfer bezeichnet werden kann. Im Weiteren wird hier der
branchentibliche Begriff verwendet). In Abbildung 9 ist der Ansaugbereich des

Kompressors dargestellt.
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Die grundsitzliche Aufgabe des Ansaugbereiches mit der Hauptkomponente

Saugmuffler ist es, das Kéltemittel moglichst kiihl und moglichst ohne Druckverluste

Gehause
(Shell)

Abbildung 9: Ansaugbereich des HTK 55 -
Kompressor

Abbildung 10: Saugmuffler des HTK 55 -

Kompressors

2.2.2. Zylinder, Kolben und Ventile

in den Zylinder zu fiithren. Der
Saugmuffler soll dabei die beim
Offnen der Ventile und damit beim
Ansaugen des Kaéltemittels
entstechenden Gerdusche ddmpfen.
Die  Aufgaben Gerdusch zu
diampfen und gleichzeitig den
Druckverlust gering zu halten sind
gegenldufige Anforderungen, deren
Erfiilllung nur  iiber  einen
sogenannten ,,Trade-Off™

entschieden wird.

Der Saugmuffler des Kompressors
HTK 55 besteht aus mehreren
hintereinander geschalteten
Kammern, die durch eine
Rohrleitung miteinander verbunden
sind. Das Gehduse (Shell) besteht
aus zwel Halbschalen, die als
Tiefziehteile aus Stahl gefertigt
werden und in der Mitte durch eine
hermetische dichte Schweillinaht

verbunden sind.

Beim HTK 55 lassen sich Kolben, Zylinder und Ventile nicht getrennt von der

Druckstrecke darstellen, deshalb ist zum besseren Verstindnis der gasfiihrende

Bereich der Druckstrecke in griin eingefarbt dargestellt (Abbildung 11). Das

Zylindergehduse selbst besteht aus Gusseisen und ist {iber Schrauben mit dem

Zylinderdeckel verbunden. Zwischen dem Zylinderdeckel und dem Zylindergehiuse

befindet sich die Ventilplatte, die als Trager fiir das Saug- und Druckventil fungiert.

Aufgabe des Zylindergehduses ist es den Kolben zu fiihren und zusammen mit Kolben,
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2. Theoretische Grundlagen

Ventilplatte und Ventilen den Kompressionsraum abzuschlieBen. Der dargestellte
Zylinderdeckel wird aus Aluminium im Druckgussverfahren gefertigt. Das Pleuel und

der Kolben bestehen aus einem Eisen-Sinterwerkstoft.

Serpentine

Ventilplatte Druckkammerdeckel

Zylinderdeckel
Druckrohr

2ylindergehiuse
Abbildung 11: Zylindergehéduse mit Druckstrecke

In der Ventilplatte integriert befinden sich die beiden Ventile, das Saug- und das
Druckventil, die den Kiltemittelstrom in und aus dem Zylinder steuern. In Abbildung
12 ist die exakte geometrische Situation der Ventile dargestellt.

Druckventilfeder

Ventilplatte

O

Druckventil

Kontur des Kelbens

\®

Abbildung 12: Einbausituation der Ventile des HTK 55 Kompressors

Saugventil

Die Ventile sind als Flatterventile ausgefiihrt, bestehen aus Federstahl und werden
tiber die Druckunterschiede, die auf den beiden Seiten der Ventile wirken, betétigt.
Das Saugventil wird in seiner Bewegung nicht begrenzt und kann damit

normalerweise in eine Richtung frei schwingen. Jedoch kann es im Betrieb durchaus
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vorkommen, dass das Saugventil am Kolben anschlidgt. Der Aufbau des Druckventils
ist komplizierter und besteht aus mehreren Teilen. Neben dem Ventilblatt ist noch eine
Ventilfeder und auch ein Ventilstopp vorhanden. Der Ventilstopp fixiert zusétzlich zur

Wegbegrenzung die Lage der Ventilbauteile gegeniiber der Ventilplatte.

2.2.3. Drucklinie des Kompressors

Die Drucklinie des Kompressors besteht aus dem Druckschallddmpfer (Druckmuffler),
der sich aus Zylinderdeckel und Druckkammern zusammensetzt, Serpentine und
Druckrohr. Die Aufgabe des Druckmufflers ist es, die Ausschiebearbeit so gering wie
moglich zu halten, und dabei gleichzeitig die beim Ausschieben aus dem Zylinder
entstechenden Druckpulsationen zu ddmpfen. Zu starke Druckpulsationen wiirden
ansonsten den Kondensator des Kiihlschranks zu Schwingungen anregen, was zu einer

unangenehmen Gerduschentwicklung im Betrieb des Kiihlschranks fiihren wiirde.

2.2.4. Verlustmechanismen im Kompressor
In den verschiedenen Bauteilen, des Kompressors treten eine Vielzahl von
verschiedenartigen Verlustmechanismen auf, welche die Leistung des Kompressors
beeinflussen. Nachfolgend werden die wichtigsten dieser Verlustmechanismen kurz
vorgestellt.

e Wirmeibergang im Zylinder

Im normalen Betrieb findet sowohl eine Warmezufuhr als auch eine Wiarmeabfuhr
innerhalb des Kompressors statt. Wird das Kéltemittel gekiihlt (Kurve neigt sich von

der  Isentrope  nach  links,

160 dargestellt in Abbildung 13)
140 - verringert sich die notwendige
120 1 Verdichterarbeit; wird das Gas
g 100 - aber aufgewirmt (Kurve neigt sich
g von der Isentrope nach rechts,
qé %97 dargestellt in Abbildung 14 so
© 60 vergroBBert sich die notwendige
40 - Arbeit fiir die Verdichtung des
20 | Gases. Eine reale

0 Verdichtungslinie ist in Abbildung

2,55 , : , 8 15 dargestellt. Die Verdichtung

Entropie [kJ/kg K]
Abbildung 13: Gekiihlte Kompression

lasst sich dabei in drei Phasen
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unterteilen. In der ersten Phase kommt es zu einer Autheizung des Kéltemittels,

ersichtlich an der nach rechts

160 - geneigten Kompressionslinie.
140 Diese Wirmezufuhr hilt solange
120 | an, bis das Kailtemittel nahezu
o dieselbe Temperatur besitzt wie
% 0 der Zylinder. Danach verlduft die
aéi 807 | Kompressionslinie kurzeitig
© 60 - | isentrop. Durch die weitere
40 - | Kompression iibersteigt dann die

20 | i Temperatur des  Gases  die

0 1 Zylindertemperatur. Dadurch
2,55 2,6 2,65 2,7 2,75 28 kommt es zu einem Wéirmefluss
Entropie [kJ/kg K] vom Gas zum Zylinder. Die

Abbildung 14: Kompression mit Warmezufuhr Kompressionslinie neigt sich nach

links und es kommt zu einer Kiihlung des Kéltemittels.
Die Kompression ldsst sich ndherungsweise mithilfe der Polytropenbeziehung

beschreiben

n—1
(2
P T
Jedoch ist dabei anzumerken, dass die Berechnung mittels der Polytropengleichung,
lediglich etwas iiber den Anfangs- und Endzustand der Kompression aussagt, es lassen
sich jedoch keine genauen Schliisse liber den Kompressionsverlauf ziehen. Fiir die

Kompression kann von einem mittlerer Polyropenexponent von 1,02 - 1,05 beim

Einsetzen des Anfangs- und Endzustand in (Glg. (4)) ausgegangen werden.
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160 T - - - - isentrope o
N Kompression l
140 +------ N reale Kompression |-
120 - |
o 1
100
=)
©
a 80 -
5
— 60 -
40
20 ‘
0 1
2,55 2,6 2,65 2,7 2,75 2,8

Entropie [kJ/kg K]
Abbildung 15: , Realer” Kompressionsverlauf aus CFD Berechnung

e Druckverluste auf der Saug- bzw. der Druckseite

Neben den Druckverlusten aufgrund von Reibungsvorgédngen in der Stromung treten
auch Druckunterschiede aufgrund von Tréigheitseffekten auf. Im Fall des hermetischen
Kaltemittelkompressors sind die dissipativen Verluste von untergeordneter Bedeutung.
Auf der Saugseite reduziert sich wihrend der Saugphase aufgrund der Trigheit des
Saugventils sowie der Trigheit der Kéltemittelmasse im Saugmuffler, der effektive
Ansaugdruck. Durch diese Reduzierung des Ansaugdruckes wird die indizierte Arbeit
erhoht. Auf der Druckseite wird die indizierte Arbeit durch die Arbeit erhoht, welche
benodtigt wird, um das komprimierte Gas zu beschleunigen und gegen den durch
Reibungsverluste erhohten Gegendruck (Kondensationsdruck) auszuschieben
(Ausschiebearbeit). Diese Verluste lassen sich am besten in einem p-V-Diagramm
darstellen (Abbildung 16). Die dargestellte blau schraffierte Fliche wird auch
Saugarbeit genannt. Sie tritt aufgrund der vorher erwidhnten Tragheiten und Verluste
auf. Die griin schraffierte Fliche stellt die zusétzliche, durch Verluste bedingte
Ausschiebearbeit dar. Zusitzlich wurde in Abbildung 16 schon beriicksichtigt, dass
sich bei allen Kompressoren im oberen Todpunkt ein Restvolumen (,,Schadraum®)
ergibt. Dieser Schadraum betrigt je nach Kompressor in dieser Leistungsklasse 60 —
120 mm?® und fithrt zu einem geometrischen Verdichtungsverhéltnis von ungefahr
1:100.
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Druck [Pa]
N
o
o
o
o
o

300000 -

200000 -

100000 -

0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5 0,6 0,7 0,8 0,9 1
Hubvolumen [ccm/ccm]
Abbildung 16: p-V-Diagramm mit Saug- und Druckverlusten

e Sauggaserwirmung wahrend der Saugphase

Einen wesentlichen Beitrag zu den Verlusten liefert auch die Autheizung des
Kiéltemittels wahrend der Saugphase. Bei gleichbleibendem Volumenstrom wird durch
die Erwidrmung des Kéltemittels am Austritt des Saugmufflers (Mufflerneck) die
Dichte reduziert. Dadurch stromt ein geringerer Massenstrom in den Zylinder.
Gleichzeitig erhoht sich aufgrund der hoheren Kompressionsstarttemperatur die
spezifische indizierte Arbeit wodurch der COP sinkt.

112
110 <
108 +
106 ~

104 ~

indizierte Arbeit [%]

Kompressionsstarttemperatur [°C]

Abbildung 17: Einfluss der Kompressionsstarttemperatur auf die spezifische indizierte

Arbeit und die Leistungszahl (COP)
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In Abbildung 17 sind diese Zusammenhinge dargestellt. Burgstaller [3] und Freiberger
[5] befassten sich detailliert mit dieser Thematik. Er kam zur Erkenntnis, dass eine
Erhohung der Kompressionsstarttemperatur des Kiltemittels um 1°C eine
Verringerung der Leistungszahl um ca. 0,33% nach sich zieht.

e Reibung im Kompressor

Wie bei jeder Maschine treten auch bei Kolbenkompressoren mechanische
Reibungsverluste auf und erhdhen dadurch die Arbeit fiir die Kompression des
Kaéltemittels. Tabelle 2 listet die Hauptreibungsquellen im Kompressor auf. Dabei ist
zu erwihnen, dass es sich dabei um ungefidhre GroBen fiir den Kompressor HTK 55
handelt.

Tabelle 2: Hauptreibungsquellen

Benennung Verlustleistung [Watt]
Hauptlager 4,3
Axiallager 1,6
Zapfenlager 0,8
Kolbenreibung 3,3

Die Reibleistung wird vor allem durch den Maximaldruck im Zylinder bestimmt. Ein
anderer fiir die Reibung des Kompressors wichtiger Faktor ist die Olviskositit. Je
hoher die Temperatur, desto geringer ist die Viskositdt und damit die Reibleistung.
Abbildung 18 stellt den Zusammenhang zwischen Temperatur und kinematischer

Viskositit von verschiedenen in hermetischen Kompressoren verwendeten Olen dar.

20 -
18 -
— 16 -
14
12

kin. Viskositat [mm?/s

Temperatur [°C]

Abbildung 18: Zusammenhang der Oltemperatur und der kinematischen Viskositit von

Schmierdlen
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e Wirkungsgrad des Elektromotors

Ein GroBteil der Verluste entfdllt auf den elektrischen Wirkungsgrad des im
Kompressor verwendeten Motors. Bei einem Motorwirkungsgrad von 75 — 85 %
entspricht dies einem Verlust von 25 — 15 %. Obwohl es technisch mdglich wire einen
Elektromotor mit hdherem Wirkungsgrad zu produzieren, ist dies aufgrund der
iiberproportional ansteigenden Kosten fiir jeden =zusitzlichen Prozentpunkt an
Wirkungsgrad unwirtschaftlich. Die Hauptverlustquelle im Motor stellt dabei die
Dicke des Luftspaltes zwischen Rotor und Stator dar. Deshalb laufen auch stindig

Bestrebungen den Luftspalt zwischen Rotor und Stator zu verringern.

2.3. Das Kalorimeter

Die Experimente am Kompressor werden iiblicherweise in einem Kalorimeter
durchgefiihrt. Das Kalorimeter misst die elektrische Eingangsleistung und die
Kilteleistung, die wie bereits erwédhnt, proportional dem Massenstrom ist. Die
Funktionsweise des Kalorimeters ldsst sich am Besten an einer schematischen
Darstellung erkldren (sieche Abbildung 19).

Kompressor

—> —>

Wairmeisoliertes

Gefill Verdampfung des
Kaltemittels durch Kondensator
Wirmezufuhr

>\ Heizung

Kalorimeter
< X < Fliissigkeitssammler

Proportionalventil | Kiihlung des
Kaltemittels

Abbildung 19: schematischer Aufbau eines Kalorimeters (vgl. Zippl [6])

Der Hauptbestandteil des Kalorimeters ist der wérmeisolierte Behélter. Darin befindet
sich eine beheizbare Spirale, mit der das enthaltene Kéltemittel R11 auf
Siedetemperatur  gehalten wird. Durch diesen Behélter wird in einem
Wairmetauscherrohr (in der Darstellung griin eingezeichnet) der Massenstrom an

Kiéltemittel R600a gefiihrt, der vom untersuchten Kompressor gefordert wird. Dabei
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wird das Kdéltemittel R600a exakt auf die Temperatur des Behdlters erwirmt.
Gemessen wird die Heizleistung, die bendtigt wird um das Kéltemittel R11 auf dem

konstanten Druck zu halten, der einer exakten Verdampfungstemperatur entspricht.

2.4. Grundgleichungen der Stromungsmechanik

Um die Bewegung des Kiltemittels im Kompressor zu beschreiben, bietet sich die
Methode der numerischen Stromungsberechnung (engl.: Computational Fluid
Dynamics = CFD) an. Bei dieser Methode werden die Grundgleichungen der
Stromungsmechanik auf einem, in eine endliche Anzahl von kleinen Teilvolumina
zerlegtem Stromungsbereich gelost. Die Gleichungen, die die Stromung beschreiben,
sind die Erhaltungsgleichungen fiir Masse, Impuls (in die drei kartesischen
Richtungen) und Energie. Die hier dargestellte Herleitung und Nomenklatur der fiinf
Gleichungen basiert auf Versteeg [7] und Oertl [8].

2.4.1. Massenerhaltungsgleichung

Der Erhaltungssatz fiir die Masse basiert auf dem Grundsatz, dass Masse nicht erzeugt
und nicht vernichtet werden kann. Mathematisch formulieren ldsst sich dieser
Grundsatz wie folgt.

op Olp- olp- olp-

op  lp-u), dlpv) dlpw) )
ot ox oy oz

Der erste Term auf der linken Seite beschreibt die zeitliche Anderung der Dichte

innerhalb eines Kontrollvolumens. Die anderen Terme auf der linken Seite sind die
konvektiven Flussterme, die den Massentransport iiber die Seitenflichen eines
Kontrollvolumens beschreiben. Eine kompaktere Moglichkeit der
Gleichungsdarstellung bietet die Indexschreibweise. Dabei lduft fiir Terme in denen
derselbe Index (i) zweimal vorkommt von 1 bis 3 fiir die Wege und
Geschwindigkeiten in die drei Raumrichtungen.

a_p_l_a(p'ui)zo (6)
ot Ox,

2.4.2. Impulserhaltungsgleichungen

Die sogenannten Impulsgleichungen basieren auf dem Zweiten Gesetz von Newton,
nach dem die Summe aller an einem Korper angreifenden Kréfte gleich dem Produkt
aus Masse mal Beschleunigung ist. Die Kréfte, die an einem Korper angreifen, konnen
zum einen Korperkrifte (z.B. Schwerkraft, Beschleunigungskraft oder
elektromagnetische Kraft) oder aber Oberflichenkrdfte wie Druckkraft oder
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Reibungskrifte (Normal- oder Schubspannungen) sein. Die Impulsgleichungen
bestehen aus drei Gleichungen, eine fiir jede kartesische Raumrichtung (x, y und z).
x-Richtung:

6(p-u)+8(,0-u-u)+6(p-u-v)+6(p-u-w):_8_p+arxx +6ryx +612x LS )

Ot Ox oy Oz ox oOx oy Oz '
y-Richtung:

op-v), dlp-v-u) dp-vv) dpv-w)  Gp Omy 0T, 0Ty o
ot Ox oy Oz o oOx oy Oz !

z-Richtung:

8(pW)+a(pWU)+8(pWV)+8(pWW):_a_p+8sz +aTyZ _'_82-22 +SZ (9)

ot Ox oy 0z 0z Ox oy 0z

Der erste Term der Gleichungen (7) — (9) beschreibt die zeitliche Anderung des

Impulses innerhalb des Kontrollvolumens. Danach folgen die konvektiven Terme auf
der linken Seite der Gleichungen. Die S-Terme auf den rechten Seiten der
Gleichungen reprasentieren die Krifte welche auf die Masse des Volumens wirken.
(z.B.: Schwerkraft, elektrische und magnetische Krifte). Die noch verbleibenden
Terme auf der rechten Seite sind Spannungsterme. In Gleichung (10) ist die
Impulsgleichung wieder in der kompakten Indexschreibweise dargestellt.

G(p-ui)_,_@(p'ui'uj):_ p +aT’7 +S.
ot ox, ox;  Ox;

1

(10)

Fiir die Modellierung der Spannungsterme aufgrund der Zahigkeit bendtigen wir nun
noch den Zusammenhhang, zwischen Spannungen und Geschwindigkeit. Diesen
Zusammenhang findet man fiir diesen Anwendungsfall in den Stokes’schen

Beziehungen.

2.4.2.1. Die Stokes’schen Beziehungen
Die Modellierung der Spannungsterme hingt vom physikalischen Verhalten des Fluids
ab. Viele technisch wichtige Fluide konnen mit Hilfe der Stokes’schen Beziehungen
beschrieben werden. Diese bringen filir sogenannte Newton’sche Fluide die
Spannungen (t) mit den Geschwindigkeitsgradienten der Stromung in Verbindungen.

Fiir Newton’sche Fluide gilt der Zusammenhang.

ro (11)
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Wobei p fiir die dynamische Viskositét des Fluids mit der Einheit [kg/ms] steht. Damit

erhédlt man die Stokes’schen Beziehungen, wie in Gleichung (12) — Gleichung (16)

beschrieben.
= “ ox = ox 0oy oz
ov ou oOv ow
=2y —+ | —+—+—= 13
Y (Y azj (9
SRR (P VPP
ov  ou ou ow ow Ov
SH T e T S Bt s ')Tz: |\t 15
fo =4 (8x+8y] e = A (82 éxj = H (6)} 6Zj (15)
Tyz :Txya sz :sza sz :Tyz (16)

Der Wert p, in den Gleichungen (12) — (14) entspricht der zweiten dynamischen
Viskositdt und wird meist nach Schlichting [9] mit —2/3p festgelegt.

Setzt man nun die Stokes’schen Beziehungen in die Impulsgleichungen und die drei
kartesischen Richtungen ein und verwendet dabei wieder die Indexnotation erhilt man
nach einigen Umformungen folgende Gleichungen fiir den Impuls.

op-u, Op-u; u, op 0 ou, Ou, 0 ou,
-+ =——+ M|+ +— +3S, 17
o ox, oy ox, ' l\ax, ox, e | 17

J

Bei allen Betrachtungen muss beachtet werden, dass in der Regel die Stoffwerte fiir ¢,
Cp» A und p von der Temperatur abhingig sind. Um dieser Tatsache Rechnung zu
tragen, stehen mehrere Mdglichkeiten zur Auswahl:
e Annahme konstanter Stoffwerte {iber den betrachteten Temperaturbereich
e Lineare (oder quadratische) Abhédngigkeiten der Stoffwerte von der Temperatur
e Verwendung eines Realgasmodells, fiir die Berechnung der Stoffwerte
Im Anhang B sind die Zustandsgleichungen fiir Ideale Gase néher erlautert. Im
nachfolgenden Kapitel wird auf die Fragestellung welche Beziehungen fiir die

Berechnung der Stoffdaten herangezogen werden sollen ndher eingegangen.
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2.4.2.2. Stoffdaten

Nachfolgender Text und Ergebnisse beziehen sich auf die Publikation [10]:

Lang W., Almbauer R., Berger E., Nagy D., 2010,: ,,Comparative Study of Two
different Equations of State for Modelling a Reciprocating Compressor for the

Refrigerant R600a“, Proceedings of the International Compressor Engineering

Conference at Purdue, IN, USA

Ein besonderes Thema bei Simulationen ist die Implementierung der Materialdaten. In
den meisten Veroffentlichungen wird Idelagasverhalten des Fluids vorausgesetzt und
die Stoffwerte werden dementsprechend verwendet. Peskin [11] beschéftigte sich mit
dem Vergleich von verschiedenen Zustandsgleichungen fiir den Einsatz in der
Simulation eines Hubkolbenkompressors. Es zeigten sich teilweise deutliche
Abweichungen zwischen den verschiedenen verwendeten Gleichungen. Peskin [11]

fihrt den Vergleich jedoch auf einem sehr abstrakten Kompressormodell durch,

0,045 - wodurch die Ubertragbarkeit auf

0,04 - die Realitit nur beschrinkt

% 0,035 | moglich ist. Fiir diese Arbeit

2 003 - wurde noch einmal iiberpriift, ob

g 0,025 - es zuldssig ist das Kéltemittel im

é 0,02 - Kompressor als ideales Gas zu

TE 0,015 - betrachten ~ oder  ob ein

2 001 - aufwendiges Realgasmodel
0,005 - implementiert werden muss.

