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4. COMPRESOARE

4.1. Definitii. Clasificare

Compresoarele sint masini de foria generatoare care cresc
presiunea debitului de gaze pe care il vehiculeaza.

Dupa principiul de functionare se disting:

e compresoare volumice, care realizeaza comprimarea prin
micsorarea unui volum de gaz inchis in spatiul de lucru al masginii;

e compresoare dinamice, care realizeaza comprimarea intr-un
proces cu curgere continua a gazului, prin marirea energiei cinetice si,
partial, si a energiei potentiale de presiune intr-un rotor cu palete, proces
urmat de transformarea energiei cinetice in energie de presiune prin frinarea
curgerii;

e compresoare cu jet, care realizeaza comprimarea prin
amestecarea curentului de fluid de joasa presiune cu un curent de Tnalta
presiune, rezultatul fiind un curent de presiune medie.

Exemple. Din prima grupa fac parte compresoarele cu piston, din a
doua - cele centrifuge si cele axiale, iar din ultima - ejectoarele.

Compresoarele volumice realizeaza presiuni pina la 1000 bar, dau
au debite relativ mici, sub 500 m*/min. Compresoarele dinamice furnizeaza
presiuni pina la 25 bar la debite foarte mari. Compresoarele centrifuge
realizeaza debite de pina la 2500 m®/min, iar cele axiale debite ce pot depasi
10000 m*/min.

Suflantele sint compresoare dinamice destinate unor presiuni mai
mici de 4 bar. Nu au racire intermediara a gazului. Ventilatoarele sint
compresoare dinamice cu o treapta. Ele realizeaza cresteri de presiune mici
(< 1,1 bar) si vehiculeaza debite foarte mari. Exhaustoarele sint suflante sau
ventilatoare care vehiculeaza gaze prin crearea unei depresiuni in canalele
de gaze. Pompele de vid sint compresoare destinate realizarii unei
depresiuni (vid) in incinte inchise.

Fiind masini generatoare, compresoarele trebuie sa fie antrenate de
un motor (electric, cu ardere interna, turbina cu gaze), prin cuplare directa
sau printr-o transmisie mecanica, motorul furnizind energia mecanica
necesara functionarii.

4.2. Compresoare volumice

4.2.1. Compresoare cu piston cu migcare de translatie a pistonului

4.2.1.1. Schema constructiva a compresorului cu miscare

de translatie a pistonului

Un compresor monocilindru (fig. 4.1) are ca parte principala un
cilindru 1 prevazut cu un sistem de racire cu aer (cu aripioare de racire) sau
cu apa (cu camasa de apa). In cilindru se monteaz& pistonul 2, care este
etansat fata de cilindru cu segmentii 3. Cilindrul se termina cu carterul 4 (o
cutie care inchide mecanismul de antrenare), iar la cealalta extremitate cu
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chiulasa 5 (un capac care inchide camera de comprimare din cilindru). in
chiulasa se afla supapa de admisiune 6 si supapa de refulare 7. Supapele 6
si 7 realizeazd comunicarea dintre cilindru si galeriile de admisiune 8 si de
refulare 9. Pistonul 2 este actionat de un mecanism biela-manivela, din care
pe fig. 5.1 sint vizibile biela 10 si manivela 11 a arborelui cotit.
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Fig. 4.1. Schema constructiva a unui compresor cu piston:
1 - cilindru; 2 - piston; 3 - segmenti; 4 - carter; 5 - chiulasa; 6 si 7 - supape
de aspiratie si respectiv, de refulare: 8 si 9 - galerii de admisiune si,
respectiv, de refulare; 10 - bield; 11 - manivela arborelui cotit; 12 - bolt