0 ‘ ‘ w w Verglichen werden zwel

270,00 320,00 370,00 420,00 470,00

temperature [K]
Abbildung 20: Verlauf der thermischen Leitfahigkeit wird cn Idealgasmodel

in Abhingigkeit der Temperatur verwendet, wobei die

Abhéngigkeit der

Varianten. Auf der einen Seite
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materialspezifischen Werte wie spezifische Warmekapazitit, thermische Leitfahigkeit

oder Viskositdt mithilfe temperaturabhingiger linearer Funktionen nachgebildet

1,40E-05 -

1,20E-05 +

1,00E-05 +

8,00E-06 -

B,00E-06 |-~~~ — -~

viscosity [kg/ms]

4,00E-06 +

2,00E-06 -~~~

0,00E+00 ‘ ‘ ‘ ‘

270,00 320,00 370,00 420,00 470,00
temperature [K]

Abbildung 21: Verlauf der Viskositét in Abhéngigkeit

der Temperatur

3000 -

2500 -

cp [J/kgK]
o
o
o

270,00 320,00 370,00 420,00 470,00
temperature [K]

Abbildung 22: Verlauf der spez. Wiarmekapazitit in
Abhingigkeit der Temperatur

(Abbildung 20 bis 22) wird.
Auf der anderen Seite wird ein
Realgasmodel verwendet, wie es
in Refprop Version 7
implementiert ist.
Es handelt sich bei diesem Model
um eine  Zustandsgleichung
mithilfe der freien
Helmbholtz’sche Energie.
Vorgestellt wurde diese, in
Refprop v7 verwendete Version
von Miyamoto [12].
Die Simulationen wurden fiir den
HTK 55 Kompressor
durchgefiihrt und mit Messungen
verglichen. Zur Reduktion der
Rechenzeit wurden die beiden
Ventile mithilfe eines
Einmassendampfersystems
approximiert  (siche  Kapitel
3.3.2). Der Vergleich der beiden
Modelle wurde anhand des p,V -
Diagramms und des T,V -
Diagramms  durchgefiihrt. In
Abbildung 23 ist das p,V -
Diagramm des Kompressors
dargestellt, das keine grof3en

Abweichungen zwischen der

Simulation mit dem Realgasmodel und der Simulation mit dem Idealgasmodel zeigt.

Jedoch ergibt der Vergleich der Simulationsdaten (real und ideal) mit dem Experiment,
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dass der Wirmeeintrag

pressure [Pa]
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200000 | }
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in das Kailtemittel

‘ ‘ ‘ ‘
| - simulation (real gas) |
|
|

= simulation (ideal gas)

- experiment

W

0,40 0,60
volume raised

Abbildung 23: p-V: Real Gas vs. Ideal Gas

temperature [K]
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« simulation (real gas)
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Abbildung 24: T-V: Real Gas vs. Ideal Gas

wihrend der Kompression bei den

gemessenen Daten stirker als

bei den Ergebnissen der

Simulation  ausféllt. Diese
Abweichung ldsst sich mit der
Wahl der Randbedingungen fiir
diese Simulation erkldren. Es
wurden konstante
Temperaturen fliir die Wénde
des Zylinders, des
Zylinderdeckels sowie fiir den
Kolben gewdhlt. Um die
Messergebnisse besser

wiedergeben zu konnen, wire

es notwendig realistischere
Temperaturen an den
Zylinderwinden vorzugeben.

Eine andere Moglichkeit ist der
der Methode
3.53.2. Da

Einsatz aus

Kapitel diese
aufwindigen Methoden nichts
zur generellen Aussage dieser
Arbeit beitragen, wurde darauf
verzichtet. Im Vergleich zum
p,V - Diagramm sind beim T,V
- Diagramm (Abbildung 24)
groBere Unterschiede zwischen

den beiden Modellen fir die

Zustandsgleichungen ersichtlich. Man erkennt aber auch hier den Einfluss der

Randbedingungen. Im unteren und im oberem Totpunkt ist zu erkennen, dass sich die

Temperaturen an die vorgegebenen Wandtemperaturen annahern.
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Im abschlieBenden Vergleich werden noch die Leistungszahlen von Simulation und
Messung verglichen. Zusammengefasst sind diese Ergebnisse in Tabelle 3.

Tabelle 3: Vergleich der Hauptparameter des Kompressors
Qo Pe cop
Watt % Watt % W/W %
Experiment | 98,90 | 100,00 | 51,70 | 100,00 1,91 100,00
Ideal Gas 97,41 98,50 47,75 | 92,36 2,04 93,63
Real Gas 98,87 | 99,96 46,87 | 90,66 2,11 90,56

Es ist zu erkennen, dass die Kailteleistung (Q), die direkt proportional zum
Massenfluss ist, bei den Simulationen sehr gut mit der aus den Messungen
iibereinstimmt. Das ist ein Indiz dafiir, dass die Saugventilbewegung, die Zustdnde vor
dem Saugventil sowie die Leckage sehr gut mit der Realitdt tibereinstimmen. GroBere
Abweichungen sind bei der elektrischen Leistung (P.) zu erkennen, die bei
gleichbleibenden Wirkungsgraden zwischen den verschiedenen Varianten proportional
der indizierten Arbeit ist. Diese Unterschiede lassen sich auf die stark unterschiedliche
Wirmeeinbringung zuriickfiihren, aber auch in der unterschiedlichen Ausschiebearbeit
zwischen Messung und Simulation. Um diese Unterschiede zu verringern, wéren
besser angepasste Randbedingungen fiir die Temperatur sowie besser abgestimmte
Parameter fiir das Druckventil notwendig. Ein Vergleich der beiden
Zustandsgleichungen ist jedoch dennoch sehr gut moglich, da zwischen den beiden
Varianten die Randbedingungen gleich belassen wurden. Es ist zu erkennen, dass fast
kein Unterschied besteht, ob fiir die Simulation ein Realgas- oder ein Idealgasmodel
verwendet wird. Die grofiten Unterschiede zwischen diesen beiden Varianten lassen
sich in der Rechenzeit finden. Die Berechnung mit Realstoffwerten benétigt ca. 7,5
Tage wogegen die Berechnung mit dem Idealgasmodel lediglich 2 Tage bendtigt
(Zellanzahl in beiden Fillen zirka 400.000). Aus diesem Grund und da, wie gezeigt,
der Unterschied in den Ergebnissen vernachldssigbar ist, wurde fiir die Simulation des
d-Kompressors das Idealgasmodel verwendet. Um die in dieser Arbeit angegebenen
Rechenzeiten richtig deuten zu konnen sei hier erwihnt, dass alle in dieser Arbeit
vorkommenden Simulationen auf einem Intel Xeon X5450@3.0Ghz Rechner mit
32GB Arbeitsspeicher durchgefiihrt wurden. Als Solver wurde ausschlielich der

,,Pressure-Based” Solver von Fluent verwendet. Das turbulente Verhalten der
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Stromung wurde mithilfe des k-¢ Turbulenzmodells (sieche Kapitel 2.5.4)
beriicksichtigt.

2.4.3. Energieerhaltungsgleichung
Die Energiegleichung geht auf den Ersten Hauptsatz der Thermodynamik zuriick. Er
besagt, dass die zeitliche Anderung der totalen Energie im Inneren -eines
Kontrollvolumens gleich der Summe der zu- und abgefiihrten Warmestrome plus der
Summe der Leistungen am Volumenelement ist. Die finale Form der
Energieerhaltungsgleichung kann mithilfe der inneren Energie (e) wie folgt dargestellt

werden.

Oe Oe Oe Oe
ol —+u-—+v-—tw-— |=
ot ox oy 0z

(18)
Q{AB_T}FE ,1.8_T +2[18_T} _p.(v.‘j)JrSeJru.q)
Ox ox | Oy oy | Oz Oz
Se ... Quellterm
@ ... Disspitationsfunktion mit
(aujz (6\/]2 (GWJZ} (av aujz (aw avjz
O=2:||—| +|—| +|—| |+ =—F+—| +|—+—| +
ox oy Oz ox Oy oy Oz
(19)

(au 6wj2 2 (Ou oOv ow ’
_+_ _—— _+_+_
0z Ox 3 \ox oy oz

Bei der in Gleichung 18 dargestellten Form der Energiegleichung wurden, auBBer der
Voraussetzung von homogenem Medium und einem Newton’schen Verhalten des
Fluids noch keine Einschrinkungen gemacht. Im Prinzip beschreiben die oben
angefiihrten Gleichungen die Bewegungen von Fluiden vollstindig. Die exakte Losung
dieser Gleichungen ist aber bis heute und auch in naher Zukunft nur fiir ein paar

wenige sehr einfache Stromungsprobleme herleitbar.

2.5. Turbulente Stromungen

2.5.1. Eigenschaften der Turbulenz
Bis heute gibt es noch keine allgemein anerkannte Definition des Begriffes der
Turbulenz. Jedoch lassen sich charakteristische Eigenschaften einer turbulenten
Stromung zusammenfassen. Eine turbulente Stromung ist:

e ungeordnet und chaotisch
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dreidimensional, und instationar

dissipativ

diffusiv

mehrskalig
Als wichtige Grof3e fiir die, Entscheidung ob eine Stromung turbulent ist oder nicht,

eignet sich die Reynoldszahl.

Re:p-v-d:v-d (20)
Y7, v
Dichte

charakteristische Geschwindigkeit
charakteristischer Durchmesser

dynamische Viskositét

c T & < O

kinematische Viskositit

Sie beschreibt das Verhiltnis von Tragheitskriften zu Zahigkeitskriften
(Reibungskrifte) in einem Fluid. Bei geringen Reynoldszahlen ist die Stromung eines
Fluids laminar, tibersteigt jedoch die Reynoldszahl einen bestimmten Grenzwert (z.B.:
bei Rohrstromungen ca. 2300), schldgt das Stromungsregime um und wird turbulent.
Das Energiespektrum einer turbulenten Stromung ldsst sich in Abbildung 25

darstellen.

ad

=
]
g
Energie
tragende Tragheitsbereich Dissipation
Wirbel \
log A

@@@@@

et A}

Abbildung 25: Energiekaskade in einer turbulenten Strémung vgl. Sanz [13]
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Auf der Ordinate ist der Energieinhalt der Wirbel aufgetragen, auf der Abszisse die
(transformierte) Wellenldnge. Darunter dargestellt ist die Grofe der Wirbel (von der
GroBe L — energiereichster Wirbel bis hin zur Grofe n — der Kolmogorov Lénge). Es
ist zu erkennen, dass der Hauptteil der Energie in den groBBen Wirbeln steckt. Diese
gro3en Wirbel zerfallen in immer kleinere Wirbel. Das Ende dieser Energiekaskade ist
bei der Kolmogorov Lénge erreicht, bei den keine kleineren Wirbel mehr gebildet
werden. Die Wirbel werden durch die Reibungskréfte vernichtet und die Energie wird

in Wérme dissipiert.

2.5.2. Numerische Berechnung turbulenter Stromungen
Die numerische Herangehensweise fiir die Losung turbulenter Stromungsprobleme
lassen sich grob in drei Gruppen gliedern.
a) Direkte numerische Simulation (DNS)
b) Grob-Struktur-Simulation — Large eddy-simulation (LES)
c) Statistische Betrachtungsweise (Reynolds-gemittelte Navier-Stokes-

Gleichungen (RANS))

ad. a) Direkte numerische Simulation

Die direkte numerische Simulation kommt ganz ohne Turbulenzmodellierung aus, da
sie die Navier-Stokes-Gleichungen direkt 16st. Aufgrund der notwendigen feinen
Netzauflosung und des daraus resultierenden extremen numerischen Aufwands ist es
derzeit nur moglich Problemstellungen mit relativ geringen Reynoldszahlen zu
simulieren. DNS  wird hauptsdchlich dafiir verwendet, um bestimmte
Stromungsphédnomene detailliert zu untersuchen, da mit Hilfe der DNS ein detaillierter
Einblick in das Verhalten von Stromungen gewonnen wird. In der industriellen

Anwendung spielt diese Methode aber keine Rolle.

ad. b) Grob-Struktur-Simulation — Large eddy-simulation (LES)

Bei der Large eddy-simulation, werden die groflen Wirbel in einer Stromung direkt
berechnet. Kleinere Wirbel, welche durch das Berechnungsnetz nicht mehr aufgelost
werden konnen, miissen mithilfe von sogenannten ,,subgrid-scale* models modelliert

werden. Die LES Modellierung stellt einen Mittelweg zwischen der DNS und der
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nachfolgend erklarten RANS Modellierung dar. Zwar ist der numerische Aufwand
immer noch sehr grof3, jedoch riickt eine industrielle Einsetzbarkeit aufgrund der

rasant wachsenden Rechnergeschwindigkeiten in greifbare Néhe.

ad. c¢) Statistische Betrachtungsweise (Reynolds-gemittelte  Navier-Stokes-

Gleichungen (RANYS))

Der Ansatz der den derzeitigen Stand der Technik darstellt ist die statistische
Betrachtung der Turbulenz. Bei der statistischen Betrachtung wird der Momentanwert
einer allgemeinen Variable (@) in einen Mittelwert (@ ) und die Schwankungsgrofle

(@") aufgeteilt. Abbildung 26 stellt diese Vorgehensweise grafisch dar.

] @’

| At ®
7 O=0D+D

Abbildung 26: statistische Betrachtungsweise

Um die Erhaltungsgleichungen nun nach dieser Aufspaltung modifizieren zu kdnnen,
muss zuerst die Reynolds-Mittelung (zeitlich gemittelt) und die Favre-Mittelung
(dichtegewichtet zeitlich gemittelt) eingefiihrt werden. Fiir die Reynolds-Mittelung

wird folgende Definition verwendet:

T+AT
1

Q:E"PWm 21)
Bei der Wahl des Mittelungsintervalls [AT] muss mit Bedacht vorgegangen werden.

Wird das Mittelungsintervall zu klein gewihlt, reprasentiert der erhaltene Wert nicht
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den korrekten Mittelwert. Wird jedoch der Mittelwert zu grofl gewédhlt, wird der
instationdre Verlauf der Variablen herausgemittelt. Um die Erhaltungsgleichungen nun
zeitlich zu mitteln werden zunédchst dichtegemittelte Grofen eingefiihrt.
p-u Y pw & -T p-e

) y = ) w = = — e =

p p p p p

Die zeitliche Mittelung des Produkts aus den Termen zB.: p-u dargestellt in

Y

(22)

Gleichung (23) nennt man auch Favre-Mittelung.

- 1 T

p-uzlim[?-'!(p-u)-dt} (23)
Folgend der Nomenklatur aus Oertl [8] werden nun die Schwankungsgréf3en der nicht
dichtegemittelten GroBen Druck (p) und Dichte (p) mit nur einem Strich
gekennzeichnet wohingegen die Schwankungsgréfen der anderen Variablen mit zwei
Strichen versehen werden.

p=p+p, p=p+p,

u=u+u", v=v+v', w=w+wn" (24)
T=T+T", e=¢+¢€"

Fir die Verwendung von gemittelten Groflen sind noch einige Rechenregeln zu

beachten, dargestellt in Glg. (25).

p.u":(),agzag,cb+g=5+§, p-f=0 (25)
os  Os

Filhrt man diese Mittelungen ein, ergeben sich nur geringfligig verdnderte
Erscheinungsformen der Erhaltungsgleichungen. Die Kontinuititsgleichung &éndert

sich dahingehend, dass in der Gleichung von nun an nur mehr gemittelte Werte

aufscheinen.
op , olp-i)
/= 4 O
ot ox; (26)
Fiihrt man diese Mittelung fiir die Impulsgleichung (Gleichung (10)) ein fiihrt das zu
folgendem Ergebnis:
a(IL_)I’T) 8(5171171) aﬁ 0 (— " "
L+ =———+—\r.—p-u-u" )+ S.
or ox, o Cu S @7)

J i i

Bei der Mittelung der Impulsgleichung entstehen auf der rechten Seite der Gleichung

zusétzliche Terme, die wie zusétzliche Reibungsglieder wirken
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(Reynoldsspannungen). Aufgrund dieser zusétzlichen Terme ist das Gleichungssystem
nicht mehr geschlossen. Um nun das neu entstandene Gleichungssystem I6sen zu

konnen, werden Turbulenzmodelle eingefiihrt.

2.5.3. Konzept der Turbulenzmodellierung
Das Konzept der Turbulenzmodellierung basiert auf dem Ansatz von Bousinesq,
welcher in Gleichung (28) dargestellt ist. Er stellt einen Zusammenhang zwischen den
unbekannten Korrelationstermen der Schwankungswerte und den gemittelten Werten

her.

ou, ou, | 2
—pou'u" =y | —L+—L\|+=k-5.
pul-u’ = p, (@cj ox ] 3 P (28)
Dabei ist k die turbulente kinetische Energie, definiert als:
I (,\2
k=2 () (29)

und 9;; als Kronecker Delta, fiir das gilt:
o, =1 iir  i=j
§Z =0 J;‘iir i¢]j (30)
In Gleichung (28) muss nun nur mehr die Austauschgrofle p, (turbulente Viskositit)
modelliert werden. Die turbulente Viskositdt hat nichts mit der molekularen Viskositit
des Mediums zu tun. Alle Turbulenzmodelle die auf der Bousinesq Annahme beruhen
lassen sich demzufolge nach der Anzahl der Gleichungen, welche benotigt werden um
diese Austauschgrofle zu bestimmen einteilen. Die gebrauchlichsten sind:

e algebraische oder Null-Gleichungsmodelle

¢ FEin-Gleichungsmodelle

e Zwei-Gleichungsmodelle

Das wohl populédrste Turbulenzmodell ist das k-¢ (Zwei-Gleichungsmodell). Es
zeichnet sich vor allem durch seine numerische Stabilitit bei gleichzeitig akzeptabler
Genauigkeit aus. Aufgrund von Vergleichen mit Messungen in der Vergangenheit hat
sich gezeigt, dass dieses Turbulenzmodell sehr gut geeignet ist die Stromung innerhalb
eines Kompressors vorauszuberechnen, deshalb wird hier ndher auf dieses Model

eingegangen.
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2.5.4. Das k-¢ Turbulenmodel

Fir diese Arbeit wurde fast ausschlieBlich das in Fluent implementierte k-¢
Turbulenzmodell von Launder [14] verwendet. Die in Fluent [15] implementierten
Transportgleichungen fiir k (turbulente kinetische Energie) und & (Dissipationsrate)

sind in den Gleichungen (31) und (32) dargestellt.

0 0 0 7, ok

—(p-k)+—p-k-u)=—|| uy+~=~|-— |+G +G, —p-&c-Y,, +S 31
at(p ) axi(p ul) axj[[ﬂ O_kj axji| TG, =P M k (31)
und

0 0 0 ) 0 2
a—t(p-e)+a—x(p-e-ui)=g{(wi]-g‘f}cm-%(Gk+C3E-G,,)—ng-p-%+sg (32)
i J

Gy ... Produktion von kinetischer Energie aufgrund von

Geschwindigkeitsgradienten (Glg. (34))

Gy ... Produktion von kinetischer Energie aufgrund von Auftrieb (Glg. (35))

Yu ... Beitrag der fluktuierenden Warmedehnung bei kompressibler Turbulenz
(Glg. (37))

Sk ... Quellterm der turbulenten kinetischen Energie

Se ... Quellterm der Dissipationsrate

Ci. —Cs: ... Modelkonstanten
Ok ... turbulente Prandtl Zahl fir k
C; ... turbulente Prandtl Zahl fiir €

Die turbulente Viskositdt wird nach Fluent [15] wie folgt bestimmt:

k2

/ut:p'clu'_ (33)
£

Dabei stellt C, eine Konstante dar. Die beiden Produktionsterme fiir die turbulente

kinetische Energie sind wie folgt modelliert

G — Ou, 34
P =P U U o, (34)
M, oT
G =80 . 2.9
» =P g Pr or (35)

Darin ist B der Warmedehnungskoeffizient definiert mit:
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1 (0
- {3) &

g; stellt in dieser Gleichung den den Gravitationsvektor und Pr, die turbulente

Prandtlzahl dar. Die GréBe Yy, wird wie folgt berechnet
Y, =2-p-&-M} (37)
wobei fiir M, gilt

a

Die verwendeten Modellkonstanten fiir das Standard k-g& Turbulenzmodell in Fluent

sind der Tabelle 4 zu entnehmen.

Tabelle 4: Modellkonstanten fir das Standard k-g Turbulenzmodell
Cu Cls C2s C3s Ok O¢

\%

0,09 1,44 1,92 C,, = tanh

1,0 1,3
u
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3. Simulationsstrategie, Simulationsmodelle und deren
Validierung
Simulationen von komplexen thermodynamischen Maschinen bendtigen oftmals eine

gut durchdachte Strategie. Dieses Kapitel soll eine Ubersicht iiber den aktuellen Stand
der Technik bei der Simulation von Kompressoren geben und die Vorteile der
gewihlten Methodik aufzeigen. Weiters werden die fiir die Simulationen notwendigen
Rechenmodelle erklart. Fiir die Validierung der entwickelten Rechenmodelle wurden
Ergebnisse aus der Literatur, aber auch Messergebnisse anhand eines

Referenzkompressor (HTK 55AA) verwendet.

3.1. Stand der Technik

Die in der Literatur vorhandenen Modelle zur Beschreibung der gasdynamischen und
thermischen Zustinde innerhalb eines Kolbenkompressors konnen grundsitzlich in

drei verschiedene Gruppen eingeteilt werden.

e Globale Analysen (oder auch 0-dimensionale — Analysen)

Hierbei wird der Kompressor und die Kompressorbauteile nur grob
geometrieaufgelost, betrachtet. Mithilfe des Ersten Hauptsatzes der
Thermodynamik werden die Energiefliisse bilanziert und globale Aussagen iiber
die Wirmestrome, aber auch iiber Leistungszahlen getroffen. Wichtige Vertreter
dieser Gruppe sind die thermischen Netzwerksimulationen, die den Kompressor in
eine endliche Anzahl von thermischen Massen zerlegen und damit versuchen
Wirmestrome im Kompressor abzubilden. Beispiele dieser Simulationsmodelle
sind in Porkhial [16], aber auch in Ooi [17] beschrieben. Ein Vorteil dieser stark
vereinfachten Modelle liegt in der Moglichkeit eine Vielzahl von Ergebnissen in
kurzer Zeit zu erzeugen, da die Rechenzeit sehr gering ist. Die Ergebnisse solcher
Simulationen sind aber in ihrer Aussagekraft beschrinkt, da es kaum moglich ist,
den Einfluss von detaillierten geometrischen Effekten in die Modelle einflieen zu

lassen.
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o [-dimensionale gasdynamische Simulationen

Bei dieser Gruppe von Modellen wird davon ausgegangen, dass sich der Pfad des
Kiihlmittels durch den Kompressor als eine Aneinanderreithung von Bauteilen wie
Volumen oder Rohren darstellen ldsst. Die Bewegung des Kéltemittels innerhalb
dieser Bauteile wird mithilfe der Eulergleichungen (Gleichungen fiir die Stromung
von reibungsfreien Fluiden) bzw. des Ersten Hauptsatzes der Thermodynamik
gelost. In Rigola [18] wird solch ein Simulationsprogramm verwendet, um eine
Parameterstudie fiir einen Kompressor durchzufithren. Diese Modelle bieten
gegeniiber den globalen Analysen den Vorteil, dass sie schon erste Riickschliisse
auf das gasdynamische Verhalten im Inneren des Kompressors zulassen. Weiters
konnen alle gasfiihrenden Bauteile im Kompressor nachgebildet werden. Eine gut
abgestimmte 1-dimensionale Gasdynamiksimulation ermoglicht aufgrund der
kurzen Rechenzeiten, eine schnelle Variation von verschiedensten Parametern
(z.B.: Parameterstudien iiber Rohrdurchmesser oder Rohrlédngen). Nachteil dieser
Simulationsmodelle ist aber die enorme Anzahl an Parametern, welche im Vorfeld
aus Messungen oder 3-dimensionalen — CFD Simulationen bereitgestellt werden

miissen.

e 3-dimensionale CFD Simulationen

Eine 3-dimensionale — CFD Simulation ist die aufwendigste aber auch die
genaueste Methode zur Vorhersage des gasdynamischen Verhaltens in einem
Kompressor. Die detailgetreue Abbildung der Geometrie des Kompressors
ermdglicht das Erkennen und dadurch auch das Verstehen von 3-dimensionalen
Effekten. Aufgrund der sehr langen Rechenzeiten wird diese Methode heutzutage
fast ausschlieBlich fiir die Betrachtung von einzelnen Kompressorbauteilen
(Abidin [19], Yroglu [20], Svendsen [21]) und zur Untersuchung lokaler Effekte
verwendet. Weitere Beispiele hierfiir sind in Possami [22] oder Rigola [23] zu
finden, die die Stromungsvorgdnge bei der Ventiloffnung untersuchen. Solche
Simulationen sind sehr gut fiir die nachtrégliche Untersuchung von physikalischen
Effekten geeignet, jedoch ist eine Vorausberechnung von verschiedenen Bauteilen
nur bedingt moglich, da die Randbedingungen fiir solche Simulationen meist aus

Messungen oder vorangegangen l-dimensionalen Simulationen stammen. Durch
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die Vorgabe der Randbedingungen werden die schon erwihnten
Wechselwirkungen zwischen den Bauteilen ungeniigend abgebildet oder gar
vernachléssigt und dadurch konnen Auswirkungen durch die Verdnderung eines

Bauteils auf den Gesamtkompressor nur schwer oder gar nicht erkannt werden.

Jedes dieser Simulationsmodelle hat seine Vor- und Nachteile, sei es die kurze
Rechenzeit oder die Genauigkeit. Ziel ist es nun, die Vorteile der
unterschiedlichen Ansitze zu kombinieren und daraus eine moglichst vorteilhafte
Simulationsstrategie zu entwickeln. Eine der wichtigsten Anforderungen an die
Strategie ist es Simulationen mit industriell vertretbaren Rechenzeiten bei
gleichzeitiger verldsslicher Vorhersage der auftretenden physikalischen Effekte zu

ermoglichen.

3.2. ,,Zooming* - Strategie

Die hier vorgestellte Strategie kann als eine Art ,,Zooming* verstanden werden. Der
grundséatzliche Gedanke hinter dieser Simulationsstrategie besteht darin, dass fiir eine
realistische Simulation von Kompressorbauteilen immer der gesamte Kompressor
betrachtet werden muss. Das dient dazu, alle auftretenden thermodynamischen und
gasdynamischen Wechselwirkungen zu beriicksichtigen. Ausgangspunkt jeder
Simulation ist dabei ein 1-dimensionales Gasdynamikmodell des Kompressors an das
ein thermisches Modell, das mit Ersatzmassen arbeitet, angehédngt ist. Durch
verschiedene Kopplungsmethoden ist es moglich, den untersuchten Bauteil aus dem 1-
dimensionalen Rechengebiet herauszuldsen und 3-dimensional aufgeldst abzubilden.
Die 3-dimensionale Simulation erfolgt dabei mit dem kommerziell erhdltlichen CFD-
Simulationsprogramm Fluent. Zwischen dem 1-dimensionalen und 3-dimensionalen
Rechengebiet werden die Daten mithilfe einer Zweiwege-Kopplung ausgetauscht. Als
Zweiwege-Kopplung wird eine Kopplungsmethodik bezeichnet, die einen
Informationsaustausch zwischen beiden Simulationsgebieten in beide Richtungen
erlaubt. D.h.: Das 3-dimensional aufgeloste Bauteil ersetzt das entsprechende Bauteil
im 1-dimensionalen Rechengebiet vollstindig und an den gemeinsamen Schnittstellen
werden die Werte iibergeben. Damit beeinflusst das 1-dimensionale das 3-

dimensionale Rechengebiet und umgekehrt. Im Gegensatz hierzu ermoglicht eine
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Einwege-Kopplung den Datenaustausch nur in eine Richtung. Das bedeutet, dass das
I-dimensionale Rechengebiet zwar das 3-dimensionale Rechengebiet beeinflusst,
umgekehrt kommt es aber zu keiner Beeinflussung. Zusitzlich wurde, um auch die
Bewegung des Ventils in die Betrachtung einzubinden, eine Schnittstelle zu einem
Festigkeitsberechnungsprogramm entwickelt, das sich der Methode der Finiten —
Elemente bedient. Durch diese Schnittstelle ist es mdglich, die Bewegung der
druckgesteuerten Ventile 3-dimensional vorauszuberechnen und ihren Einfluss auf die
Stromung zu analysieren. Diese Kopplungsmethodik wird als Fluid-Struktur-
Interaktion (FSI) bezeichnet und erlangt zusehends an Bedeutung in der
Vorausberechnung von stromungsbetitigten Bauteilen. Abbildung 27 soll am Beispiel

der Saugstrecke die grundsitzliche Vorgehensweise der Simulationsstrategie

verdeutlichen.
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Abbildung 27: Zooming — Methodik am Beispiel der Saugstrecke

Der Bereich, der aus dem 1-dimensionalen Berechnungsgebiet herausgezoomt wird,
kann frei je nach gewiinschtem Detailierungsgrad und vorhandener Rechnerkapazitit
gewdhlt werden. Zusitzlich besteht noch die Moglichkeit die Temperaturen im 3-
dimensionalen = Rechengebiet {iber eine Thermische Netzwerk-Berechnung

bereitzustellen. Die Vorteile dieser Simulationsstrategie, gegeniiber den
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herkommlichen in der Literatur dargestellten Strategien konnen in folgenden Punkten
zusammengefasst werden:
e Beriicksichtigung der meisten  thermischen und  gasdynamischen
Wechselwirkungen
e Moglichkeit den FEinfluss von Parametervariationen auf die globalen
Kompressordaten zu untersuchen
e Moderate Rechenzeiten, da die Zellanzahl des 3-dimensionalen Rechengebiets
gering gehalten werden kann
In den nachfolgenden Kapiteln wird die Theorie hinter den verwendeten
Rechenmodellen erkldrt und eine Validierung der Rechenmodelle und
Simulationsstrategie wird durchgefiihrt. Beschrieben werden folgende Methoden und
Modelle:
e (/1-dimensionales Kompressormodell
e Kopplung des 0/I-dimensionalen Kompressormodells mit dem 3-
dimensionalen Rechengebiet

e FSI — Methodik

3.3. 0/1-dimensionales Kompressormodell

Der Inhalt diese Kapitel basiert zu einem groBen Teil auf der Verdffentlichung [24]:

Abidin, Z., Lang, W., Almbauer, R.A., Nagy, D. and Burgstaller, A. (2009)
‘Development and validation of a one-dimensional simulation model of a hermetic
reciprocating compressor for household refrigeration’, Int. J. Engineering Systems

Modelling and Simulation, Vol. 1, No. 4, pp.193-205.
Zusitzlich wurden aus Verstdndnisgriinden einige Details weiter vertieft.

Wie schon in den vorangegangenen Kapiteln erwdhnt, kann ein Kompressor
ndherungsweise als eine Aneinanderreihung von Rohren und Volumen modelliert
werden. Abbildung 28 zeigt das Schema des 1-dimensionalen Modells des ACC
Serienkompressors HTK 55 AA.
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pt M p3 2 ps 13 P8 P9 P10 P11 P12
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Remark:
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PL: Plenum

PL3 J: Junction
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Boundary

Abbildung 28: 0/1-dimensionales — Schema eines Hubkolbenkompressors
Darin stellen die Quadrate Volumen (PL;), die Linien Rohre (P;) und kleine Kreise
Verbindungen von mehreren Rohren (J;) dar. Der Zylinder wird mit den beiden
Ventilen als Kreis eingezeichnet. Fiir die Beschreibung und die Ubersichtlichkeit
werden nun fiir diesen schematisierten Kompressor folgende Hauptkomponenten und
thre Modellierung genauer erklért:

e Zylinder

e Ventile

e Volumen

e Rohre

3.3.1. Zylinder

Die Berechnung des Zylinders basiert auf der Losung des Ersten Hauptsatzes der

Thermodynamik, der sich folgendermaflen darstellen ldsst (39).

d(m-e) dv dQ dm, dm
__ 4 ay 2o - c.h 39
dt pdt+zdt+z dt Z d ¢ (39)

Der Term auf der linken Seite beschreibt die Anderung der inneren Energie wihrend

des Zeitschrittes. Der Term —pdV/dt auf der rechten Seite erfasst die
Volumsédnderungsarbeit. Fiir die Berechnung der Volumsidnderungsarbeit ist eine
genaue Kenntnis der Geometrie des Kurbeltriebs notwendig, deren Hauptabmessungen
in Abbildung 29 dargestellt ist. Die Kolbenbewegung s, ldsst sich aus den

geometrischen Zusammenhéngen wie folgt berechnen.

[ [

5 —(r+1)cos(p)-r cos(a)_le_[r sin(a)—ojz (40)
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mit:
. o
p= arcsm(mJ (41)
Umgeformt ergibt sich dadurch fiir die differentielle Volumsénderung dV:
d’>-r
dv =" s, =, ) (42)

Der zweite Term auf der rechten Seite der Gleichung (39) beschreibt den
Wirmetransport von der Oberfliche des Kompressionsvolumens in das Gas bzw.
umgekehrt. In der Literatur wird eine Vielzahl von unterschiedlichen

Wirmeiibergangsmodellen behandelt. Die

TDC

meisten dieser Modelle wurden dabei fiir
die Voraussage des Wirmeliibergangs in
Verbrennungskraftmaschinen entwickelt.
Beispiele dafiir sind die Modelle von
Hohenberg [25], Woschni [26] und Adair
[27]. Adair untersucht den
Wirmeiibergang in CO, Kompressoren.

Er berechnet eine Reynoldszahl in

Abhingigkeit von einer modifizierten
Winkelgeschwindigkeit (o,). Das von
‘ ithm entwickelte Modell kann mit Hilfe
der  Gleichungen (43) - (45

zusammengefasst werden.

Re(r)="L DAL (43)

mit

a)g():{2.a)-[1.04+cos(2-a)] wl2<a<3m/2 )

w-[1.04+cos(2-a)] a<n/20ra>37/2

und
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6-Volume(t) 3/2-D-s
D,(t)= = .
) Area s,+D/2 (45)

Die Wirmeiibergangszahl (h(t)) kann unter Verwendung von Gleichung (46) und
Gleichung (47) iiber dimensionslose Kenngroflen der Reynoldszahl, der Prandtlzahl

und der Nusseltzahl bestimmt werden.

Nu(r) = 0.053-[Ret)] * - [Pr(e)] (46)
Nu(t)zw (47)

Abbildung 30 zeigt den Vergleich der verschiedenen Modelle mit einer 3-
dimensionale CFD — Simulation mit Fluent. Es ist zu erkennen, dass das Modell nach
Adair die beste Ubereinstimmung mit der 3-dimensionalen Simulation erzielt. Die
Modelle von Hohenberg und Woschni weichen von der CFD — Simulation ab der

Kurbelgradposition von 280 ° deutlich ab.

‘- - - ADAIR ——FLUENT 3D —HOHENBERG — - WOSCHNI1978

0,0002 sl — 1 .

= .

-0,0003 =

-0,0008 -

-0,0013 ~

Heat [J]

-0,0018 ~

-0,0023

-0,0028 - A

'0,0033 T T T T T T T
220 230 240 250 260 270 280 290 300 310 320 330 340

Position [°KW]

Abbildung 30: Vergleich Warmeiibergangsmodelle
Die beiden letzten Terme in Gleichung (39) beschreiben die ein- und ausflieBenden
Enthalpiestrome. Die Werte der entsprechenden Massenstrome konnen mit Hilfe der

Durchflussgleichung von St. Vernant bestimmt werden.
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2 K+1
. 2 K p* ® p* o~
=4 .p . |—=— | L £ | £
e [ T 2
Der Wert 4, in der Gleichung (43) stellt dabei die effektive durchstromte Flache dar,

die wie folgt definiert ist:

2

Ay =po-7m- d;‘ (49)

Der Wert po entspricht hier dem dimensionslosen Durchflusskennwert, wie er in der
Motorentechnik verwendet wird (z.B.: Pischinger [28]). Der Wert wuo stellt eine
Zusammenfassung von folgenden beiden Kennzahlen dar: (a) der Durchflusszahl 4,
die ein MaB fiir den Stromungswiderstand ist und (b) der Versperrungsziffer o, die
das Verhiltnis des tatsdchlich freien zum maximal moglichen Querschnitt angibt. uo
stellt in der 1-dimensionalen Simulation einen sehr wichtigen Kennwert dar, da bei
falschem Zusammenhang von uo iiber der Ventilbewegung ein falscher Massenstrom
berechnet wird. Er kann entweder aus Messungen oder aus CFD Simulationen
bestimmt werden. Die Vorgehensweise fiir die Simulation von uo fiir eine gegebene
Ventilgeometrie geht von einer stationdren Durchstromung des Ventils bei
unterschiedlichen Druckdifferenzen fiir verschiedene Ventil6ffnungen aus. Um den
frei durchstrombaren Querschnitt korrekt darzustellen, wurde die Auslenkung des
Ventils mit Hilfe einer Finite Element Methode berechnet. Da in der vereinfachten
Simulation die Ventildynamik auf die Bewegung eines Einmassenschwingers (1
degree of freedom system — 1 DoF) zuriickgefiihrt wird, wird die entsprechende
Ventilbewegung (x) aus dem iiber CFD berechneten effektiven Querschnitt (A.y) und
dem Saugbohrungsumfang (U) wie folgt berechnet.

x=—9 (50)

Da der selbe po - Wert fiir verschiedene Druckdifferenzen verwendet werden soll,
wurde analysiert wie er sich in Abhédngigkeit der Druckdifferenz verhélt. In Abbildung
31 sowie in Abbildung 32 sind die Durchflusskennwerte fiir Saug- und Druckventil
des Kompressors zusammen mit der Schwankungsbreite (min. und max. Werte)
dargestellt. Es ist zu erkennen, dass trotz stark variierter Druckdifferenzen, 500 Pa —

2000 Pa auf der Saugseite, bzw. 1000 Pa — 20000 Pa auf der Druckseite, die uo -
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Werte sich nicht entscheidend verdndern. Dadurch ldsst sich schlieBen, dass die

Durchflusskennzahl keine Funktion der Druckdifferenz ist.

0.6 - ‘ 045 7----- RS SEEEP e .
‘—min —max—x_q‘ } | ‘—min —max —x_q |
| w | 04 +----- S E A N :
05 - e b . | | | |
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Abbildung 31: Durchflusskennwerte Abbildung 32: Durchflusskennwerte

Saugventil Druckventil

3.3.2. Ventile

Die Ventile gehoren im Kompressor zu den wichtigsten Bauteilen und sind zusammen
mit dem Saug- bzw. Druckmuffler verantwortlich fiir den Druckverlust auf der Saug-
bzw. der Druckseite. Fiir die vereinfachte Betrachtung der Ventile hat sich schon seit
langerem die Approximation des Ventils als Einmassenschwinger (1 DoF - System)

durchgesetzt (siche Abbildung 33 und Abbildung 34).

piston contour
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Abbildung 33: Geometrie des HTK 55 Saugventils Abbildung 34: Approximation des

Saugventils als 1 DoF — System
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Erste wichtige Arbeiten zu diesem Thema wurden von Costagiola [29] prisentiert.
Diese Arbeit wurde von verschiedenen Forschern weitergefiihrt und modifiziert.
Beispiele hierfiir sind Aigner [30] und Habing [31]. Die entstandenen Grundlagen aus
diesen Arbeiten lassen sich als ,,basic valve theory,, (BVT) zusammenfassen, die sich
durch folgende Gleichungen darstellen lisst.

m -X+d-x+c-x=Ap-A-F,
{ T ’ (51)

X(pmnsr) == € X (i)
Die erste Zeile von Gleichung (51) beschreibt die grundsitzliche Bewegung eines
Einmassenschwingers. Als Masse wird eine modifizierte effektive Masse in die
Gleichung eingesetzt. Diese Masse wird so berechnet, dass der Einmassenschwinger
dieselbe Eigenfrequenz aufweist wie das reale Ventil. Die reale Eigenfrequenz des
Ventils kann aus einem Ausschwingversuch, bzw. mit Hilfe einer FEM-Berechnung
bestimmt werden und befindet sich fiir das untersuchte Ventil in der Gré3enordnung
von ca. 300 Hz. In Gleichung (52) ist die modifizierte Masse definiert, wobei die
Federkonstante ¢ ebenso entweder aus einer Messung oder einer FEM-Berechnung

abgeleitet werden kann.

1 c
T4 @

m

(52)

Der Parameter d in Gleichung (51) beschreibt die geschwindigkeits proportionale
Dampfung, Ap*A die Kraft aufgrund der Druckdifferenz und F, die Vorspannkraft, die
fiir das vorliegende Ventil in der Groenordnung von 0,15 N liegt. Die zweite Zeile
der Gleichung (51) beschreibt die Geschwindigkeit des Ventils nach dem Kontakt mit
der Ventilplatte, mit e als Riicksprungkoeffizienten. e kann als der Impulsanteil
verstanden werden, der beim Kontakt mit der Ventilplatte nicht durch Reibung
verloren geht. Parameterstudien haben ergeben, dass sich fiir e Werte von 0,3 — 0,5
sehr gut eignen, um die Ventildynamik nachzubilden. Abbildung 35 stellt den
Vergleich von Messung und Simulation der Ventilbewegung bei abgestimmten

Ventilparametern fiir das oben beschriebene Modell dar.
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Abbildung 35: Vergleich Ventilbewegung Messung und Simulation
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Wie in obiger Abbildung ersichtlich, sind fiir die 1-dimensionale Betrachtung die
vorhandenen Parameter ausreichend und es ist moglich bei bekanntem Ventilverhalten
(z.B.: aus Messungen), dieses in der Simulation sehr gut nachzubilden. Jedoch treten
in Realitdt noch zusitzliche Effekte auf, die eine Vorausberechnung des Ventils
erschweren. Der wichtigste dieser Effekte ist das sogenannte ,,Olkleben. Wihrend des
Kompressor Betriebs befindet sich Ol auf dem Ventil, wodurch es zwischen dem
Ventilsitz und dem Ventil zu einer zusdtzlichen Klebekraft kommt. Diese Kraft wurde
in den vorangegangenen Simulationen nicht beriicksichtigt, da die Parameter im 1 DoF
System so abgestimmt wurden, dass sie eine bekannte Ventilerhebungskurve
nachbilden kénnen. Kapitel 3.5.2.3 beleuchtet das Thema ,,Olkleben* genauer, da es
fir nachfolgende Simulationen beriicksichtigt werden soll. Damit soll eine

Vorausberechnung der Ventilerhebungskurve erméglicht werden.

3.3.3. Volumen

In Abbildung 28 ist zu sehen, dass im Gaspfad des Kompressors mehrere Volumen
vorhanden sind. Diese Bauteile werden dhnlich wie der Zylinder mit dem Ersten
Hauptsatz der Thermodynamik berechnet, siehe Gleichung (53). Ebenso wie im

Zylinder wird auch im Volumen keine Impulsgleichung geldst.
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d(m-e) dQ dm, dm
=) = —Lh, - <.h 53
dt Z dt +Z d Z da ¢ (53)

Es ist jedoch anzumerken, dass im Vergleich zu Gleichung (39) hier der Term fiir die

Volumenéinderung gestrichen wurde.

3.3.4. Rohre

Um die Dynamik der Gasbewegung abzubilden, werden die Rohre als 1 dimensionale
Elemente modelliert. Die Bewegung und der Zustand des Kéltemittels lassen sich mit

Hilfe von folgenden Gleichungen (54) — (56) allgemein beschreiben.

o, 5(/rw)+S1 0o (54)
ot ox
2
a'0u+a(pu +p)+52=0 (55)
ot ox
8_E+M+S3 =0 (56)
ot ox

Darin sind p die Dichte, u die Geschwindigkeit, p der Druck und S; — S; die

Quellterme. Die Term E stellt die totale Energie pro Volumeneinheit dar und ist mit
E= p-(%uz + ej definiert.

Die Beschreibung der Massenquelle (S;), der Impulsquelle (S,) sowie der
Energiequelle (S;) sind den Gleichungen (57) — (59) zu entnehmen.

S, =0 (57)

S, :—g-%-p-u-abs(u)-ﬁ-D (58)
f1

S3:mf-ﬁ-D-Z-E-p-abs(u)-cp-(TW—T) (59)

Die oben dargestellten Gleichungen lassen sich nach Toro [32] in einer einfachen und

kompakten Vektorschreibweise darstellen.

ou  oF(U), o _, (60)
ot ox
mit:
w) (p f, pu S
U=|u, |=| pu F=|f,|=| pu’+p §=S,
Uy E /3 u(E+p) S,
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U ist der Vektor der konservativen Variablen und F ist der Flussvektor. Weiter

umgeformt ergibt sich Gleichung (61).

Vs aw)Ws - (61)

wobei die Koeffizientenmatrix A auch als Jakobi Matrix bezeichnet wird.

of,/ou, of,/ou, of,/ou,

F
AU)=Z5 =| 9/ou, o /0w, o /ou, (62)
of;/0u, ofy/ou, of;/0u,
Das Gleichungssystem (54) — (61) ldsst sich nun mit der thermischen

Zustandsgleichung fiir ideale Gase schlieen. Eine gebriuchliche Formulierung dieser
Gasgleichung in der 1-dimensionalen Gasdynamik ist in Glg. (63) ersichtlich.