L Nt

Fig. 4.2. Schema mecanismului Fig. 4.3. Schema unei
de antrenare a pistonului: supape de compresor:
1 - fusuri de palier; 2 - lagare de palier; 3 - 1 - supapa (lama); 2 -
fus maneton; 4 - contragreutati; 5 - bratele scaun; 3 - arc; 4 - taler;
manivelei; 6 - piciorul bielei; 7 - bolt; 8 - 5 - surub

corpul bielei; 9 - capul bielei; 10 - piston

in compunerea mecanismului de antrenare a pistonului se afla un
cot de arbore, biela, boltul si pistonul. Un cot al arborelui (fig. 4.2) este
constituit din doua fusuri de palier 1, care reprezintd portiuni cilindrice de
arbore aflate pe axa de rotatie si plasate in lagarele paliere 2 (care apartin
partilor fixe ale compresorului), dintr-un fus maneton 3, care este o portiune
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cilindrica de arbore cu axa paralela cu axa de rotatie si care serveste pentru
articularea bielei, si din bratele manivelei 5, brate care au lungimea intre axe
egala cu raza r a mecanismului. Partile componente ale bielei sint piciorul
bielei 6 (care se articuleaza cu bolful 7), tija bielei 8 (sau corpul bielei - cu
lungimea intre axe ) si capul bielei 9, cu care lagarul maneton se articuleaza
pe fusul maneton 3, operatiune posibila datorita sectionarii capului bielei si
fixarii capacului cu suruburi, dupa montarea pe maneton.

Supapele unui compresor cu piston sint supape automate, adica se
deschid si se inchid sub actiunea fortelor de presiune ce actioneaza pe
fetele lor dinspre gazele din cilindru si, respectiv, din galeriile de admisiune
sau refulare.

O supapa de compresor cu piston (fig. 4.3) este compusa din
supapa propriu-zisa (sau lama), 1 care controleaza (inchide sau deschide)
orificiile din scaunul supapei 2. Pozitia inchisa a supapei este mentinuta de
arcul 3 (elicoidal - de torsiune, ca in desen, sau lamelar - de incovoiere).
Arcul este {inut de talerul 4. Piesele supapei sint asamblate printr-un surub
5. Montata in compresor cu arcul spre cilindru, supapa serveste la
admisiunea gazului. Montata cu arcul spre galerie, supapa este de refulare.

Compresoarele cu piston mici se construiesc cu unul sau cu mai
multi cilindri verticali in linie, sau cu cilindri In V, iar compresoarele
industriale mari se construiesc cu mai mulii cilindri orizontali.

4.2.1.2. Compresorul teoretic. Ciclul termodinamic

Se numeste compresor teoretic un
compresor cu piston ideal, care indeplineste
urmatoarele ipoteze:

e intre pistonul aflat in punctul
mort interior (p.m.i.) si chiulasa nu exista
spatiu ocupat de gaz, adica volumul
vatamator este nul;

e supapele se deschid si se inchid
instantaneu;

. supapele nu opun rezistenta
la curgerea gazului.

In  concordantd cu ipotezele
acceptate, admisiunea gazului in cilindru se
face pe durata cursei pistonului de la punctul
mort interior (p.m.i.) pina la punctul mort
exterior (p.m.e.), la presiunea constanta p4
din galeria de admisiune, dupa procesul Fig. 4.4. Ciclul
izobar 4-1 (fig. 4.4). compresorului teoretic

Comprimarea se face pe durata unei
parti din cursa pistonului de la punctul mort exterior catre punctul mort
interior, procesul 1-2 fiind adiabatic, izotermic sau politropic, in concordanta
cu ipotezele suplimentare care se accepta.

Refularea gazului din cilindru se desfasoara pe fractiunea din cursa
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pistonului intre punctul mort exterior si punctul mort interior neutilizata de
procesul de comprimare, procesul 2-3 fiind izobar, la presiunea constanta p»
din galeria de refulare.

Ciclul se inchide printr-un proces izocor 3-4 conventional, care
corespunde inchiderii instantanee a supapei de refulare si deschiderii
instantanee a supapei de admisiune, adica corespunde trecerii cilindrului de
la legatura cu conducta de refulare la legatura cu cea de admisiune.