P
plx=1) (63)

Damit lésst sich die Jakobi Matrix wie folgt darstellen (mit uH = E+ p):

1 0

0
Av)=E_|  pE3 —ulk-3) k-1 (64)

oU 2
lK—l ‘_uH H-(k-1W? «xu
-

Fir die Losung dieses Systems von Gleichungen wurde ein approximierter
Riemannldser verwendet. Implementiert wurde ein ,,2nd Order high resolution TVD*

Schema, entwickelt von Corberan [33]. Die totale Variation ist definiert als.

i=o0

) §

[=—00

U U’

i+l Y

(65)

Ein Schema wird also TVD — Schema genannt wenn folgende Bedingung erfiillt ist:

v(u)<Tv(v") (66)
Zusitzlich ist in Gleichung (61) der Vektor der konservativen Variablen mit der
durchstromten Querschnittsfliche multipliziert, wodurch der inhomogene Anteil der
Gleichung entscheidend reduziert wird. Dieser inhomogene Anteil kann nun in die
beiden Teile B und S getrennt werden, wobei B den restlichen Einfluss der
Querschnittsveranderung und S einen allgemeinen Quellterm darstellt. Daraus

resultiert Gleichung (67).

a—UJraF—(U)JrBJrS:O (67)
ot ox
mit
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u, pA /i puA (C)ZA S
U=|u, |=|pud |, F=|f, |= (pu2+p)A ,B: PE ,S: S,
u, EA £ uAd(E + p) 0 S,

Der Vektor U fiir den nidchsten Zeitschritt 14sst sich also wie folgt beschreiben,
A
Ui’Hl = Uin a Et[ iil/z - E:I/Z ]+ At Sin (68)

wobei F den Fluss zwischen den Zellen darstellt.

F;il/Z = % [(an +F )i (B:m/z + Bin+1/2,i+1 )

~(K h(A)LY.,,(F"

i+1/2 \" i+l

+Af(K A L)n iril/z ]+ Kin+1/2 (Din+1/2

i+1/2

- En + Bir,li+1/2 + B/ ) (69)

i+1/2,i+1

Die Terme B, K, h, L, ¢ und S sind dem Anhang A zu entnehmen.

Das 1-dimensionale Gasdynamik Programm wurde vor der Implementierung in das
Kompressorsimulationsprogramm validiert. Dafiir wurde als Referenzfall das Sod-
Rohr verwendet (Sod [34]). Es ist 14 m lang, bei einer Querschnittsfliche von 1 m?. In
der Linken Hilfte befindet sich Luft mit dem Zustand von 303 K und 2 bar, in der
rechten Halfte ist der Druck der Luft 0,2 bar bei der selben Temperatur. Die beiden
Halften sind am Beginn des Experiments durch eine Membran getrennt. Nach dem
raschen Entfernen der Membran gleicht sich der Druck unter Ausbildung von Wellen
im Sod-Rohr aus. Die Anfangsbedingungen fiir diesen Validierungsfall sind

Abbildung 36 zu entnehmen.

Abbildung 36: Anfangsbedingung fiir den Sod — Rohr Validierungsfall
Abbildung 37 =zeigt den Vergleich zwischen dem Ergebnis des eigenen 1-

dimensionalen Berechnungsprogramms und der analytischen Losung fiir das Sod —
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Rohr. Zu erkennen ist, dass Simulation und analytische Losung sehr gut

ubereinstimmen.

SOD-TUBE
(one-dimensional Code (TVD-Scheme) vs. Analytic Result)

‘—Analytical - Result — - - one-dim. Code (TVD-Scheme) ‘

rel. pressure [-]

Length [m]
Abbildung 37: Vergleich analytische Losung mit dem Ergebnis des eigenen

Berechnungsprogramms

3.3.5. Gesamtkompressor mit thermischem Netzwerk

Fiir die Validierung des Kompressormodells (wie in Abbildung 28 dargestellt) mit
Messdaten werden zusitzlich zur Berechnung der Gasdynamik auch die thermischen
Energiefliisse berticksichtigt. Diese Warmestrome innerhalb des Kompressors werden
mithilfe eines thermischen Netzwerks nachgebildet. Das thermische Netzwerk (Ooi
[17]) basiert auf dem Blockkapazititsmodell, das die Massen im Kompressor in
sinnvolle Einheiten aufteilt und als Punktmassen ansieht, zwischen denen Wéirme
ausgetauscht wird. Der Erste Hauptsatz der Thermodynamik Idsst sich fiir eine

thermische Masse wie folgt darstellen:

. : dlm. -u.
ZQicond. +ZQiconv4 = ( dl l) (70)
t
Da die thermische Netzwerk Simulation eine quasi-stationdre Betrachtung darstellt,

entfallt der Term auf der rechten Seite in Gleichung (70). Die bilanzierten

Wirmestrome lassen sich fiir eine Punktmasse nun wie folgt darstellen.

ZQi =0 (71)

Jeder dieser Wirmefliisse kann wiederum mit Gleichung (72) dargestellt werden,
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O, = HTF, - AT (72)
wobei der Parameter HTF (heat transfer function) die Wéarmeiibergangsfunktion
zwischen den einzelnen Massen darstellt. Im Modell werden nur der Konvektions- und
Wirmeleitungsteil beriicksichtigt. In Almbauer [35] sind diese Zusammenhédnge noch
ndher erldutert. Durch die kombinierte Berechnung des thermischen Netzwerks mit
dem 1-dimensionalen Gasdynamikmodell des Kompressors ist es moglich
thermodynamische Zusammenhédnge besser zu erkennen und Parameterstudien fiir
verschiedene Komponenten des Kompressors durchzufiihren. Fiir die Validierung
dieses Gesamtmodells wurden vier Testfdlle gewihlt, die in den nachfolgenden
Kapiteln beschrieben sind. Das Modell ist in Abbildung 38 schematisch dargestellt,
wobei der Gaspfad grau unterlegt ist und die Strémung von links nach rechts erfolgt.
Die Ovale stellen die einzelnen Massen des thermischen Netzwerks dar und die

strichlierten Verbindungen zeigen die Pfade fiir die Wéarmeitibertragung.

1-d calculation Blowby
e e e e LS L Ple L] P17 |
T: T T T T T! T! T T U
it : : = 5 : ) ﬁ / + :

_________ | T LT o Ty ae
———————— 4 PL1 e PL2 e FPL4 L L : - L u' L ] L L
i IS T il : . 5 ‘. | ‘@ .@

Tha | [l T o | SRR SRR B

s | f100 @R | e |19

I i i :Qr--*: EL___IQI mpe— :

o (@ Ti. . Tyl h d D |

Qi |Q Piston- ™\ _____ T i . . :
- - cylinder J._______. ’§~ _____ il
il, E

4_
-I

e
!

é : TNW calculatloh {o
! ! solid materlal)

...........

“ Q

Q@ ! ;
! L : - T : temperature
Lo TN a e
hell : : ¢
RAGREERE . P : mechanical friction heat
Qo : electrical friction heat

Abbildung 38: 0/1-dimensionales Kompressormodell mit thermischen Netzwerk

3.3.5.1. Bedatung des Kompressormodells

Jedes mit der oben beschriebenen Systematik vereinfachte Modell eines Kompressors
besitzt zahlreiche Parameter, die nur mit Messungen abgestimmt werden konnen.

Dafiir wurde der Kompressor in einem genau definierten Betriebspunkt experimentell
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untersucht, wobei zahlreiche Messdaten erhoben wurden. Der Betriebspunkt ist durch
den ASHRAE Kiltekreisprozess (Abbildung 5) definiert. Die wichtigsten
Randbedingungen hierbei sind die Kondensationstemperatur von +55,2 °C, die
Verdampfertemperatur von -23,3 °C und die Kompressoreintrittstemperatur von 32°C.
Tabelle 5 fasst die Ergebnisse der Parameterabstimmung zusammen. Wie zu erwarten
war, gibt es nur geringe Abweichung zwischen Messung und Simulation.

Tabelle 5: Vergleich Messung und Simulation fiir den Abstimmungsfall

Parameter Experiment Simulation Differenz

COP (-) 1,609 1,610 -0,062 %

Electrical Power (W) 57,420 57,450 -0,052 %

Mass flow rate (kg/h) 0,990 0,991 -0,101 %

Gas temperature inside the cylinder head (°C) 100,6 100,6 0,010 °C
Cylinder temperature (°C) 82,8 83,3 0,5°C

Gas temperature inside shell (°C) 63,6 62,2 -1,4 °C

Oil temperature inside the oilsump (°C) 53,4 55,6 2,3°C

Dieser Abstimmungsbedarf bewirkt, dass solche Modelle nur bedingt fiir eine
Vorausberechnung eines vollkommen neuen Kompressors verwendet werden konnen.
Das Modell ist jedoch gut geeignet, kleine Verdnderungen an einem bestehenden
Kompressor zu bewerten. Solche kleinen Verdnderungen sind in den nachfolgenden

Testfallen untersucht worden.

3.3.5.2. Testfall ,,Service Pipe*

Der Referenzkompressor HTK 55 besitzt noch keine direkte Anbindung des Saugrohrs
an den Saugmuffler (d.h.: der Faltenbalg wie in Abbildung 72 fehlt). Dadurch kommt
es zu einer Durchmischung des einstromenden kiihlen Kéltemittels mit dem warmen
Kailtemittel im Gehduse. Um zu erkennen, ob das Simulationsmodell solche starken
thermischen Wechselwirkungen wie den Durchmischungsvorgang korrekt abbilden
kann, wurde dieser noch kiinstlich verstiarkt. Dazu wurde das Kéltemittel anstatt durch
das Saugrohr durch das Servicerohr (Service pipe) auf der gegeniiberliegenden Seite
des Gehéuses in den Kompressor geleitet. Dadurch erfolgt eine perfekte Vermischung
des kiihlen eintretenden Kailtemittels mit dem warmen Kéiltemittel im Gehduse. Es
resultiert damit eine Abnahme des COP’s aufgrund des Anstiegs der
Kompressionsstarttemperatur. In Tabelle 6 wird gezeigt, wie gut das aufgestellte

Simulationsmodell diese Zusammenhénge nachbilden kann.
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Tabelle 6: Vergleich Messung und Simulation fiir den Testfall ,,Service pipe*

Parameter Experiment Simulation Differenz

COP () 1,576 1,568 0,510 %

Electrical Power (W) 57,380 57,410 -0,052 %

Mass flow rate (kg/h) 0,969 0,968 0,103 %

Gas temperature inside the cylinder head (°C) 105,4 105,1 -0,3 °C
Cylinder temperature (°C) 86,2 85,8 -0,4 °C

Gas temperature inside shell (°C) 60,6 62,1 1,6 °C

Oil temperature inside the oilsump (°C) 51,6 55,6 4,0 °C

Bis auf die Temperatur des Olsumpfs werden bei diesem Testfall die Werte relativ gut

nachgebildet.

3.3.5.3. Testfall ,Saugdruckvariation*

Ein weiterer Testfall der dem Simulationsmodell einiges abverlangt, ist die
Verdnderung des Saugdruckes. Dadurch stellen sich im gesamten Kompressor
verdnderte Betriebsbedingungen ein. Variiert wurde der Saugdruck auf zwei
unterschiedliche Niveaus, zum einen mit erhohtem Saugdruck und zum anderen mit
verringertem Saugdruck. Tabelle 7 stellt den Vergleich fiir den erhohten Saugdruck
und Tabelle 8 stellt den Vergleich fiir den verringerten Saugdruck dar. Bei beiden
Varianten ist ersichtlich, dass es nur zu relativ geringen Abweichungen zwischen
Messung und Simulation kommt.

Tabelle 7: Vergleich Messung und Simulation fiir den Testfall mit erh6htem Saugdruck

Parameter Experiment Simulation Differenz

COP (-) 1,663 1,667 -0,240 %

Electrical Power (W) 59,030 59,000 0,051 %

Mass flow rate (kg/h) 1,051 1,054 -0,285 %

Gas temperature inside the cylinder head (°C) 103,5 100,8 -2,6 °C
Cylinder temperature (°C) 83,5 83,5 0,0 °C

Gas temperature inside shell (°C) 63,5 62,2 -1,2 °C

Oil temperature inside the oilsump (°C) 52,9 55,6 2,8 °C

Tabelle 8: Vergleich Messung und Simulation fiir den Testfall mit verringertem Saugdruck

Parameter Experiment Simulation Differenz

COP (-) 1,576 1,565 0,703 %

Electrical Power (W) 56,130 56,240 -0,196 %

Mass flow rate (kg/h) 0,948 0,943 0,530 %

Gas temperature inside the cylinder head (°C) 103,5 100,1 -3,3°C
Cylinder temperature (°C) 84,0 82,9 -1,1 °C

Gas temperature inside shell (°C) 63,4 62,0 -1,5°C

Oil temperature inside the oilsump (°C) 52,8 55,4 2,6 °C
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3.3.5.4. Testfall ,,Heizen des (")lsumpfes“

Dem Ol im Kompressor kommt eine ganz besondere Bedeutung zu. Einerseits
schmiert es die beweglichen Teile, anderseits wirkt es als thermisches
Verbindungselement zwischen den Kompressorkomponenten. Durch diese Wirkung
als thermisches Verbindungselement hat es malgebliche Bedeutung fiir die
Temperaturverteilung, aber auch fiir die Reibleistung im Kompressor. Hier ergibt sich
somit ein gegenlaufiger Effekt fiir die Effizienz des Kompressors. Zwar wirkt sich eine
erhohte Oltemperatur positiv auf die Reibleistung des Kompressors aus, doch erwirmt
es auch alle Bauteile, wodurch es zu einer Erhohung der Kompressionsstarttemperatur
kommt. Die Verringerung der Reibleistung basiert auf der Reduktion der Viskositit
bei hoherer Temperatur (siche Abbildung 18). Aufgrund dieser Tatsachen ist
ersichtlich, dass die Verinderung der Olsumpftemperatur durch elektrisches Heizen
ein besonders herausfordernder Testfall ist. Der Vergleich zwischen Messung und
Simulation ist in Tabelle 9 dargestellt.

Tabelle 9: Vergleich Messung und Simulation fiir den Testfall ,,Heizen des Olsumpfes*

Parameter Experiment Simulation Differenz

COP () 1,534 1,527 0,458 %

Electrical Power (W) 57,230 57,190 0,070 %

Mass flow rate (kg/h) 0,995 0,990 0,505 %

Gas temperature inside the cylinder head (°C) 104,3 101,4 -2,9 °C
Cylinder temperature (°C) 85,5 84,1 -1,4 °C

Gas temperature inside shell (°C) 65,3 63,2 -2,1 °C

Oil temperature inside the oilsump (°C) 54,5 57,2 2,7°C

Es ist auch bei diesem Testfall ersichtlich, dass das Simulationswerkzeug die
thermodynamischen Effekte richtig abbildet.

Zusammenfassend Ulber alle Testfille hat sich gezeigt, dass das 0/1-dimensionale
Kompressormodel sehr gut geeignet ist, die komplexen thermodynamischen Effekte
innerhalb eines bereits vorhandenen und experimentell gut untersuchten, hermetischen

Hubkolbenkompressors wiederzugeben.

3.4.Kopplung des 0/1-dimensionalen Kompressormodells mit einem 3-

dimensional aufgelosten Teilgebiet

Ein groBer Einsatzbereich fiir die in Kapitel 3.2 vorgestellte Simulationsstrategie liegt

in der Vorhersage des Temperaturverlaufs und des Druckverlusts in der Saug- und
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Druckstrecke. Hierbei wird entweder die Saug — oder die Druckstrecke 3-dimensional
abgebildet und mit dem 0/1-dimensionalen Modell des restlichen Kompressors
gekoppelt. Die mathematische Modellierung der 0/1-dimensionalen
Kompressorbauteile ist dem vorangegangen Kapiteln zu entnehmen. Dieses Kapitel

basiert auf der Verdffentlichung [36]:

Lang W., Almbauer R.A., Burgstaller A., Nagy D.: “Coupling of 0-, I- and 3-d Tool
for the Simulation of the Suction Line of a Hermetic Reciprocating Compressor”,
Proceedings of the International Compressor Conference at Purdue, 2008, West
Lafayette, USA, Paper 1272

Es beschiftigt sich mit der Kopplung von 0/1-dimensionalen Rechengebieten mit 3-

dimensionalen Berechnungsgebieten und der Validierung der erarbeiteten Methodik.

3.4.1. Kopplungsmethodik

Fiir eine erfolgreiche Kopplung eines 0/1- dimensionalen Rechengebiets mit einem 3-
dimensionalen Rechengebiet ist es von entscheidender Bedeutung eine geeignete
Koppelstelle zwischen dem 3-dimensionalen und dem 0/1-dimensionalen Gebiet zu
wihlen. Die Erfahrung aus vielen Versuchen hat gezeigt, dass sich fiir die Berechnung
des Gaspfades die Ventile als Schnittstelle zwischen den Rechengebieten hervorragend
eignen. Das Ventil wird dabei als ein 1 DoF — System betrachtet und ist damit ein
vereinfacht modelliertes Bauteil. In Abbildung 39 ist die Kopplungsmethodik am
Beispiel der Verbindung der Saugstrecke (3-dimensional) mit dem Zylinder und der
Druckstrecke (1-dimensional) dargestellt. Die einzelnen Arbeitsschritte sind dabei in

Kurzform beschrieben.
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Abbildung 39: Kopplungsmethodik zwischen 0/1- und 3-dimensionalen Rechengebieten

Dieselbe Kopplungsmethodik kann auch fiir die Verbindung der Druckstrecke mit dem

Zylinder verwendet werden. Um die Simulation noch realitdtsnaher zu gestalten, kann

das “herausgezoomte* 3-dimensionale Bauteil noch in das thermische Netzwerk
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miteingebunden werden. Hierzu muss das Bauteil in verschiedene thermische Massen
zerlegt werden. Die Temperaturen der Massen werden iterativ in der thermischen
Netzwerksimulation berechnet. Die neu berechnete Temperatur wird dann einmal im
Zyklus an das 3-dimensionale Rechengebiet iibergeben und damit die
Randbedingungen aktualisiert. Diese Vorgehensweise impliziert, dass es zu keiner

Temperaturdnderung der Wénde des Saugmufflers wihrend eines Zyklus kommt.

3.4.2. Validierung der Kopplungsmethodik

Die Validierung der vorgestellten Kopplungsmethodik wird anhand der Saugstrecke
des HTK 55 Kompressors durchgefiihrt. In Abbildung 40 ist das Schema des
Kompressors dargestellt. Das von der gepunkteten Linie eingeschlossene Gebiet
reprasentiert den Zoomingbereich fiir den Validierungsfall. Abbildung 41 zeigt die

Messpunkte, an denen Sensoren fiir den Vergleich platziert wurden.

|
MP 2

Serpentine [
pipe
Abbildung 40: Schematischer Kompressor Abbildung  41:  Saugmuffler  mit

Messpunkten
Fir die Validierung wurden bei Temperaturen zeitliche Mittelwerte herangezogen,
beim Druck wurde auch der transiente Verlauf der Mess- und Simulationsergebnisse
miteinander verglichen. Fiir den Druckverlust wurde ein Wert definiert, der sich aus
Wuction Und Vp zusammensetzt. W0 Steht fiir die erhohte Volumsidnderungsarbeit
aufgrund des verringerten Saugdruckes und Vp représentiert das Zylindervolumen.
Diese Methode der Druckauswertung geht auf Hanlo [37] zuriick und wurde dann in
Lang [38] modifiziert. Gleichung (73) — Gleichung (74) beschreiben die

Zusammenhénge.
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A _ Wmction 73
p suction VD ( )

mit
14

Wmction = J.(p_pO )dV (74)
Vo

VS ... Ventil Schlieflen

VO ... Ventil Offnen

Po--- Saugdruck des idealen Zyklus

Der Vergleich der Simulationsergebnisse mit den Messergebnissen ist in Abbildung 42
ersichtlich. Dargestellt ist der normierte Druckverlust in den fiinf in Abbildung 41

dargestellten Messpunkten.

experiment B simulation
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Abbildung 42: Druckverlust in verschiedenen Messpunkten

Es ist zu erkennen, dass die Ergebnisse in den meisten Messpunkten sehr gut
iibereinstimmen. Zusidtzlich zu diesen integralen Mittelwerten wurde auch noch
uberpriift, ob die erarbeitete Methode in der Lage ist auch den transienten
Druckverlauf nachzubilden. Abbildung 43 stellt den Druckverlauf von Messung und

Simulation im Messpunkt 4 dar.
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--—--simulation experiment

pressure [Pa]

Abbildung 43: Transienter Druckverlauf in Messpunkt 4; Vergleich Simulation und Messung
Fir die Validierung mit Temperaturmessungen muss darauf geachtet werden, dass
diese Werte speziell bei stark transienten Vorgidngen nur schwer messtechnisch erfasst
werden konnen. Bei den Untersuchungen hat sich gezeigt, dass eine sogenannte
Enthalpie-gemittelte Temperatur am ehesten den Messwerten entspricht. Der
Zusammenhang wie diese Enthalpie-gemittelte Temperatur berechnet werden kann, ist

Gleichung (75) (siehe [38]) zu entnehmen.

H
T =—
"o, (75)
mit
VS
H = [ (h=hy )dm (76)
Vo
und
dh=c,-dT (77)

In Abbildung 44 ist der Vergleich zwischen Messung und Simulation in den flinf
Messpunkten dargestellt.
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Abbildung 44: Temperaturen in verschiedenen Messpunkten im Saugmuftler

Der Vergleich zeigt, dass auch die Temperaturen in den meisten Messpunkten sehr gut
wiedergeben werden. Nur der Messpunkt 3 weicht stirker von den Ergebnissen des
Experiments ab. Das liegt auch daran, dass die Simulation in diesem Punkt noch nicht
vollstdndig konvergent ist. Zur Simulation ist zu erwidhnen, dass ca. 3 — 5 Zyklen
berechnet werden miissen, damit sich ein konvergiertes Druckprofil einstellt. Fiir ein
konvergiertes Temperaturprofil miissen im Vergleich dazu mehr als 10 Zyklen

berechnet werden.