Asadar, compresorul teoretic functioneaza ciclic, repetind mereu
secventele 1-2-3-4-1, care reprezinta ciclul termodinamic al masinii
compresor teoretic (fig. 4.4).

Raportul presiunilor

T =py /Py (4.1)
se numeste raport de crestere a presiunii in compresor.

4.2.1.3. Compresorul tehnic. Ciclul termodinamic
Consideratii de ordin constructiv, intre care constructia supapelor si
amplasarea lor in chiulasa, impun compresorului real sa functioneze cu un
spatiu  (volum)  v&tdmator. in
3 2 acest fel se defineste compresorul tehnic,

\ \ masina care inlatura ipotezele
| i . |

T compresorului teoretic. Existenta
\ gl \ volumului vatamator V, dintre chiulasa si
_ 1 pistonul aflat in punctul mort interior face
Py Ll : P ca ciclul termodinamic al compresorului
| 1 .| = tehnic sa aiba, intre presiunile p; si p1, pe
o fractiune din cursa de admisiune a
pistonului, un proces 3-4 de destindere a
10 gazului retinut in spatiul vatamator dupa
Fig. 4.5. Ciclul termodinamic terminarea procesului de refulare. in
al compresorului tehnic acest fel, in comparatie cu un compresor
teoretic avind aceleasi dimensiuni
geometrice (diametru, cursa), compresorul tehnic aspira, comprima si
refuleaza ciclic un volum de gaz mai mic (V, < V).
Succesiunea de transformari 1-2-3-4-1 (fig. 4.5) reprezinta ciclul
termodinamic al compresorului tehnic.

3-

4.2.1.4. Lucrul mecanic necesar comprimarii unui gaz
Lucrul mecanic total L necesar realizarii ciclului compresorului
teoretic este suma lucrurilor mecanice ale fazelor functionale:
L=L12 +L23 +L34 +L41 . (42)
Considerind  comprimarea  1-2  oarecare, fara precizari

particularizatoare, lucrul mecanic necesar este:
2

Ly :jpdv. 4.3)
1
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Fig. 4.6. Lucrul mecanic necesar Fig. 4.7. Procese de comprimare
proceselor compresorului teoretic

Procesele izobare de admisiune si de refulare necesita:
1

L4q =IpdV=P1(V1—V4)=P1 Vi, (4.4)
4
Loz =-p2 V2. (4.5)
in procesul izocor 3-4 nu se schimba lucrul mecanic:
L3s =0. (4.6)

Insumind relatile (4.3), (4.4) si (4.5) si efectuind urmétoarea
transformare matematica simpla:
2 2 2

2
[pav=[dEV)-[Vdp=(ps Vo —ps Vi)~ Vb,
1 1 1 1
se obtine lucrul mecanic necesar unui ciclu de compresor teoretic:
2

L:—dep, 4.7)
1

care corespunde in diagrama p-V (fig. 4.6) ariei 1-2-3-4-1.

Relatia (4.2) se poate particulariza in concordanta cu ipotezele ce se
impun procesului de comprimare 1-2 (fig. 4.7), care poate fi adiabatic,
izotermic sau politropic.

Procesul de comprimare efectuat intr-un timp foarte scurt intr-un
cilindru perfect izolat termic (deci cu schimb de caldura neglijabil intre gaz gi
mediul exterior) este considerat adiabatic - linia 1-2,4 pe fig. 4.7.

Procesul de comprimare realizat intr-un compresor introdus intr-un
termostat ideal (care preia instantaneu caldura mentinind temperatura
gazului constanta) este considerat izotermic (se desfasoara la T4 = const.) -
linia 1-2; pe fig. 4.7. Pe diagrama p-V din fig. 4.7 se observa ca lucrul
mecanic necesar comprimarii izoterme este minim (ceea ce se confirma
imediat prin calcul). Tn practica, apropierea de aceasta situatie avantajoasa
se face prin racirea masinii compresor (cu aer sau cu apa).