3.5. 3-dimensionales - Kompressormodel

Fir die vollstindige 3-dimensionale Abbildung der gasdynamischen Effekte im
Gaspfad des Kompressors fehlt nach der Betrachtung der Saug- und Druckstrecke nun
noch der Zylinder. Hierbei stellen die Ventile eine besondere Herausforderung an die
Simulationstechnik dar. Auf die Berechnung der Ventildynamik wird in diesem
Kapitel noch ndher eingegangen. Weiters wird die Methodik fiir die thermische
Berechnung der Strukturbereiche des Kompressor beschrieben. Hier wurden ebenso
Methoden entwickelt, um noch exaktere Ergebnisse aus den 3-dimensionalen

Berechnungen zu erhalten.

3.5.1. Ventilsimulationen

Im Gegensatz zu den zwangsgesteuerten Ventilen, wie sie in der Motorentechnik

iblich sind, kommen in Kolbenkompressoren fiir Kiihlschrinke ausschlieBlich
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druckgesteuerte Ventile zum Einsatz. Diese Ventile bestehen im Prinzip aus einem
vorgespannten Plittchen, das die Offnung in der Ventilplatte abdeckt und ab einem
bestimmten Druckverhidltnis o6ffnet. Diese, im Englischen als ,reed valves*
bezeichneten Ventile, werden aufgrund der geringen Kosten und der einfachen
Bauweise eingesetzt. Aber genau diese Einfachheit, nimlich dass das Ventil abhédngig
von der Druckdifferenz arbeitet, macht eine mathematische Beschreibung umso
schwieriger. In Kapitel 3.3.2 wurde schon auf die Mdoglichkeit, das Ventil als 1 DoF —
System zu modellieren, hingewiesen. Die Implementierung dieser Methode oder aber
gar die Berechnung der Ventildynamik mithilfe der Finite Elemente Kopplung und
deren Kombination mit einem CFD — Werkzeug stellen eine gesonderte
Herausforderung dar. Dieses Kapitel gibt einen Uberblick iiber den derzeitigen Stand
der Technik in der Simulation der Ventile. Des Weiteren wird ein Uberblick iiber die
verschiedenen Moglichkeiten, Fluid- und Strukturgebiete miteinander zu koppeln,
gegeben. Nachfolgend wird in diesem Kapitel noch die neu entwickelte
Simulationsmethode nédher beschrieben und validiert bzw. die Ergebnisse mit einer
vereinfachten Form der Ventilberechnung verglichen. AbschlieBend werden die Vor-
und Nachteile der beiden Simulationsmethoden gegeniibergestellt.

Der Inhalt dieses Kapitels basiert auf der Veroffentlichung [39]:

Lang W., Almbauer R. A., Jajcevic D., 2009, ,,Usage and validation of a fluid
structure interaction methodology for the study of different suction valve parameters

of a hermetic reciprocating compressor*, International Journal of Multiphysics”, Vol.

4., No. 1, pp.65-81

Zum besserem Verstindnis wurde die Veroffentlichung noch um einige Punkte

erginzt, wie z.B. um das Kapitel Olkleben.

3.5.1.1. Stand der Technik in der Ventilsimulation

Die Vorausberechnung der Ventilbewegung war schon sehr friih ein wichtiges Thema
im Bereich der Kompressorentechnik. Die in der Literatur befindlichen Arbeiten zu
diesem Thema lassen sich nach ihrem Detaillierungsgrad gliedern.

e Simulation des Ventils als Einmassenschwinger (1 DoF)
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e Simulation des Ventils als Biegebalken
e Simulation des Ventils mithilfe der Finite Elemente Methode

ad. Simulation des Ventils als Einmassenschwinger (1 DoF)

Die wohl bekannteste und auch noch heute am weitesten verbreitete Methode fiir die
Simulation der Ventildynamik wurde schon in Kapitel 3.3.2 (Ventile) vorgestellt. Sie
betrachtet das Ventil als Einmassenschwinger und setzt eine parallele Bewegung der
Ventilplatte zum Ventilsitz voraus, diese Methode wird hauptsdchlich in 1-
dimensionalen Gasdynamik Simulationen verwendet. Wichtige Literaturquellen zu
dieser Variante sind Costagiola [29], Habing [31] und Boswirth [40]. Die Vorteile
dieser Betrachtung liegen in der relativ einfachen Implementierung und im sehr
geringen numerischen Aufwand. Ein Nachteil sind darin jedoch die Modellparameter,
die teilweise mithilfe von ,,Trial and Error* bestimmt werden miissen. Matos [41]
implementiert diese Berechnungsmethode n eine 3-dimensionale
Stromungsberechnung, um Aussagen iiber die Zylindereinstromung zu bekommen.
Nachteil dieser Vorgehensweise ist, dass die Ventilbewegung parallel zum Ventilsitz
in einem idealisierte beinahe axialsymmetrischen Stromungsfeld resultiert, welches
auf das Ventil wirkt. Possamai [42] untersuchte die Auswirkung der Schrigstellung
des Ventils auf das Stromungsfeld und erkannte, dass schon eine sehr geringe
Schrégstellung die Symmetrie des Stromungsfelds zerstort.

ad. Simulation des Ventils als Biegebalken

Eine Methode zur Beriicksichtigung der tatsdchlichen Verformung der Ventile in der
Simulation stellt der Einsatz der Theorie fiir die Biegelinie eines Biegebalkens dar.
Diese Methode kann sowohl in 1-dimensionalen Gasdynamik Simulationen als auch in
2- und 3-dimensionalen Stromungssimulationen eingesetzt werden. Der Einsatz in 1-
dimensionalen Gasdynamik Simulationen hat sich aber aufgrund des erhdhten
Aufwands bei nur gering erhdhtem Informationsgehalt nicht durchgesetzt. Junghyoun
[43] modellierten mithilfe der kommerziellen Software Adina die Bewegung des
Ventils 2-dimensional und zogen daraus erste Riickschliisse iiber die
Einstrombedingungen in den Zylinder.

ad. Simulation des Ventils mithilfe der Finite Elemente Methode

Die aufwendigste aber auch die exakteste Vorgehensweise fiir die Simulation der

Ventildynamik ist die Berechnung mithilfe einer Finite Elemente Methode. Die Finite
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Elemente Methode iibernimmt darin die Berechnung der Verformung der Struktur
wihrend die 3-dimensionale Stromung mit Hilfe einer Stromungssimulationssoftware
berechnet wird. Besondere Bedeutung kommt darin der Kopplung dieser beiden
gebietsauflosenden Methoden zu. Mit dieser Kopplung ist es moglich die Interaktion
von Stromung und Ventilbewegung vollstindig 3-dimensional aufzulésen und damit
mit den heute zur Verfiigung stehenden Methoden so exakt wie moglich zu
bestimmen. Ein grofBer Nachteil liegt 1m immensen numerischen und
programmiertechnischen Aufwand. Die zwei ersten Arbeiten zu diesem Thema im
Haushaltskompressorenbereich wurden von Shimoi [44] und Lang [45] vorgestellt.
Beide Arbeiten beschiftigen sich mit dem Vergleich einer vollstindigen
Ventilsimulation mithilfe der Finiten Elemente Methode und der Abstraktion des

Ventils als flache Platte. Details aus dieser Arbeit werden im Kapitel 3.5.2.9 gebracht.

3.5.1.2. Fluid- Struktur (FSI) Kopplungsmethoden

Das Thema der Fluid - Struktur Kopplungen gewinnt in der Simulationstechnik
aufgrund steigender Computerkapazitdten stindig an Bedeutung. In vielen Arbeiten
wird die Notwendigkeit erkannt, alle physikalisch relevanten Effekte in die
Betrachtung mit einzubeziehen. Oftmals handelt es sich bei industriellen
Problemstellungen um sogenannte Multiphysik-Probleme. Unter Multiphysik-
Problemen versteht man das Zusammentreffen von mehreren naturwissenschaftlichen
Disziplinen (z.B.: Elektromagnetik - Strukturmechanik, Strukturmechanik -
Wirmeiibertragung, Strukturmechanik - Fluidmechanik, etc.). Beispiele fiir solche
Problemstellungen lassen sich auch im Kompressor finden. Wichtigster Vertreter
hierfiir ist die Bewegung der Ventile, bei denen das Kéltemittel als Fluid und das
Ventil als Struktur miteinander in Interaktion stehen. Speziell diese Interaktion bei der
die Stromung die Ventilbewegung und umgekehrt die Ventilbewegung die Stromung
iiber das frei bewegliche Ventilblatt beeinflusst, reicht die Betrachtung nur eines
physikalischen Aspekts fiir die Beschreibung und in weiterer Folge fiir das
Verstindnis des Zusammenhangs nicht aus. Fiir die Kopplung dieser beiden
Disziplinen Stromungsberechnung auf der einen und Strukturmechanik auf der
anderen Seiten gibt es mehrere Moglichkeiten. Zum einen koénnen fiir beide

Berechnungsgebiete separate Loser verwendet werden, fiir die Strukturmechanik ein
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FEM —Loser und fiir die Stromungsmechanik ein CFD — Loser. Diese Vorgangsweise
wird als partitionierter Ansatz bezeichnet. Bei den partitionierten Ansédtzen
unterscheidet man zusitzlich noch den Zeitpunkt des Datenaustauschs zwischen
Strukturmechanik und Stromungsmechanik. Der Datenaustausch kann entweder jeden
Zeitschritt erfolgen oder aber die Daten konnen schon nach jeder Iteration
ausgetauscht werden. Im Gegensatz zum partitionierten Ansatz steht der direkte
Ansatz. Hierbei wird ein gemeinsames System von Gleichungen erstellt, welche dann
simultan gelost werden. Die direkte Methode ist die aufwendigste Methode aber auch
die genaueste. Abbildung 45 gibt einen Uberblick iiber die Methoden und vergleicht
zusitzlich noch die Stabilitit, die Allgemeinheit des Ansatzes und den
Programmieraufwand der Varianten.

1 x pro ZeitschrittQ—O
oder weniger
Partitionierte
Methode Nach jeder Iteration O‘H‘Q

Starke Kopplung

Direkte Ein Code ein Gleichungs-
Methode
system -

Abbildung 45: Vergleich von verschiedenen FSI — Kopplungsschemen (Sieber [46])

Es kann generell gesagt werden, dass je stirker die beiden Gebiete miteinander koppelt
sind desto grofer wird auch die Komplexitét bei steigender Stabilitdt. Im Gegensatz
dazu sinkt die generelle Anwendbarkeit der Methode. Um eine bessere Ubersicht iiber
die Methoden zu geben, wurden in Tabelle 10 noch einmal die Vor- und Nachteile der

verschiedenen Ansétze gegeniibergestellt.
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Tabelle 10: Vergleich der FSI - Kopplungsmethoden

Vorteile Nachteile Anwendung
Partitionierte Spezieller Léser fur Kleine Zeitschritte Fir grof3e
Methode jedes Problem notwendig aufgrund der ~ Rechengebiete mit
starken starkem Einfluss der
Wechselwirkungen Stromung
GroBere Zeitschritte ~ GrolRe Problemstellungen  Fir kleine Probleme
Direkte maoglich, da ein (> 1 Mio) aufgrund des mit sehr starker
einheitliches Loser fir numerischen Aufwands Wechselwirkung
Methode alles verwendet wird kaum machbar zwischen Fluid und
Struktur

Trotz der Vorteile, die die Kopplung mit einer direkten Methode in Bezug auf
Stabilitdt und Genauigkeit mit sich bringen wiirde, fiel die Entscheidung aufgrund der
Allgemeinheit aber vor allem dem geringeren numerischen Aufwand zugunsten der
partitionierten Methode mit einem Datenaustausch nach jedem Zeitschritt. Der
numerische Aufwand bei den direkten Methoden ist so grof3, dass bis heute noch
Simulationen mit mehr als einer Million Volumen bzw. Elemente die Ausnahme
darstellen. Der Ablauf der Simulation fiir diesen Kopplungsansatz ist im folgenden

Flussdiagramm (Abbildung 46) dargestellt.

INIT
CFD & FEM - Mesh

[ CFD Iteration J

{ Updating Mesh }

yes

1
o Convergence? no
: More Timesteps
yes

[Send Loads to FEIV%
|

[Solve FEM Timestep]—[s‘end Dtljlgggementﬁ

Abbildung 46: Simulationsablauf vgl. Baudille [47]

Nach der Initialisierung 16st der CFD — Loser zunidchst den Stromungsbereich.
Innerhalb eines Zeitschrittes wird dabei so lange iteriert, bis ein konvergentes Ergebnis
vorliegt. Danach werden die Druckkrifte, die aufgrund der Strémung auf das Ventil
wirken, aus der CFD — Software ausgelesen und an die Strukturberechnung tibergeben.

Danach wird das Gleichungssystem fiir die Strukturmechanik gelost und die daraus
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resultierenden Verschiebungen werden wieder zuriick an die CFD — Software
iibergeben. Vor dem néchsten Zeitschritt werden die Knotenpunkte des CFD — Netzes,
wie aus der FEM — Berechnung erhalten, verschoben und erst danach wird die

Berechnung des neuen Zeitschritts fiir den Stromungsbereich wieder gestartet.

3.5.2. Simulationsmethodik fiir die Berechnung der Ventildynamik

Zum besseren Verstindnis wird die Simulationsmethodik anhand des Saugventils
erklart, jedoch gelten dieselben Ansitze und Abldufe auch fiir die Simulation des
Druckventils.
Fiir die Berechnung der Saugventilbewegung, gilt es eine Vielzahl an Dingen zu
beachten:
e das extreme geometrische Verdichtungsverhiltnis (¢ ~ 1:100) und daraus
folgend eine sehr flacher Schadraum
e das Schlieen des Ventils
e das Kleben des Ventils am Ventilsitz aufgrund des Ols
e die Bewegung des Ventils (vereinfacht oder aber die moglichst realitdtsnahe
Bewegung)
e der Aufschlag des Ventils am Ventilsitz oder Ventilstopps und die
Riicksprungenergie
Diese Aufzihlung ist nicht vollstdndig, jedoch sind die wesentlichsten Probleme, die
die Simulation der Ventilbewegung erschweren, aufgelistet. Manche dieser Probleme
wirken trivial, bei genauer Betrachtung und beim Versuch diese zu 16sen, wird aber
ersichtlich, dass diese Anforderungen in den heutigen kommerziellen Softwarepaketen
oftmals nicht ausreichend oder auch gar nicht gelost wurden. Nachfolgend wird nun

auf die einzelnen Probleme eingegangen und die erarbeitete Losung prasentiert.

3.5.2.1. Verdichtungsverhiltnis und Schadraum

Geometrische Verdichtungsverhiltnisse, wie sie typischerweise bei
Verbrennungskraftmaschinen auftreten, konnen in CFD-Programmen problemlos
abgebildet werden. Die geometrischen Extreme von Kompressoren bereiten jedoch
Schwierigkeiten. In Abbildung 47 ist das Kompressionsvolumen im oberen und im

unteren Totpunkt dargestellt. Es ist ersichtlich, dass sich der Kolben mit einem
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Durchmesser von ca. 15 mm bis auf ca. 0,1 mm an die Ventilplatte annéhert, wogegen
er sich im unteren Totpunkt ca. 16 mm von der Ventilplatte entfernt (dargestellt in

Abbildung 48) befindet.

g ~ 100 F
>
g [m]
o O
Q<
N

Kurbelwinkel [°]

Abbildung 47: Geometrische Verhiltnisse Abbildung 48: Kolbenbewegung

im unterem und oberem Totpunkt

Um im oberen Totpunkt noch ausreichend Rechenzellen platzieren zu konnen, miissen
die Zellen sehr klein gewdhlt werden (in der GroBenordnung von 1/100 mm).
Aufgrund der Notwendigkeit von sehr kleinen Zellen im oberen Totpunkt wiirde durch
die VergroBBerung des Rechengebiets aufgrund der Bewegung des Kolbens die
Zellenanzahl sehr stark ansteigen, was zu Rechennetzen von mehreren Millionen
Zellen fithren wiirde. Um diese extremen Netzgrolen zu vermeiden, wurde eine
Strategie erstellt, die die Zellanzahl so gering wie moglich hélt und die Rechenzeit
optimiert. Durch diese Strategie tibersteigt die Zellanzahl im Zylinder, wihrend eines
Zyklus, niemals 280.000 Zellen. Damit kann der numerische Aufwand in Grenzen
gehalten werden. Abbildung 49 stellt diese Vorgehensweise grafisch dar. Wie
ersichtlich startet die Simulation im oberen Totpunkt mit einem sehr feinen
Rechennetz. Durch den ,,Remeshing-Prozess“ des CFD — Programms steigt mit
fortschreitender Kolbenbewegung die Zellanzahl sehr stark an. Um dieses Anwachsen
der Zellanzahl zu vermeiden, werden die Rechendaten ca. 28° Kurbelwinkel nach dem
oberen Totpunkt auf ein groberes Netz interpoliert. Aufgrund des nun deutlich
groberen Netzes steigt im weiteren Verlauf der Expansion die Zellanzahl nicht mehr so
stark an. 28° vor dem oberen Totpunkt wird dann wieder auf das feinere Rechennetz

gewechselt, um im oberen Totpunkt geniigend Rechenzellen zur Verfiigung zu stellen.
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Zusitzlich zur Vorgehensweise sind in Abbildung 49 noch die Zellanzahlen im oberen

und unteren Totpunkt mit und ohne Netzinterpolationsstrategie dargestellt.

_____________________________________

*

o i
Interpolation

Interpolation =

Volum

oT UT OoT
ohne Netzinterpolation | 250.000 Zellen | 1.800.000 Zellen| 250.000 Zellen
Mit Netzinterpolation 250.000 Zellen | 280.000 Zellen | 250.000 Zellen

Abbildung 49: Netzinterpolationsstrategie

3.5.2.2. Ventilschlieflen

Das wirkliche VerschlieBen des Ventils in einem CFD-Programm erscheint bei erster
Betrachtung trivial, die Realisierung ist jedoch schwierig. Die heutzutage verwendeten
Vernetzungsalgorithmen fiir dynamische Netze erlauben es nicht Zellen in Gebieten zu
erstellen, wo sich vorher noch keine vernetzte Fliche befunden hat. Deshalb ist es
notwendig eine schmale Zellschicht zwischen Ventil und Ventilsitz einzubringen
(siche Abbildung 50). Aufgrund dieser Zellschicht besteht jedoch auch bei
geometrisch geschlossenem Ventil eine permanente Verbindung zwischen Zylinder-
und Saugmufflervolumen. Um den permanenten Massenaustausch zwischen diesen
beiden Gebieten auch bei geschlossenem Ventil zu unterbinden, wurde eine Fldche
(CHANGE-OVER-Layer) eingebunden, die je nach Ventilstellung auf durchgéingig
oder undurchlédssig geschaltet werden kann. Dieses Umschalten der Eigenschaften
wihrend der Berechnung, abhdngig von der Ventillage und damit vom

Stromungsgebiet, musste nachtriglich in das CFD-Programm implementiert werden.
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o

ko]

£ dunne Zellschicht bei
g Ventilplatte geschlossenem Ventil
o \ Saugventil

0

A i =i .
Abbildung 50: Situation im oberen Totpunkt ~ Abbildung 51: Position des

CHANGE/OVER-Layers
Die Routine fiir das Umschalten der Randbedingung von “Wall* auf “Interior* und
umgekehrt wurde als zusétzlicher Programmteil als sogenannte “user defined function
(UDF)* in der Programmiersprache C geschrieben und benoétigte zusitzlich ein kurzes
Programm in der Programmiersprache Scheme. Mit diesem ist es moglich Befehle im
Text User Interface (TUI) von Fluent auszufiihren. Das Umschalten der
Randbedingung folgt folgender Logik:

valvelift = 0 — Boundary = Wall
valvelift > 0 — Boundary = Interior

3.5.2.3. Olkleben des Ventils

Das Phianomen des Ventilklebens tritt sehr hdufig bei druckgesteuerten Ventilen auf.
Durch die Olbenetzung des Ventils wirkt eine zusitzliche Kraft, die das Offnen des
Ventils erschwert. Dadurch kommt es vor dem Offnen des Saugventils zu einem
stairkeren Absinken des Zylinderdrucks, wodurch die indizierte Arbeit des
Kompressors erhoht wird. Oftmals wird fiir die Beriicksichtigung des Olklebens eine
konstante Kraft angenommen, die gleich wie eine Vorspannkraft wirkt. Es besteht
jedoch auch die Moglichkeit die entstehende Kraft genauer zu modellieren. In Khalifa
[48] wird ein Klebemodell vorgestellt, in dem sich die Kraft aus drei Anteilen
zusammensetzt. Der erste Anteil F, entspricht einer Gaskraft auf das Ventil aufgrund
der Druckdifferenz zwischen Saugmuffler und Zylinder (ps — p.). Diese Kraft
verschwindet sobald die Druckdifferenz gegen Null geht. Der zweite Anteil F,
entspricht der Kraft aufgrund der Oberflachenspannung. Der dritte Term F, entspricht
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einer viskosen Kraft, die verschwindet wenn keine Kontaktfliche vorhanden ist oder
wenn die Ventilgeschwindigkeit Null ist. In Gleichung (78) lésst sich die Klebekraft

wie folgt darstellen.

Rtiction:Fg+E+E1 (78)
ek (p—p )| &) (79)
¢ O T 20n(x)
E:_E.Riz.(Xz_l).%%OS(ﬂ) (80)
- 2. x* 4+ x* 81
3mepdh e e 122 X7+ X (81)
Y2k dr In(X)

mit X2 = (1+A¢/Ap).

In Abbildung 52 sind die entsprechenden geometrischen Zusammenhénge dargestellt.

[ ;

.