Deoarece viteza de deplasare a pistonului este finita si deoarece
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existd schimb de caldura intre gazul din cilindru si mediul exterior, procesul
real de comprimare este politropic cu exponent variabil. Exponentul
politropic este variabil deoarece la inceputul comprimarii gazul este mai rece
decit cilindrul si preia caldura de la acesta, iar spre sfirgitul comprimarii, cind
temperatura gazului creste si o depaseste pe cea a cilindrului, gazul
cedeaza caldura cilindrului. Calculind un exponent mediu politropic se obtine
1 < n <k, adica procesul real de comprimare intr-un compresor cu piston cu
cilindrul si chiulasa racite se plaseaza pe diagrama p-V intre procesul
izotermic si cel adiabatic (fig. 4.7). Pe compresoarele dinamice neracite (de
exemplu - compresorul axial cu mai multe trepte) comprimarea se
desfasoara cu exponentul politropic n > k.

Introducind in relatia (4.2) lucrul mecanic de comprimare politropica
dat de relatia (2.120), se obtine expresia finala a lucrului mecanic necesar
unui ciclu de compresor teoretic:

1 n
L=p1Vi-p2 Vo +m(P1 Vi —92V2)=m(91 Vi-pa Vo) =

n b (n=1)/n
—— p, V1= 22 =nlq,, 438.
P Vi (IOJ 12 (4.8.)

care aratd ca lucrul mecanic necesar unui ciclu este de n ori mai mare ca
lucrul mecanic necesar numai procesului de comprimare politropica.

Pentru un compresor tehnic, in ipoteza ca procesele de comprimare
politropica si de destindere politropica se desfasoara cu exponenti apropiafi
n4 = N, = n, lucrul mecanic se determina, pe fig. 4.5, ca o diferenta de arii:

L = A1234 = A12ap — A4g3ab =

=%P1 V1(1_n(n—1)/n)_ﬁp1 Vy (1_n(n—1)/n): (4.9)

——py (Vi = V)1 - =),
n_

Ultima relatie aratd ca si din punct de vedere al lucrului mecanic
necesar pentru un ciclu de comprimare compresorul tehnic se comporta ca
un compresor teoretic cu cilindree redusa (V1 - Vy).

4.2.1.5. Diagrama indicata a compresorului cu piston

Daca se inlatura si ultimele doua ipoteze de la compresorul teoretic,
(cele referitoare la supape) si se {ine seama ca la trecerea prin supape (care
nu se deschid instantaneu) gazul suporta procese de laminare, atunci
functionarea compresorului se desfasoara conform diagramei din fig. 4.8.

Influenta laminarii gazului in timpul aspiratiei se manifestd prin
pierderi gazodinamice, care fac ca presiunea medie din cilindru in timpul
aspiratiei p, sa fie mai mica decit presiunea p; din galeria de admisiune,
diferenta de presiune fiind Aps = p1 - pa.

In timpul refuldrii, pentru acoperirea pierderilor gazodinamice din
supapa, presiunea medie din cilindru p, trebuie sa fie mai mare decit
presiunea p, din galeria de refulare, diferenta fiind Ap, = p; - pa.
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Fig. 4.8. Diagrama indicata Fig. 4.9. Diagrama indicata
a compresorului cu piston obtinuta experimental

La Tnceputul admisiunii si la inceputul refularii, cind supapele inca
nu sint complet deschise, diferentele de presiune au valorile maxime Apimax
$i Ap2ma><-

Diagrama din fig. 4.8 poartd numele de diagrama indicatd a
compresorului cu piston si se obtine experimental, pe masina Tn functiune,
cu o instalatie numita indicator de diagrama [4.3, p.129...160]. Pe
diagramele indicate experimentale se observa mici variatii oscilatorii ale
presiunii n timpul admisiunii si refularii (ca pe fig. 4.9), variatii care se
datoresc miscarilor vibratorii ale lamelelor supapelor deschise.