( _
/% 2R ; %

Abbildung 52: Geometrische Zusammenhinge filir das Klebemodel

r

3.5.2.4. 3-dimensionale Strukturdynamiksimulation

Wie schon in den vorangegangenen Kapiteln wird die Theorie fiir die Berechnung der
Strukturdynamik auch am Beispiel des Saugventils erkldrt. Um die Bewegung des
Ventils mit der gewiinschten Methode (partionierter Kopplungsansatz zwischen FEM
& CFD mit Datenaustausch nach jedem Zeitschritt) zu realisieren, sind grundsétzlich
zwei Loser notwendig. Dies sind auf der einen Seite in dieser Arbeit das kommerzielle
CFD Programm Fluent und zum anderen ein FEM-Programm fiir die Strukturdynamik.
Tabelle 11 gibt einen Uberblick iiber die am Markt vorhandenen
Simulationsmoglichkeiten, ohne Anspruch auf Vollstindigkeit. Sie soll lediglich einen

groben Uberblick iiber die vorhandenen Méoglichkeiten geben.
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Tabelle 11: Ubersicht iiber Kopplungsmethoden fiir kommerzielle CFD — Programme mit
einem FEM Programm

» Ansys & Fluent (seit Ansys 11: one way) Schwache
» Fluent & Ansys Kopplung via MPCCI Kopplung
» Star-CD & Ansys Kopplung via MPCCI

» Ansys & Ansys CFX (seit Ansys 12: two way) Starke

» Adina (Direkte Methode: Finite Elemente) | Kopplung

Von keinen der oben dargestellten Moglichkeiten werden Losungen fiir die bereits
erwahnten Probleme bei der Simulation angeboten. Daher wurde entschieden fiir die
Strukturberechnung ein einfaches FEM-Programm selbst zu erstellen. Fiir die
Diskretisierung des Ventils konnen einerseits 3-dimensionale Balkenelemente mit 6
Freiheitsgraden (degree of freedoms — dof’s) verwendet werden (dargestellt in
Abbildung 54). Andererseits besteht aber im Code auch die Moglichkeit 3-
dimensionale Solid-Elemente [49] fiir die Vernetzung zu verwenden. Die Verwendung
von Balkenelementen hat einige Vorteile, wie kurze Simulationszeiten und verniinftige
Ergebnisse bei einer relativ geringen Anzahl von Elementen. Nachteile liegen z.B. in
der unzureichenden Mdglichkeit alle Geometriebewegungen exakt wiederzugeben. In
Abbildung 53 ist die Einspannstelle des Ventils dargestellt, woraus ersichtlich ist, dass

Balkenelemente nicht geeignet sind diesen Bereich exakt aufzulosen.

Fixing Qint

Error due to
curved fixing point

™ Cylinder
Abbildung 53: Saugventileinspannstelle Abbildung 54: 3-dimensionales
Balkenelement
3.5.2.5. FEM - Gleichungen und Zeitintegration

Die Bewegungsgleichung fiir die lineare Strukturdynamik des Ventils ist in Gleichung

82 dargestellt.
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M-q+D-q+K-q=f (82)

M stellt in dieser Form die Massenmatrix, K die Steifigkeitsmatrix und D die

Déampfungsmatrix der Struktur dar. Die Vektoren q, qund gqstehen fir die
Beschleuniguns-, Geschwindigkeits- und Bewegungsvektor. Der Vektor auf der
rechten Seite von Gleichung (82), Vektor f, steht fiir den Kraftvektor. Fiir die
Berticksichtigung der Didmpfungseffekte wurde eine Formulierung gewihlt, die die
Déampfung linear abhéngig von Steifigkeits- und Massenmatrix darstellt. Diese Form
der Dampfung wird auch als Rayleighddmpfung bezeichnet. Die Gleichung (82) ldsst
sich weiter in folgende Form umschreiben:

K . qt+At _ f-t+At (83)
Die Matrix K wird dabei effektive Steifigkeitsmatrix genannt, und f ist der effektive

Kraftvektor, der sich wie folgt formulieren lésst:

fHAt :fHAt +M'(a0 q +a, 'qt +a, 'ijt)+D'(a1 q +a, 'qt +as qt) (84)
Wobei sich die Parameter a; bis a; folgendermallen definiert sind:
a——l 'a——5 'a——1
At T a AT a A (85)
1 ) At (O
ERE TR ‘%27(5‘2) (86)

2-a
a,=At-(1-6), a,=5-At
Die Zeitintegration wurde dabei schon in die Gleichung 83 und Gleichung 84

implementiert. Als Zeitintegrationsverfahren wurde ein Newmark Algorithmus
gewidhlt mit den Parametern 6 = 0,5 und a = 0,25. Fiir diese Parameter ist das
Newmarkschema implizit, unbedingt stabil und weiit keine numerische Ddmpfung bei
einer hohen Genauigkeit auf. Ein Nachteil dieser Parameter ist in der Erhohung der
Oszillationsfrequenz in der numerischen Losung zu sehen. Um das entstehende
Gleichungssystem zu losen, wurde ein direkter Losungsalgorithmus mit LU-
Dekomposition und Pivoting implementiert. Dieser Algorithmus wurde aus den NAG-
Libaries fiir die Programmiersprache C eingebunden. Genauere Erkldrungen zur
Finiten Elemente Methode und dem Zeitintegrationsverfahren konnen aus Zienkiewicz

[49] und Newmark [50] entnommen werden.
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3.5.2.6. Kontaktmodellierung

Die Modellierung des Kontakts zwischen zwei Bauteilen ist ein komplexes
Themengebiet, das meist mit einem intensiven Einsatz von Rechenleistung verbunden
ist. Mit der Zielsetzung eine Methode zu entwickeln, die in einem industriellen
Entwicklungsprozess einsetzbar ist, wurde eine vereinfachte Behandlung der
Kontaktproblematik gewihlt. Der erste Schritt fiir das Modellieren des Kontaktes stellt
die Detektion eines Kontakts von Knoten dar. Im erstellten Programm wird dies
einmal je Zeitschritt iiber geometrische Bedingungen abgefragt. Wenn das Ventil die
Ventilplatte bertihrt, wird eine Kontaktkraft unter Beriicksichtigung von Tréagheits-
und Kontakttermen berechnet. Der Kontaktterm ist der den Reaktionsimpuls darstellt
ist darin ebenso eine Funktion der Masse und der Geschwindigkeit des Knotens.
Dieser Reaktionsimpuls wird mit einem Riicksprungkoeffizienten multipliziert,
welcher die Dissipation der Energie wahrend des Aufschlags berticksichtigt. Dieser
Riicksprungkoeffizient wurde zuerst aus Literaturquellen mit 0,7 angesetzt, nach
einigen Versuchen hat sich aber herausgestellt, dass Werte zwischen 0,75 und 0,85
besser mit gemessenen Ventilkurven korrelieren. Es ist offensichtlich, dass dieses stark
vereinfachte Kontaktmodell nicht alle komplexen physikalischen Vorgéinge, welche
beim Auftreffen des Ventils auf die Ventilplatte auftreten, beriicksichtigt. Jedoch hat
sich gezeigt, dass dieses einfache Modell iiber einen groflen Bereich von

Ventilparametern relativ verniinftige Ergebnisse produziert.

3.5.2.7. Validierung der Simulationsergebnisse

Die Validierung der Simulationsergebnisse wurde mit dem Kalorimeter des CD-
Labors durchgefiihrt. Fiir das Messen der Ventilbewegung wurde eine spezielle
Methode am CD-Labor entwickelt, die in Nagy [51] detailliert beschrieben ist. Ein
kurzer Uberblick iiber die Vorgehensweise soll aber auch hier gegeben werden. Die
Messung wird mittels eines Laserdopplervibrometers (LDV) durchgefiihrt, wobei der
Laserstrahl mithilfe eines Akrylglasstabs zum Ventil geleitet wird. Der Akrylglasstab
ist so ausgefiihrt, dass er das Gehéduse und die Oberfliche des Saugmufflers moglichst
ohne Beeinflussung der Stromung im Saugmuffler durchdringt. Abbildung 55 stellt

den Messaufbau dieser Mef3imethode dar.
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Abbildung 55: Messaufbau fiir die Messung Abbildung 56: Vergleich
der Ventildynamik Saugventilbewegung Messung und  3-
dimensionale Simulation
Fiir die Validierung des Simulationsmodells wurde das Standard-Saugventil des

4 - 4 -1

HTK 55 herangezogen. Abbildung 56 zeigt die Ergebnisse der Messung und der
Simulation. Es ist zu erkennen, dass die ersten drei Ventiloffnungen sehr gut
wiedergegeben werden. Es sind jedoch auch Unterschiede in den letzten beiden
Offnungsbewegungen zu erkennen. Diese Unterschiede kdnnen einerseits aus der

Vernachldssigung der Klebekraft flir diese Validierung resultieren. Ein anderer, aber

‘— resulting force — valve opening force — valve closing force ‘

crank angle [°]

Abbildung 57: Kraft auf der Ventiloberfliche
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sehr entscheidender Punkt, der die Vorhersagegenauigkeit der Ventildynamik in den
spaten Phasen der Ventiloffnung (30 — 40 °KW vor dem unterem Totpunkt) erschwert,
sind die geringen Druckdifferenzen, die zu sehr kleinen resultierenden Kréften fithren

(Abbildung 57 und Abbildung

| — valve opening force — valve closing force — resulting force |
05 58).
- 0,4 In Abbildung 57 sind die auf der
- 03 Saugventiloberfliche wirkenden
= zf % Krifte dargestellt. Dargestellt
g 0 .g sind die Krifte, die einerseits in
£ - 0.1 % Richtung des Offnens,
| Zi § andererseits in Richtung des
| :0: 4 Schlieflens wirken und
--05 schlieBlich die daraus

crank angle [°]

Abbildung 58: Kraft auf der Ventiloberfliche des resultierende Kraft. Die
Saugventils 40 — 200 °KW nach dem oberem Totpunkt  ventiloffnende  Kraft wurde

dabei positiv angesetzt. Abbildung 58 gibt einen detaillierten Einblick in die
Kraftsituation, wenn das Ventil in seiner Offnungsphase ist. Fiir die Validierung kann
zusammengefasst werden, dass es mit dieser Methode mdglich ist, das Ventil in
ausreichender Genauigkeit zu berechnen. Speziell die wichtigen Faktoren wie
Ventiloffnungsdauer und die Frequenz des Ventils konnen sehr gut wiedergegeben

werden.

3.5.2.8. Einfluss der wichtigsten Ventilparameter

Die wichtigsten Parameter eines Ventils sind:

e FEigenfrequenz

e Vorspannkraft

e Bohrungsdurchmesser
Um zu erkennen, wie gut die entwickelte Methode auf Verdnderungen eines dieser
Parameter reagiert bzw. wie gut damit globale Einfliisse (COP, Qq und elektrische
Leistung) abgebildet werden konnen, wurde eine Parameterstudie durchgefiihrt und
mit experimentellen Daten validiert. Variiert wurden die Eigenfrequenz des

Saugventils, die Vorspannkraft und der Ventildurchmesser. Die Eigenfrequenz betréigt
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fiir den Ausgangsfall ca. 300 Hz, und wurde durch eine Erhohung der Ventildicke
verdndert. Die Vorspannkraft konnte im Vergleich zum Standardventil (ca. 0,15N) nur
erhoht werden, da aufgrund von Ventilschwingungen wihrend und nach der
SchlieBphase keine Messungen bei einer Verringerung der Vorspannkraft moglich
waren. Fiir die Verdnderung des Bohrungsdurchmessers, konnte nur eine Reduktion
des Bohrungsdurchmessers durchgefiihrt werden, da die Konstruktion des
Kompressors keine groBere Bohrung zulisst. Eine Ubersicht iiber die Verinderungen
der Saugventilparameter sind Tabelle 12 zu entnehmen.

Tabelle 12: Variierte Parameter fur die Testfalle

natural frequency pre load force bore diameter
Standard Lowered Standard | Increased | Standard Reduced
~300 Hz ~ 150 Hz -0,15N -0,25 N 7,8 mm 5,8 mm

Wie bereits erwdhnt resultiert die Variation der Saugventilparameter in einer
Verdanderung der globalen Leistungskennwerte. Im Vergleich wurden die Werte fiir
das Standardventil als Referenzwerte angesehen (100%) und die Abweichungen von
diesen Referenzwerten in Prozent in Tabelle 13 dargestellt.

Tabelle 13: Ubersicht iiber Testfille (dargestellt ist die Abweichung von den Referenzwerten
in %)

natural frequency pre load force bore diameter

Py Qo COP Py Qo | COP Py Qo | COP

Simulation | -0,63 | -1,06 | -0,43 | -3,77 | -7,03 | -3,38 | -1,94 | -4,78 | -2,87

Measurement | 0,58 | -1,24 | -1,81 | -3,93 | -6,58 | -3,77 | -1,58 | -3,78 | -3,23

Es ist zu erkennen, dass die Effekte mit guter Ndherung mithilfe der Simulation
nachgebildet werden konnen. Der Einfluss der Parametervariation zeigt sich auch im
Massenflussverlauf (Abbildung 59) und im Druckverlauf wéihrend der Saugphase
(Abbildung 60).
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Abbildung 59: Einfluss der Abbildung 60: Einfluss der
Parametervariation auf den Massenfluss Parametervariation auf den Saugdruck

Zusammenfassend ldsst sich sagen, dass die entwickelte Methode gut geeignet ist, die

Ventilbewegung eines hermetischen Hubkolbenkompressors nachzubilden.

3.5.2.9. Vergleich mit 1 DoF - System

Wie bereits erwihnt, kann das Ventil einerseits als flache Platte, die sich parallel zum
Ventilsitz bewegt und mithilfe der Bewegungsgleichung fiir einen
Einmassenschwinger beschrieben wird, oder andererseits mithilfe der vorher
beschriebenen Methode der FSI-Kopplung berechnet werden. Wann welche dieser
Simulationsmethodiken verwendet werden kann, soll in diesem Kapitel beschrieben
werden. Da der Aufwand sehr unterschiedlich ist und es nicht immer notwendig ist,
die  Ventile vollstindig 3-dimensional darzustellen, werden hier die

Entscheidungskriterien aufgelistet.

Der Inhalt dieses Kapitel entspricht inhaltlich der Veroffentlichung [45]:
Lang W., Almbauer R., Nagy D., “Comparison of two different approaches to model
the suction valve dynamics of a hermetic reciprocating compressor“, Proceedings of

the 7™ International Conference on Compressor and Coolants, Papiernicka, Slovakia

In Abbildung 61 und Abbildung 62 sind die beiden zu vergleichenden

Berechnungsgeometrien dargestellt. Auf der linken Seite ist die Variante ,,flache —

-79-



3. Simulationsstrategie, Simulationsmodelle und deren Validierung

Platte* und auf der rechten Seite die detailgetreue Auflosung des Ventils dargestellt.
Es ist zu erkennen, dass zur Vereinfachung der Simulation die Vertiefungen im
Kolben entfernt worden sind und stattdessen ein ebener Kolben verwendet wurde. Um
die Verdanderung im Schadraum zu kompensieren, wurde der Abstand zur Ventilplatte
so gewdhlt, dass der Schadraum des Kompressors mit Vertiefung dem ohne Vertiefung

entspricht.

Abbildung 61: Ventil abstrahiert als flache Abbildung 62: HTK 55 Saugventil
Platte

Verglichen werden das p-V - Diagramm wihrend der Saugphase des Kompressors der

beiden Varianten, das T-V - Diagramm aber auch der Massenfluss in den Zylinder und

die Ventilerhebung.
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Abbildung 63: Druckverlauf im Zylinder Abbildung 64: Gastemperatur im Zylinder

-80 -



3. Simulationsstrategie, Simulationsmodelle und deren Validierung

Vergleicht man die Druckkurven in (Abbildung 63) ldsst sich erkennen, dass bei der
Modellierung des Ventils als flache Platte der Druckverlust in der Saugphase geringer
als bei der vollstindigen 3-dimensionalien Modellierung ist. Integriert man diese
Verluste liber das Volumen, erhdlt man fiir den Saugverlust fiir die Variante ,,flache
Platte* einen Wert von 1,27 W. Im Vergleich dazu wird bei der vollstindigen
Simulation ein Druckverlust von 1,44 W berechnet. Bei der Betrachtung des T-V -
Diagramms (Abbildung 64) zeigen sich ebenso Unterschiede zwischen den beiden
Varianten. Die vollstindige 3-dimensionale Simulation weillt eine geringere
Temperatur wéihrend der Saugphase auf, obwohl vom gleichen Zustand expandiert
wurde. Der Unterschied hier liegt in den unterschiedlichen Flichen, an denen
Wirmeaustausch stattfinden kann. Vergleicht man die Ventilerhebungskurven der
beiden Varianten, sind die Unterschiede nicht sehr grof3, siche Abbildung 65. Die
ersten drei Ventilerhebungen sind beinahe ident, es stimmen sowohl die Ventil-

frequenz als auch die Dauer der Ventiloffnung sehr gut {iberein.
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Abbildung 65: Vergleich der Abbildung 66: Vergleich der einstrémenden
Ventilerhebungskurven Massenfliisse

Beim Vergleich der Massenstrome zeigt sich, dass die Variante ,,flache Platte” einen
um 1,2 Prozent hoheren Massenstrom als die vollstindige 3-dimensionale Simulation
aufweist. Weitere Unterschiede in den Simulationsvarianten sind zu erkennen, wenn
Stromungssituationen zu unterschiedlichen Zeitpunkten im Zylinder betrachtet

werden.
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Abbildung 67: lokale Abbildung 68: lokale Abbildung 69: lokale
Wirmeiibergangszahlen Wirmeiibergangszahlen Wirmelibergangszahlen
(60°KW) (90°KW) (120°KW)

Durch die unterschiedlichen Einstrombedingungen dndert sich auch die Verteilung der
Wirmefliisse. In Abbildung 67, Abbildung 68 sowie Abbildung 69 sind die lokalen
Wirmeitibergangszahlen fiir drei verschiedene Kurbelwellenpositionen dargestellt. Zu
erkennen ist, dass sich bei der Variante ,(flache Platte* die Wéirmeiibergénge
gleichméBiger iiber den Zylinder verteilen als bei der Variante der vollstindigen 3-
dimensionalen Simulation, bei der regelrechte ,,hot spots* an der Einstromseite des
Zylinders zu erkennen sind.

Zusammenfassend zeigt der Vergleich, dass fiir die Untersuchung der
Ventilbewegungen, keine vollstindige 3-dimensionale Simulation notwendig ist. Die
vereinfachte Variante produziert dhnliche Ergebnisse fiir die Ventilbewegung und den
Massenstrom mit einem geringeren Rechenaufwand. Sollen jedoch zusitzlich die
ortlich unterschiedlichen Warmeiibergénge betrachten werden, empfiehlt sich eine
vollstandige 3-dimensionale Betrachtung, da sonst die lokalen Effekte nicht gentigend

genau aufgeldst werden.

3.5.3. Thermische Betrachtung des Kompressors

Von entscheidender Bedeutung fiir die Analyse der Thermodynamik in einem
hermetischen Kolbenkompressor, ist die Moglichkeit die Warmefliisse von- und zu
den einzelnen Komponenten quantifizieren zu konnen. Dafiir ist es neben der

Beschreibung der ortlich und zeitlich schwankenden Stromungszustinde des
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Kaltemittels auch notwendig die Warmestrome in den Bauteilen in die Bewertung mit
einzubinden. In diesem Kapitel soll ein Uberblick iiber die in der Literatur
beschriebenen Moglichkeiten zur Berechnung der Temperaturen und Wérmefliisse der
Kompressorbauteile gegeben werden. Darauf folgt die detaillierte Darstellung der fiir

diese Arbeit gewihlten Vorgehensweise.

3.5.3.1. Stand der Technik bei der thermischen Betrachtung von
Kompressorbauteilen
In der Literatur sind viele Forschungsarbeiten zum Thema der thermischen
Untersuchung und Berechnung von Kompressoren vorhanden. Hier soll nur kurz auf
die relevantesten Arbeiten zu diesem Thema eingegangen werden. Grundsétzlich
gliedern sich die Moglichkeiten in zwei Gruppen.
e Messtechnische Untersuchung des thermischen Verhaltens

e Simulationstechnische Untersuchung des thermischen Verhaltens

Ad.: Messtechnische Untersuchung des thermischen Verhaltens

Die messtechnische Erfassung des thermischen Verhaltens in einen Kompressor ist ein
wichtiger Bestandteil der Kompressorenforschung. Die wohl gebrduchlichste Form,
das thermische Verhalten zu beschreiben, ist die Messung mithilfe von
Thermoelementen. Thermoelemente haben den Vorteil, dass sie sehr klein sind und es
daher sehr einfach ist sie an verschiedenen Bauteilen des Kompressors zu applizieren.
Nachteile sind aber die beschrinkte Genauigkeit und ihre thermische Trégheit.
Aufgrund dieser Trédgheit ist es nicht moglich den stark instationdren Verlauf der
Gastemperatur in einem bestimmten Punkt des Kompressors wiederzugeben.
Morriesen [52] erfasste mithilfe eines Feindraht Thermoelements den instationidren
Verlauf der Kailtemitteltemperatur in einem Punkt des Saugmuffler. Diese
MeBmethode ist jedoch sehr aufwendig und der Feindraht ist sehr empfindlich. Zur
Bestimmung der Warmefliisse innerhalb eines Kompressors wurden von Dutra [53]
Wirmeflusssensoren eingesetzt. Die Wairmefliisse wurden verwendet um daraus
Wirmeiibergangszahlen zu berechnen, welche als Randbedingungen fiir Simulationen
verwendet wurden. Nachteil dieser Wiarmeflusssensoren ist ihr relativ grofer

Platzbedarf, weshalb sie auch nur sehr selten eingesetzt werden. Thermoelemente und
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Wirmeflusssensoren geben nur punktuell oder kleinflichig Informationen iiber das
thermische Verhalten des Kompressors wieder, fiir eine Darstellung der
Temperaturverteilung im gesamten Kompressor wurde von Dutra [53] eine
Thermokamera verwendet. Nachteil dieser Kamera ist es, dass lediglich
Oberflachentemperaturen der Kompressorbauteile gemessen werden aber nicht die

Temperatur des Kéltemittels.

Ad.: Simulationstechnische Untersuchung des thermischen Verhaltens

Die simulationstechnische Erfassung der thermischen Effekte innerhalb -eines
hermetischen Kolbenkompressors wurde z.B. von Ooi [17] mit dem vereinfachten
Ansatz eines thermischen Netzwerks berechnet. Mit Hilfe von in der Literatur
beschriebenen Beziehungen fiir den Wérmeiibergang bestimmt er die Temperaturen
von diskreten Massen, die in Summe den Kompressor darstellen. Diese Mdglichkeit ist
deshalb von Bedeutung, da sie auch auf Anderungen im Kompressordesign reagieren
kann und nicht allein von experimentell ermittelten Eingabewerten abhingig ist.
Almbauer [35] und Abidin [24] erweitern diesen Ansatz und kombinieren die
Berechnung der Bauteile mit einem 0/1-dimensionalen Berechnungsprogramm fiir die
Stromung und den thermischen Zustand des Kiltemittels. Wie in Abidin [24]
beschrieben, zeigt sich, dass dieses Modell in der Lage ist, Temperaturen im Inneren
des Kompressors auch bei extremen Verdnderungen der Randbedingungen mit einer
zufriedenstellenden Genauigkeit nachzubilden. Jedoch erkauft man sich diesen
Gewinn an Genauigkeit mit einer deutlich erhohten Simulationsdauer im Vergleich zu
einer thermischen Netzwerksimulation. Ribas [54] beschreibt die Moglichkeit, die
Temperaturen der Kompressorbauteile mithilfe eines sogenannten Hybridansatzes zu
berechnen. Dabei werden globale Wirmebeziehungen in eine 3-dimensionale
Simulation als Quellen eingebracht. Die Berechnung der Temperaturverteilung
innerhalb der  Kompressorbauteile  iibernimmt das  3-dimensionale  —
Berechnungsprogramm. Die Methode, die in dieser Arbeit vorgestellt wird, lehnt sich
stark an das von Abidin [55] prédsentierte Vorgehen an. Abidin verwendet eine
sogenannte ,,Decoupling Methode”. Dabei werden die Bauteile getrennt vom
Fluidbereich berechnet. Die Ergebnisse der Fluidberechnung werden als

Randbedingungen fiir die Bauteile verwendet. Fiir den Bauteilbereich wird eine
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stationdre Temperaturverteilung berechnet, die wieder als Randbedingung zuriick an
das CFD — Rechengebiet iibertragen werden. Diese Schleife wird so lange wiederholt
bis sich die Bauteiltemperaturen nicht mehr dndern und sich im Fluidbereich ein
zyklisch eingeschwungener Zustand einstellt. Diese Methode fiihrt zu relativ guten
Ergebnis, jedoch werden dabei keine lokalen Effekte, wie z.B.: lokal unterschiedliche
Wirmefliisse, usw. beriicksichtigt. Die nun nachfolgend vorgestellte Erweiterung

dieser Methode versucht diese Effekte zu berticksichtigen.

3.5.3.2. Thermische Simulationsstrategie

Wie in Abidin [55], wird auch hier eine getrennte Betrachtung von festen Bauteilen
und dem Fluid vorgenommen. Die Methode der Trennung der Berechnungsgebiete
kann die unterschiedlichen Zeitkonstanten bei Temperaturverdnderungen der beiden
Berechnungsgebiete gut abbilden. Im Bereich der Gasdynamik im Kompressor werden
Zeitschrittweiten von 1,0° KW (5,65e-5 s) bis hin zu 0,1 ° KW (5,65¢e-6 s) verwendet.
Je nachdem, ob eines der Ventile gerade gedffnet ist oder nicht. Diese sehr kleinen
Zeitschritte sind notwendig, um eine konvergentes Ergebnis zu erreichen. Sie
resultieren jedoch aufgrund des Losens der Erhaltungsgleichungen fiir Masse, Impuls,
Energie und Turbulenz in sehr langen Rechenzeiten. Fiir die Berechnung einer
Umdrehung sind auf einem 8-Prozessor Computer zirka 2,5 Tage notwendig (Anzahl
der Zellen des Fluidbereichs zirka 500.000). Fiir die Berechnung der Bauteile kommen
andere Probleme zum Tragen. Die thermische Trigheit des Materials fiihrt im realen
Betrieb zu Aufwirmphasen von zirka 45 Minuten. Daraus ergibt sich, dass eine
gemeinsame Betrachtung beider Rechengebiete mit den gleichen Zeitschrittweiten
nicht durchfiihrbar ist. Wie auch bei Abidin [55] wird hier zuerst die Berechnung des
Fluidbereichs fiir einen Zyklus durchgefiihrt und danach werden die hieraus erhaltenen
rdumlich und zeitlich unterschiedlichen Warmestrome als Randbedingungen fiir die
Berechnung der Temperaturverteilung innerhalb der Struktur verwendet. Sobald fiir
die Struktur ein konvergentes Temperaturprofil vorliegt, werden die erhaltenen
Temperaturen an den Oberflichen wieder an die Strdmungsberechnung {ibergeben, um
die Berechnung fortzusetzen. Dieser iterative Prozess wird solange durchgefiihrt bis
sich die Temperaturen der Struktur nicht mehr dndern. Da bei einer gesonderten

Betrachtung der beiden Rechengebiete fiir den Strukturbereich lediglich die
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Wirmeleitgleichung geldst werden muss, fithrt das zu kurzen Rechenzeiten. Um nun
auch Effekte der lokalen Ungleichverteilung von Wérmefliissen, wie sie in Kapitel
3.5.2.9 bereits beschrieben wurden, zu implementieren, wurde von der Berechnung mit
zusammengefassten Mittelwerten fiir Oberflachenteile des Strukturbereichs, wie in
Abidin [55] durchgefiihrt, abgewichen und zellaufgeloste Wiarmestrome verwendet.
Fiir die Berechnung der Aufwdrmung in der Struktur konnen deutlich groflere
Zeitschrittweiten (10 — 20 mal so groB) verwendet werden als es fiir die
gasdynamische Betrachtung (Zeitschrittweiten von 5,65¢-6 s bis 5,65e-5 s) der Fall ist.
Damit liegen die Berechnungszeiten fiir die Struktur (Zellanzahl fiir den
Strukturbereich zirka 150.000) fiir einen Zyklus unter einer Minute. Bei der
Verwendung der Zeitschrittweite der  Stromungsberechnung wiirde die
Berechnungszeit fiir die Aufwirmung der Struktur trotzdem bei Monaten liegen.
Deshalb wird hier folgende Vorgangsweise verfolgt. Um die Aufwirmung zu
beschleunigen, wird in der Aufwédrmphase die spezifische Wirmekapazitit des
Materials um den Faktor 1000 verringert. Sobald sich ein konvergentes
Temperaturprofil eingestellt hat, wird die spezifische Warmekapazitit schrittweise an
den tatsdchlichen Wert angenéhert. Dadurch ist es mdglich nach nur 2 — 3 Tagen die
Temperaturverteilung in der Struktur zu berechnen. In Abbildung 70 sind nun
nachfolgend die genauen Schritte dieser Methode und auch der iterative Prozess in

Form eines Flussdiagramms dargestellt.

- 86 -



3. Simulationsstrategie, Simulationsmodelle und deren Validierung

Teilen des ﬁ'/&\
Berechnungsgebiets -
Durchfiihren der J@)\
Strémungssimulation

Ergebnis konvergent

Speichern der Werte a(t) und T(t)

J

Interpolieren der Werte
auf das ,Solid-Domain*

J

Instationéres Losen der w

Energiegleichung

Ergebnis konvergent

Uberpriifen
auf globale
Konvergenz

Postprocessing

Abbildung 70: Vorgehensweise zur Berechnung der Temperaturverteilung im Kompressor

Die Vorgehensweise wurde im Zuge des Entwicklungsprozesses des o-Kompressors
erstellt. Die Simulationsmethodik startet damit, dass das Berechnungsgebiet der
Struktur und der Strémung getrennt und anschlieBend vernetzt wird. Danach wird eine

transiente Stromungssimulation des Fluidbereichs durchgefiihrt, bis ein konvergentes
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Stromungs- und Temperaturfeld erreicht wird. Fiir einen konvergenten Zyklus werden
dann die Profile fiir die Wéarmeiibergangszahlen und fiir die Temperaturverteilungen
im Fluid abgespeichert. Dann wird aus diesen Ergebnissen fiir die Berechnung der
Temperaturverteilung in der Struktur der transiente Wéarmestrom iiber jede eizelne
Zelloberfliche hergeleitet. Die transienten Wérmestrome werden dann auf die
Strukturoberflachen interpoliert. Mit diesen transienten Randbedingungen, wird dann
die Struktur solange berechnet, bis sich auch hier ein konvergentes Temperaturfeld
einstellt. AbschlieBend wird noch iiberpriift, wie stark sich die Temperatur der Struktur
wihrend dieser Iteration gedindert hat. War die Anderung grofer als ein vorgegebener
Grenzwert  (0,25K), miissen die neu Dberechneten  Temperaturen der
Strukturoberflachen wieder an das Stromungsgebiet libergeben werden und die ganze
Prozedur muss noch einmal wiederholt werden. Wird der Grenzwert an allen
Oberflachen nicht tiberschritten, ist von einer konvergenten Lésung auszugehen und

die Daten konnen ausgewertet werden.
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4. Anwendung der Methodik auf den 6-Kompressor

In den vorangegangenen Kapiteln, ist auf die theoretischen Grundlagen des
Kiéltekompressors sowie die Probleme bei der Simulation eines Kiltekompressors
eingegangen worden. Die Strategie und die neu entwickelten Methoden, die notwendig
sind, um einen hermetischen Hubkolbenkompressor zu simulieren, wurden vorgestellt
und validiert. In diesem Kapitel steht die Anwendung der erstellten Methoden auf den
in Entwicklung befindlichen 6-Kompressor im Mittelpunkt. Die erstellten Methoden
wurden im Vorfeld fiir den HTK 55 Kompressor validiert, deshalb werden in diesem
Kapitel hauptsdchlich Simulationsergebnisse dargestellt. Da der 8-Kompressor einige
revolutiondre thermodynamische Neuerungen beinhaltet, wird hier kurz auf die
verdnderte Konstruktion verschiedener Baugruppen und die Griinde fiir diese
Modifikationen eingegangen. Danach werden die Randbedingungen, welche fiir die
Simulation erforderlich sind, beschrieben. AbschlieBend wird der Kompressor
thermodynamisch analysiert und die Energiefliisse innerhalb des Kompressors

dargestellt.
4.1. Bauteile des 6-Kompressors

4.1.1. Saugmuffler

Die Neuerungen im Ansaugbereich des Kompressors zielen darauf ab, das Kéltemittel
so kalt wie moglich in den Zylinder zu fiihren. Abbildung 71 zeigt die Saugstrecke des

Kompressors, daneben ist der neu entworfene Saugmuffler (Abbildung 72) dargestellt.

Saugmuffler |

N
Faltenbalg = 77 Shell
Saugrohr =

Abbildung 71: Saugstrecke des - Abbildung 72: Saugmuffler des o-

Kompressors Kompressors
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Eine Neuerung der Saugstrecke ist das zwischen Gehduse und Saugrohr eingeldtete
Rohr aus austhenitischem rostfreien Stahl. Der Zweck dieses Rohrs ist es den
Wirmefluss vom Gehduse in das Saugrohr und damit in das einstromende Kéltemittel
zu verringern. Eine weitere Neuerung ist die Verringerung der Durchmischung der
einstromenden Masse mit dem Kaltemittel im Kompressorgehduse. Im Vergleich zum
HTK 55 — Kompressor (siche Abbildung 9), wo das Kailtemittel ohne direkte
Verbindung zum Saugmuffler gefiihrt wurde, wird nun das Kéltemittel direkt aus dem
Saugrohr mithilfe eines Faltenbalgs in den Saugmuffler geleitet. Der Faltenbalg
besteht aus PBT (Polybutylene Terephtalate) und dient nicht nur dazu, die
Vermischung des Kéltemittels mit dem warmen Gas aus dem Kompressorgehiduse zu
verhindern, sondern wirkt sich auch positiv auf das Gerduschverhalten des
Kompressors aus. Weiters wurden der Auslass des Saugmufflers modifiziert, um die
Stromungsverluste wiahrend der Ansaugphase des Kompressors so gering wie moglich

zu halten. Die Ergebnisse dieser Bemiithungen sind Abbildung 73 ersichtlich.

‘Dvalve lit 0,4 mm m valve lift 0,8 mm O valwe lift 1,2 mm ‘

100 ~

90 ~

80 -

70

60 -

50

40 -

massflowrate [%]

30 -

20 +

10

Var. 1 Var. 2 Var 3.
Abbildung 73: Untersuchung des Auslasses von Saugmufflervarianten

Zu erkennen ist der MassenfluB von verschiedenen Varianten des
Saugmufflerauslasses. Die fiir den o6-Kompressor entwickelte Variante (Var. 3)

erreicht fiir alle drei Ventilstellungen die hdchsten Massenflusswerte, was bei
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gleichbleibenden Querschnittsflichen fiir Ein- und Auslass auf eine Verringerung der

Stromungsverluste riickschliefen l&sst.

4.1.2. Druckstrecke

Die wohl revolutiondrsten Verdnderungen im Kompressor sind im Bereich der
Druckstrecke vorgenommen worden. In der Abbildung 74 ist der Druckmuffler des o-
Kompressor dargestellt.

Im Vergleich zum HTK 55
Kompressor ist hier eine Trennung
der Druckstrecke vom
Zylindergehduse ersichtlich.
Dadurch wird eine unnétige
Aufheizung des Zylindergehéuses
vermieden. Die groBite Revolution
ist jedoch das Material aus dem der
Druckmuffler besteht. Er ist aus

zweil Kunststoffteilen aufgebaut,

die miteinander verschweiflt sind.
Abbildung 74 Druckmuftler Aufgrund der geringen
Wirmeleitfahigkeit des Kunststoffes kommt es zu einem deutlich reduzierten
Wirmefluss vom heilen Kéltemittel hin zum Gas im Gehiduse. Das hat zur Folge, dass
die Aufheizung wéhrend der Kompression reduziert wird. Neben dem Druckmuffler
besteht auch die Serpentine aus Kunststoff, die durch ein speziell entwickeltes
Verbindungselement mit dem Druckrohr verbunden ist. Durch diese nahezu totale
thermische Entkopplung der Druckstrecke vom restlichen Kompressor wird erreicht,
dass die Wirmefliisse vom und zum Kéltemittel im 6-Kompressors auf ein Minimum
reduziert werden. Neben dem thermodynamischen Effekt bei der Auslegung der
Druckstrecke, miissen natiirlich auch die Druckpulsationen, welche beim Ausschieben
des Kailtemittels aus dem Zylinder entstehen, gedampft werden. Wie stark diese
Dampfung ausféllt ist in Abbildung 75 ersichtlich. Zusitzlich zu den

Simulationsergebnissen sind hier auch Ergebnisse aus Experimenten eingezeichnet.
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630000 - | | | | |
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Abbildung 75: Druckpulsationen in der Druckstrecke des d-Kompressors

Dargestellt ist die Druckpulsation beim Einlass der Druckstrecke (in der ersten
Kammer des Druckmufflers) und beim Auslass der Druckstrecke (nach der
Serpentine). Direkt nach dem Offnen des Druckventils, steigt der Druck durch die
einstromende Masse am FEinlass der Druckstrecke stark an. Diese Druckiiberhfhung
von ca. 19000 Pa (ausgehend von 608000 Pa Gegendruck) klingt dann im Laufe des
Zykluses wieder ab. Die Druckpulsation erreicht den Auslass der Druckstrecke ca. 20
— 30 °KW nach OT und wird durch die DampfungsmaBBnahmen (dissipativ und

reflektiv) auf einen Amplitudenwert von 2500 Pa reduziert.

4.1.3. Zylindergehiiuse

Auch beim Zylindergehduse wurden einige thermodynamische Neuerungen realisiert.
In Abbildung 76 bzw. Abbildung 77 sind das Zylindergehduse sowie die komplette
Gasstrecke des Kompressors dargestellt. Wie aus der Konstruktion zu erkennen ist,
wurde versucht die Oberflache des Zylindergehduses zu minimieren. Der Grund dafiir
ist die Reduktion des Warmeflusses in das Kéltemittel im Gehduse. Weiters wurde die
Ventilplatte nicht mehr groBflachig auf dem Zylindergehduse montiert, sondern auch

hier wurden die Kontaktflichen reduziert, um die Warmefliisse zu minimieren. Der
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Saugmuffler wird aulerdem nicht mehr {iber Bohrungen in der Ventilplatte, sondern

iiber zwei vom sogenannten ,,Clamping Element* herausragenden Zapfen positioniert.

Ventilplatte Kolben

Zylindergeh&use
Clamping Element

Abbildung 76: Zylindergehduse Abbildung 77: Gasstrecke des o6-

Kompressors

4.2.3-dimensionales — Berechnungsgebiet und Randbedingungen

Die Entscheidung iiber die Grofle des Berechnungsgebiets ist bei jeder Simulation
wichtig. Sie muss mit Bedacht gewdhlt werden, da sie sich entscheidend auf die
Rechenzeit auswirkt und starken Einfluss auf die Ergebnisse der Berechnung hat.

Bei zu starker Reduzierung des
Berechnungsgebietes kann es
vorkommen, dass Effekte, die
in  Realitit entscheidenden
Einfluss auf die Physik haben,
fehlen. Fiir die Analyse des o-
Kompressors wurde
entschieden, das  gesamte
Stromungsgebiet des

Kompressors 3-dimensional zu

betrachten. Das Gehduse wird
Abbildung 78: 3-dimensionales Rechengebiet fiir den
dabei aber, um die Zellanzahl

d-Kompressors
zZu reduzieren, nicht
geometrisch voll aufgeldst, sondern durch ein wiirfelformiges Ersatzvolumen mit

demselben Volumen ersetzt (dargestellt in Abbildung 78). Fiir das bewegte Gitter
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4. Anwendung der Methodik auf den 8-Kompressor

(Moving — Mesh) wird die in Kapitel 3.5.2.1 vorgestellte Strategie verwendet, um die
Zellanzahl wihrend der Berechnung in einem vertretbaren Bereich zu halten. Die
Temperaturen an den Randern des Berechnungsgebiets werden mit der Methode, wie
in Kapitel 3.5.3.2 beschrieben, bereitgestellt. Um die Rechenzeit so gering wie
moglich zu halten, wurde das Druckventil nur als flache Platte, die sich parallel zur
Ventilplatte bewegt, modelliert. Die Bewegung wird mithilfe der Bewegungsgleichung
eines Einmassenschwingers (beschrieben in Kapitel 3.3.2) dargestellt. Diese
Einschrinkung wirkt sich nicht allzu stark auf die Ergebnisse aus, da die Bewegung
des Druckventils nicht so komplex wie die des Saugventils ist und sie mit dieser
vereinfachten Betrachtung ausreichend gut nachgebildet werden kann. Fiir die
Simulation wird der ,pressure-based” Loser des Programmpakets Fluent 12.1
verwendet. Die Turbulenz im Stromungsgebiet wird mithilfe des RNG k-&¢ Modells
beriicksichtigt und der Einfluss der Wand wird mit der Standard-Wandfunktion
berechnet. Der Zeitschritt wird liber eine variable Zeitschrittsteuerung in Abhéngigkeit
von der Ventilstellung ausgewihlt. Sind die Ventile geschlossen, wird ein Zeitschritt
von 0,25 °KW verwendet. Bei offenen Ventilen wird der Zeitschritt auf 0,1 °KW
reduziert, um ein konvergentes Ergebnis zu erreichen. Implementiert wurde diese

Zeitschrittsteuerung mithilfe einer benutzerdefinierten Funktion (UDF).

4.3. Analysen

Das Kapitel Analyse beschiftigt sich mit der Ausarbeitung der mithilfe der
entwickelten Simulationsstrategien erhaltenen Daten. Abidin [19] filihrte in seiner
Arbeit eine Analyse der Verluste und eine Auswertung der Energiefliisse flir einen
HTK 95 Kompressor durch. Um einen Vergleich mit den dort beschriebenen Verlusten
und Energiefliissen zu ermdglichen, werden hier neben den Absolutwerten der
Verluste auch die Werte bezogen auf den Massenfluss dargestellt. Fiir die Analyse
wurde das p-V-Diagramm sowie das T-V — Diagramm des Kompressors gewihlt.
Weiters werden nachfolgenden auch die wichtigsten Energiefliisse der beiden
Kompressoren aufgelistet und dadurch die erreichten Verbesserungen des o-

Kompressors gegeniiber dem HTK 95 Kompressor verdeutlicht.
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4.3.1. Druckverlauf

Wie schon in vorangegangen Kapitel verwendet, stellt auch hier fiir die Analyse des
Kompressors das p-V — Diagramms der wichtigste Werkzeug dar. Fiir den o-
Kompressor ist das p-V- Diagramm in Abbildung 79 ersichtlich. Eine wichtige Grdfe,
die dem Diagramm entnommen werden kann, ist die indizierte Arbeit. Diese ldsst sich
durch die eingeschlossene Fliche der p-V — Kurve darstellen welche sich wie folgt

bestimmen ldsst.
W, = § p-dV (87)

Fiihrt man diese Integration durch ergibt sich eine indizierte Arbeit von 0,693
J/Zyklus. Bei einer Netzfrequenz von 50 Hz ergibt sich eine Drehzahl des
Kompressors von 2950 U/min. Mit einer Zyklusdauer von ca. 0,02 s ldsst sich dann

eine innere Kompressorleistung von 34,67 Watt bestimmen.

800000 -
700000 -

600000 -

500000 -

400000 +

pressure [Pa]

300000 -

200000 -

100000 -

O I T T T :
0 1 2 3 4 5
cylinder volume [cm?]

Abbildung 79: p-V — Verlauf des 8-Kompressor
Durch zusitzliche Druckmesspunkte vor dem Saugventil und nach dem Druckventil,

kann der Verlust des Saug- bzw. des Druckventils bestimmt werden.
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800000 - e ‘
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Abbildung 80: p-V-Kurve Hochdruckteil

Beschrieben und
dargestellt wurde dieser
Verlust bereits in Kapitel
2.2.4 (Abbildung 16),
wobei jedoch konstante
Zustdnde im
Ansaugbereich und im
Auslassbereich voraus-
gesetzt wurden. In Realitdt
flieBt beim Offnen des
Saugventils das Kiltemittel
instationdr in den Zylinder,
wodurch der Druck im

Zylinder ansteigt und der

Druck im Saumuffler, also vor dem Saugventil, abfillt. Gleiches gilt fiir die

Auslassseite. Der Druck im Druckmuffler unmittelbar nach dem Druckventil steigt

beim Offnen des Druckventils an, gleichzeitig fillt der Druck im Zylinder dabei ab. In
Abbildung 80 ist der Druckabfall durch das Saugventil und in Abbildung 81 der durch
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Abbildung 81:
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p-V—Verlauf Niederdruckteil
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das Druckventil dargestellt.
Mit den erhaltenen
Druckverldufen lassen sich
fiir den 6-Kompressor die
Verluste des Saugventils
mit 0,042 J/Zyklus und die
des Druckventils mit 0,039
J/Zyklus bestimmen. Im
Vergleich dazu liegen die
Verluste des Saug- bzw.
Druckventils beim HTK 95
laut Abidin [19] bei 0,087
J/Zyklus bzw. bzw. bei
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0,089 J/Zyklus. Daraus ergeben sich beim 6-Kompressor die spezifische Verluste fiir
das Saugventil mit 7243,5 J/kg und fiir das Druckventil mit 6726,1 J/kg.

Beim Saugventil des HTK 95 Kompressor liegt dieser Wert um 5,4 % hoher auf 7639
J/kg und beim Druckventil um 16,2 % hoher auf 7814,6 J/kg. Die Verbesserungen in
diesen Bereichen lassen sich vor allem auf die verdnderte Form der Ventile
zuriickfiithren.

Neben den Verlusten der Ventile ist natiirlich auch noch die Stromung in und aus dem
Zylinder von entscheidender Bedeutung. In Kapitel 3.3.1 wurde bereits die
Wichtigkeit der Ventildurchstromung erwihnt. Dabei wurde auf die Moglichkeit der
Bewertung der Ventile mithilfe des po-Wertes eingegangen und seine Bedeutung fiir
die 1-dimensionale Simulation erdrtert. Bei der 3-dimensionalen Simulation wird die
Ventildurchstromung ohne Modell berechnet. In Abbildung 82 sind die Massenfliisse
in und aus dem Zylinder dargestellt.

Die Leckage zwischen Zylinder und Gehduse wurde mit einem Massenterm im
Zylinder beriicksichtigt. Der Massenfluss durch den Kompressor betrdgt 1,0437 kg/h,
was bei einer spezifischen Kilteleistung von 336 kJ/kg in einer Kilteleistung von
97,41 W resultiert. Der Massenstrom beim HTK 95 Kompressor 1,79 kg/h (bei
Tverdamptung = -23,3 °C und Tkendensation = 33,2 °C) an, was einer Kilteleistung von

167,47 W entspricht.

0,003 +

— Massenfluss durch Saugventil

0,001 +------ /\,\/\\/\ 4: 777777 — Massenfluss durch Druckventil |-
. ‘ : N ‘ ‘ ‘

[ !
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0,003 f------- ,,,,,,,,

-0,005 G-

Massenfluss [kg/s]

-0,007 ~

-0,009 ~

0011+ me e e
Kurbelwinkel [°]

Abbildung 82: Massenstromverldufe durch Saug- (blau) und Druckventil (rot)
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Am Verlauf des Massenstroms durch das Saugventil ist zu erkennen, dass das
Saugventil des 6-Kompressors viermal wéhrend der Saugphase Offnet. Die gesamte
Saugphase des Kompressors reicht von ca. 40 °KW bis 190 °KW nach OT. Im
Vergleich dazu 6ffnet das Saugventil des HTK 55 — Kompressors fliinfmal und das des
HTK 95 — Kompressors lediglich dreimal. Das Druckventil o6ffnet bei allen
Kompressorvarianten lediglich einmal. Die Offnungsphase des Druckventils reicht von

ca. 20 °KW vor OT bis ca. 5-10 °’KW nach OT.

4.3.2. Temperaturverlauf

Fir den thermischen Haushalt ist vor allem der zeitliche Temperaturverlauf im
Kompressor von entscheidender Bedeutung, Der theoretisch optimale Wert fiir die
Kompressionsstarttemperatur  liegt bei 32 °C. Aufgrund der verschiedenen
Wirmefliisse erreicht die Temperatur aber am Beginn der Kompression einen deutlich
hoheren Wert. Beim HTK 95 wird bei Kompressionsbeginn eine Temperatur von 72
°C [19] erreicht. Im Vergleich dazu beginnt die Kompression beim 6-Kompressors
schon bei einer Temperatur von 49,8 °C. Diese Verringerung der
Kompressionsstarttemperatur lasst sich auf die thermische Entkopplung der
Druckstrecke vom Zylinder, aber auch auf die direkte Verbindung von Saugrohr mit
dem Saugmuffler, zuriickfiihren.
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Abbildung 83: Temperaturverlauf an verschiedenen Stellen des 6-Kompressors
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Die Temperaturen wihrend eines Zyklus in jeweils einem MeBpunkt im Saug- und
Druckmuffler sowie die volumengemittelten Temperaturen im Zylinder sind in
Abbildung 83 dargestellt. Ersichtlich ist, dass wihrend der Expansionsphase die
Temperatur des Kiltemittels bis auf 31,9 °C absinkt. Durch das Offnen des Ventils bei
ca. 40 °KW nach OT stromt dann Kéltemittel mit einer mittleren Temperatur von
ungefahr 45 °C in den Zylinder. Durch diesen Massenstrom und die Mischung mit
dem im Zylinder befindlichen Kéltemittel steigt die Temperatur im Laufe der
Ansaugphase an, bis dann beim Kompressionsstart, wie bereits erwihnt, eine
Temperatur von 49,8 °C erreicht ist. Nach dem Schlieen des Ventils wird das
Kaltemittel bis zu einer Maximaltemperatur von 112 °C verdichtet. Dieser maximale
Wert wird vor dem Offnen des Druckventils erreicht. Nach dem Offnen des Ventils

sinkt die Temperatur im Zylinder wieder ab.

4.3.3. Energiefliisse

Von groflem Interesse bei der
15 7

||| —Ventiplatie (gasseitg) | Apalyse eines

| i | — Kolben (gasseitig)
10 F-mmmmmmes 1T — Zylinderwand Kolbenkompressors ist die
B oo NN Auswertung und Aufteilung
S e der  Energiefliisse. In
g7 Abbildung 84 ist der zeitliche
g S it i - Verlauf der Wirmestrome
£ o vom Kailtemittel zu den
Flachen des Zylinders
AS T dargestellt. Wie ersichtlich
D0 unterteilt sich dieser Vorgang

crank angle [deg]

in verschiedene Phasen. Es

Abbildung 84: Wirmeiiberginge im o-Kompressor im sind dies Phasen in denen das

Zylinder Kaltemittel aufgewidrmt wird
(60 °KW vor OT — 30 °KW nach OT) und Phasen in denen das Kiltemittel Warme an

die umliegenden Flachen abgibt.
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Wie beim Verlauf fiir die Zylinderwand ersichtlich ist, ist der absolute
Wirmeiibergang im Bereich des oberen Totpunktes sehr klein, obwohl die
_ Wirmeiibergangszahlen in
Druckventil

diesem Bereich ein Maximum

erreichen (Abbildung 86). Der

Saugventil Ventilplatte

—

Grund hierfiir liegt in den

kleinen fur den

Wirmetibergang zur

Verfiigung stehenden Flachen

Kolben ___| ’_"_,Zylinder im oberen Totpunkt. Weiters

ist  ersichtlich, dass der

Wirmeiibergang iiber einen
Abbildung 85: schematische Darstellung der Situation Weiten Bereich des Zykluses
im Zylinder positiv (d.h.: die Zylinderwand
erwiarmt das Kaltemittel) ist. Erst ab einer Kurbelgradposition von ca. 290 °KW wird
der Wiarmeiibergang negativ. Zusétzlich ist der Einfluss des Ventiloffnens auf den

Verlauf des Warmetibergangs ersichtlich.
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Abbildung 86: Wirmeiibergangszahlen im Zylinder
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Beim Einstromen des Kiltemittels in den Zylinder steigen die Geschwindigkeiten (und
damit die Waérmeiibergangszahlen) stark an, dadurch ergeben sich an den
Zylinderwianden Zonen mit sehr hohen Wairmelibergingen. Auf die rdumliche
ungleichméfige Verteilung des Wérmeiibergangs an der Zylinderwand wurde schon
im Kapitel 3.5.2.9 hingewiesen (siche Abbildung 67 - Abbildung 69).

Unter Anwendung der in Kapitel 3.5.3.2 beschriebenen Methode fiir die Berechnung
der Temperaturen des Hubkolbenkompressors, ldsst sich die Temperaturverteilung an
den verschiedenen Kompressorbauteilen wie folgt darstellen. Aufgrund der rdumlich
begrenzten Situation im Inneren des Gehéduses war es nur an wenigen Stellen moglich
Temperaturmessungen durchzufiihren, ohne den Betrieb des Kompressors wesentlich
zu beeinflussen. In nachfolgender Abbildung ist der Vergleich zwischen den
gemessenen und simulierten Temperaturen an drei verfiigbaren MeBpunkten

dargestellt.

TSimuIation = 65!6 °C
639°C

Expetiment =

T =582°C

573°C

Simulation

Experiment =

85

65

T =61,1°C

5°C

Simulation

Experiment =

58

Abbildung 87: Temperaturverteilung an den Bauteilen des Kompressors

Es ist zu erkennen, dass die Messung und Simulation an den vorhandenen MefBpunkten
sehr gut iibereinstimmt. Andere wichtige Temperaturen wie die der Ventile sind durch
Messungen nicht bestimmbar. Die Simulation gibt aber fiir das Saugventil die

flichengemittelte Temperatur von 73,8 °C und fiir das Druckventil die
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flichengemittelte Temperatur von 86,2 °C wieder. Jedoch ist, wie schon aus
Abbildung 87 ersichtlich, zu bedenken, dass das rdumliche Temperaturprofil der
Ventile doch sehr ungleichméBig ist.

Am deutlichsten sind die thermodynamischen Unterschiede der beiden Kompressoren,
in der Aufstellung einer integralen Bilanz fiir die wichtigsten Energiefliisse im Inneren
des Kompressors ersichtlich. In Abbildung 88 sind die wichtigsten Energiefliisse von
und zum Kaltemittel auf seinen Weg durch den Kompressor eingezeichnet. Diese
Darstellung ist sowohl fiir den d-Kompressor als auch fiir den HTK 95 — Kompressor
korrekt, beim HTK 95 wird das Kéltemittel beim Ansaugen jedoch nicht von einem
Faltenbalg in den Zylinder geleitet.

Die Energiefliisse die hier betrachtet werden sind:

- H 4 ... Enthalpie am Einlass des Saugrohrs

— HB ... Enthalpie am Einlass des Saugmufflers

- H ¢ ..Enthalpie am Einlass des Saugrohrs

- H » -.Enthalpie am Einlass des Druckmufflers

— H, ..Enthalpie am Auslass des Druckrohrs

— 0,5 ... Wirmefluss im Ansaugbereich

— QB_)C ..Wirmefluss in den Saugmuffler

—Oc,p ...Wirmefluss in den Zylinder

—OQp..p .. Wirmefluss in den Druckmuffler

— P ..indizierte Leistung
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Gehause

Ty

Druckschalldampfer

Gehause

e

/

Serpentine

Druckrohr

Kolben

5338 Saugschalldampfer
Saugrohr

Abbildung 88: Wichtigste Energiefliisse im 6-Kompressors

Die Bilanzgleichungen fiir die einzelnen Bereiche im Kompressor sind in Gleichung

88 — Gleichung 91 dargestellt.

HB :HA +Q.A—>B (88)
HC :HB +Q.B—>C (89)
HD:HC+Q.C—>D+P1' ©0)
HE :HD +Q.D—>E O

Nachfolgendes Diagramm (Abbildung 89) stellt einen Vergleich der spezifischen

Wairmefliisse des 6-Kompressors und des HTK 55 — Kompressors dar.
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Abbildung 89: Vergleich der wichtigsten Energiefliisse im 0-Kompressors und im HTK

95 - Kompressor

In den Bereichen A-> B und den Bereichen B> C sollen die Energiefliisse so gering
wie moglich gehalten werden. Hier ist ersichtlich, dass durch die direkte Verbindung,
zwischen Saugrohr und Saugsmuffler der Energieeintrag in das Gas um 73,4 %
reduziert wird. Im Bereich B> C wurde jedoch der Energieeintag in das Kaltemittel
um 6,8 % erhoht. Das liegt zum einen daran, dass durch die Verringerung der
Temperatur im Saugmuffler eine groBere Temperaturdifferenz zwischen Kéltemittel
im Saugschalldimpfer und Kailtemittel im Gehéduse besteht. Der andere wichtigere
Grund ist aber, dass um den Druckverlust im Saugmuffler gering zu halten, ein
Ausgleichsrohr zwischen Saugmuffler und Gehéuse existiert. Durch dieses Rohr flief3t
ein ilber den Zyklus anndhernd sinusformiger Massenstrom, der fiir eine
Durchmischung des kiihlen Kéltemittels im Sauguffler mit dem warmen Kailtemittel
im Gehduse sorgt. Der Energiefluss des Bereichs C->D reprisentiert den
Wirmeiibergang an das Kiltemittel im Zylinder von den umliegenden Fléchen.
Ersichtlich ist, dass beim HTK 95 - Kompressor das Kéltemittel im Zylinder deutlich

mehr als beim d-Kompressor gekiihlt wird. Das liegt hauptsidchlich daran, dass das
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Kaltemittel beim HTK 95 Kompressor schon sehr heil in den Kompressionsraum
gelangt, was sich wie schon mehrmals erwihnt, negativ auf den COP auswirkt. Nach
der Kompression sollte versucht werden das heifle verdichtete Kéltemittel ohne allzu
grofle Wirmeabgabe aus den Kompressor zu fithren um das Kéltemittel im Gehéuse
nicht unnétig zu erwiarmen. Dieser Warmefluss D = E wurde durch die Kunststoff
Druckstrecke im o6-Kompressors um -24,9 % reduziert. Die CFD — Simulation
ermOglicht eine Aufteilung der Energiefliisse in nahezu beliebige Detaillierungsgrade.
Eine detailliertere Auswertung der Energiefliisse ist in Tabelle 14 exemplarisch fiir
den Bereich C->D dargestellt.

Tabelle 14: Energiefliisse im Zylinderraum in Watt (Zyklusgemittelt)

Kolben Ventilplatte
Zylinderwand Saugventil Druckventil
(gasseitig) (gasseitig)
287W -2.56 W -0.39 W -0.33 W -0.87 W

Wie aus den Daten dieses Analysekapitels ersichtlich, ermoglicht die Simulation die
Berechnung von Daten, welche durch Mefmethoden nur sehr schwer bzw. gar nicht zu

erhalten sind.
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5. Zusammenfassung
Im Laufe dieser Arbeit wurde eine Vielzahl von Modellen entwickelt, in bestehende

Simulationsinfrastruktur integriert und an Experimenten validiert. Die wichtigsten

Entwicklungen sowie einige wichtige Schlussfolgerungen sind nun nachfolgend

zusammengetasst:

Ein existierendes 1-dimensionales-Gasdynamik Programm, mit
implementierten thermischen Netzwerk wurde iibernommen, erweitert und in
ein anwenderspezifisches Teilmodell (UDF) in Fluent implementiert. Zusitzlich
wurde eine 0/1- 3-dimensionale Kopplungsmethode entwickelt, welche es
ermdglicht beliebige Bauteile des Kompressors 3-dimensional zu berechnen,
wobei die Randbedingungen fiir diese Simulation iiber eine 2-Wege Kopplung
von dem angesprochenen 0/1-dimensionalen Simulationstool bereitgestellt
werden.

Fir die Simulation der Ventilbewegung des Kompressors wurde eine
Simulationsstrategie  entwickelt sowie sadmtliche dafiir notwendigen
Softwareteile (FEM, Kopplungstool,...) in einer UDF implementiert. Des
Weiteren wurde ein Klebemodell in die UDF eingebunden, um den Effekt des
,Olklebens* des Ventils zu beriicksichtigen

Um die instationdre Auftheizung des Kompressors zu berechnen, wurde mit der
in Kapitel 3.5.3.2 vorgestellten Methode ein Ansatz entwickelt der es erlaubt,
die Simulation solcher Effekte innerhalb vertretbaren Rechenzeiten
durchzufiihren.

Fir die Simulation der Vorginge im Kompressor ist die Verwendung eines
idealisierten Gasmodells durchaus zuldssig. Der Informationsgewinn durch die
Verwendung eines Realgasmodells steht in keinem Verhiltnis zu den dafiir
erhohtem numerischen Aufwand.

0/1-dimensionale Simulationsmodelle sind aufgrund der immer komplexer
werdenden Geometrien nur mehr bedingt geeignet die physikalischen Vorginge
im Inneren des Kompressors abzubilden. Des Weiteren ist um die Modelle
aussagekriaftig zu gestalten der Aufwand der Parametrisierung stark

angestiegen.

Alle diese entwickelten Methoden wurden anhand von experimentellen Daten,

validiert, und einige dieser Methoden wie die Kopplungsmethode zwischen 0/1 —

3-dimenensionalen Teilbereichen sind schon in der Entwicklung von Saug- und

Druckmuffler im Einsatz.

- 106 -



6. Ausblick

6. Ausblick
e Bereich Kompressorsimulation

Speziell im Bereich der Simulation, ist der Ausblick in die Zukunft sehr spannend. Die
standig steigende Rechenkapazitit bei gleichzeitig sinkenden Kosten fiir die Rechner
wird sicher dazu fiihren das Simulationswerkzeug immer wichtiger in der Entwicklung
sein werden. Speziell auf den Kompressor bezogen konnte das bedeuten, dass in den
nichsten Jahren der Einfluss des Ols in den Modellen genauer beriicksichtigt wird.
Vor allem die Stromung des Ols durch die Kurbelwelle und der Einfluss des Ols auf
den thermischen Haushalt des Kompressors kann derzeit nur mithilfe von Parametern
beriicksichtigt werden. Auch konnten unter Verwendung von ausgereifteren aber auch
komplexeren Methoden wie z.B.: LES, DES, etc. wichtige physikalische Einzeleffekte

des Kompressors nidher untersucht werden.

e Bereich Kompressor und Kiihlkreislauf
Im Bereich der Kompressoren- und Kiihlkreisentwicklung ist ein Trend hin zu
drehzahlvariablen Kompressoren zu erkennen. Um den Energieverbrauch des
Kiihlschranks weiter zu verringern, wird es immer wichtiger den Kiihlkreislauf als
System zu optimieren und nicht nur die einzelnen Komponenten in einem
Normprozess zu verbessern. Neue Materialien wie Kunststoffe werden verstirkt im
Kompressor eingesetzt werden und dazu beitragen die Thermodynamik des
Kompressors  weiter zu  verbessern. Aber auch die  herkdmmliche
Kompressorenentwicklung mit den Verbesserungen der einzelnen Komponenten wird
weiter vorangetrieben werden. Als Beispiel sei hier der Saugschalldimpfer genannt.
Wie in Abbildung 89 ersichtlich wurde hier mit der direkten Verbindung von Saugrohr
zum  Saugschallddmpfer schon ein wichtiger Schritt zur Senkung der
Kompressionsstarttemperatur unternommen. Als modgliche Variante diesen Verlust
noch weiter zu reduzieren, sind derzeit Uberlegungen im Laufen einen Wirmetauscher

im Ausgleichsrohr des Ansaugschallddmpfers zu verwenden.

Wie bereits angesprochen wird die Temperatur im Inneren des Saugschallddmpfers
durch zwei Faktoren erhoht. Zum einen durch den Warmefluss durch die Wande des
Saugschallddmpfers. Den groferen Anteil macht aber die Durchmischung des kiihlen
Kaltemittels im Saugschallddmpfer mit dem warmen sich im Gehéuse befindlichen
Gas aus. Der Grund hierfiir ist, dass sich im Ausgleichsrohr wihrend eines Zykluses
ein anndhernd sinusformiger Massenstromverlauf einstellt. D.h.: wihrend der

Saugphase stromt Kéltemittel vom Gehduse in den Saugschallddmfer, die restliche
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Zeit stromt Kaltemittel vom Saugschalldimpfer in das Gehduse. Um diesen
Durchmischungsvorgang zu reduzieren, wurden nun Wérmetaucherpakete
(Sinterbronzescheiben) im Ausgleichsrohr des Saugschallddmpfers installiert. Der
Gedanke dahinter ist folgender: Wahrend das warme Gas durch das Ausgleichsrohr in
den Saugschallddampfer einstromt, sollen die Wiarmetauscherpakete Energie vom Gas
aufnehmen und es dadurch abkiihlen. Im Gegenzug soll wihrend das Gas aus dem
Saugschallddmpfer ausstromt die Wirme wieder an das Gas abgegeben werden. Der
Effekt ist dann folgender: die Temperatur des Gases im Gehéuse steigt an, wihrend die
Temperatur im Saugschallddmpfer sinkt. Ein besonderes Augenmerk bei dieser
Variante gilt der Auslegung der Warmetauscherpakete. Das Flachenvolumenverhéltnis
sollte sehr grof3 sein, da die Warmetauscherpakete die Warme in sehr kurzer Zeit auf-
bzw. wieder abgeben miissen. Weiters darf der Druckabfall durch dieses zusitzlich
installierten Wiarmetauscher nicht zu grofl sein, damit dieser Verlust wéhrend der

Saugphase nicht zu sehr ansteigt.

Auslass

) Saugschallddmpfer
Ausgleichsrohr

. [

Scheiben aus Scheiben aus

Sinterbronze Sinterbronze Saugschalldampfer

Kaltemittelstrom aus
dem Saugrohr
Ausgleichsrohr

w Kaltemittelstrom aus

dem Gehause
Abbildung 90: Prototyp des Abbildung 91: schematische Darstellung des
Saugschallddmpfers mit Warmetauscher  Saugschallddampferprototyps mit Warmetauscher
Ein erster Prototyp eines Saugschalldimpfers mit eingebauten Wiarmetauscher wurde
schon hergestellt und in Experimenten wurde eine Temperaturabsenkung im Inneren
des Saugschallddmpfers um 3 K erzielt. Der produzierte Protptyp und die
schematische Funktionsskizze sind in Abbildung 90 und Abbildung 91 ersichtlich.
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Anhang

Anhang B

Thermische und kalorische Zustandsgleichungen

Die thermischen Zustandsgrofen sind wie aus der Thermodynamik bekannt
Temperatur (T), Druck (p) und spezifisches Volumen (v). Die thermischen
Zustandsgleichungen setzen zwei dieser drei Grofen in Beziehung, um die dritte
Grofe damit zu beschreiben z.B.:

p=pvT) v=wu(p,T), T=T(p,v) (102)
Die wohl bekannteste thermische Zustandsgleichung ist die fiir ideale Gase (Gleichung
103).

pv=R-T (103)
Im Unterschied dazu verwenden die kalorischen Zustandsgleichungen die GroB3en T, p
und v, um die kalorischen Zustandsgréen Enthalpie (h) und innere Energie (e) zu
beschreiben.

e:e(v,T); hzh(p,T) (104)
Bildet man das vollstindige Differential dieser ZustandsgroBen erhélt man fir die
differentielle Anderung der inneren Energie folgende Form (Gleichung 104). Fiir eine
isochore Zustandsdnderung ergibt sich damit fiir den Differentialquotienten der

inneren Energie nach der Temperatur Gleichung 105:

dez(@) dT+(@) dv (105)
orT ), ov);

(@) =c,(v,T) (106)

oT
Darin bezeichnet man den Wert c, als spezifische Warmekapazitit bei konstantem
Volumen. Wendet man dieselbe Methodik fiir die Enthalpie an, gelangt man bei einer
isobaren Zustandsénderung zu Gleichung 107:

dh:(%J dT+[%) dp (107)
or ), b ),
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oh
(5) =c,(p.7) (108)

p

Der Wert cp wird als spezifische Warmekapazitéit bei konstantem Druck bezeichnet.
Bei idealen Gasen vereinfachen sich diese Beziehungen zu Gleichung 109 und

Gleichung 110
de=c, -dT (109)
dh=c,-dT (110)

Daraus ist ersichtlich, dass die innere Energie und die Enthalpie eines Idealen Gases

nur mehr von der Temperatur abhéngig sind.
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