4.2.1.6. Parametrii compresorului cu piston. Debitul

Principalele caracteristici tehnico-functionale ale unui compresor cu
piston sint presiunea de refulare si debitul.

Presiunea de refulare este egala cu presiunea la care compresorul
functioneaza in conditii optime. Presiunea maxima de refulare se indica
pentru functionarea in regim continuu sau intermitent.

Debitul compresorului reprezintd cantitatea de gaz refulata, in regim
normal de functionare, in unitatea de timp. Se disting debitul masic (in kg/s),
debitul volumic redus la starea normala (Nm3/s), debitul volumic exprimat in
functie de conditiile de la aspiratie si debitul volumic exprimat in functie de
conditiile de presiune si temperatura de la refulare.

Debitul compresorului raportat la starea gazului la aspiratie se
exprima in functie de dimensiunile cilindrului si de turatie:

2
Voivg D20
60 4 2z
in care D si S sint diametrul cilindrului si cursa pistonului,
Vs = 1 D?S / 4 este cilindreea masinii (volumul corespunzator cursei totale a
pistonului), n si o sint turatia si, respectiv, viteza unghiulara a arborelui, iar A
este coeficientul de debit (sau gradul de utilizare a cilindrului).

(4.10)
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Coeficientul de debit A este un criteriu principal de apreciere a
functionarii compresorului cu piston. Criteriul A compara debitul refulat de
compresor cu debitul ce ar putea fi dat in conditii ideale, adica Tn absenta
spatiului vatamator V, , a pierderilor gazodinamice (datorate laminarii gazului
in supape), a pierderilor termice (ce apar deoarece in timpul aspiratiei gazul
se incalzeste, preluind caldura de la metalul cald al cilindrului si al supapei)
si In absenta pierderilor de gaz prin neetanseitati (pierderi ce apar in timpul
comprimarii si refularii).

Conform definitiei, coeficientul de debit este dat de raportul:

A=V, /Vs, (4.11)
unde V, este volumul refulat intr-un ciclu.

Valorile coeficientului de debit depind de:

e dimensiunile spatiului vatamator, caracterizat prin raportul:

e= N 100, (4.12)
V

S

cu valori intre 1...8%;

e raportul de crestere a presiunii

n=pa/pr; (4.1.)

e marimea pierderilor enumerate cu doua aliniate mai sus.

Valorile numerice ale coeficientului de debit se determina
experimental, si orientativ se incadreaza intre 0,99...0,40, valori care se
micsoreaza cu cresterea coeficientilor € si x.

4.2.1.7. Functionarea compresorului cu piston cu = = var

In practica, un compresor cu piston lucreaza cu presiuni de refulare
variabile, in concordanta cu cerintele utilizatorului de gaz comprimat, adica
lucreaza cu raportul = variabil.

Pe diagrama p-V din fig. 4.10 se observa ca pe masura cresterii
raportului © scade volumul de gaz aspirat (altfel spus scade coeficientul de
debit). La limita (p2 = pamax) COMpresorul nu mai aspira si nu mai debiteaza.

In concluzie, existenta volumului vatdmétor limiteazd presiunea
maxima ce poate fi furnizatd de un compresor.

4.2.1.8. Compresoare cu mai multe trepte

In subcapitolul precedent s-a ardtat cd o singurd treapta de
comprimare poate debita o presiune maxima limitata. Pentru a obfiine
presiuni mai inalte, dar si pentru a face o economie de lucru mecanic, pentru
comprimare - asa cum se va arata in continuare - se folosesc compresoare
cu mai multe trepte si cu racire intermediara. Racirea intermediara apropie
procesul real de comprimare in treaptda de un proces de comprimare
izotermic.

Dupa prima treaptd de compresor gazul strabate un schimbator de
caldura (racitor intermediar - fig. 4.11) in care isi micsoreaza temperatura si
volumul masic si apoi intra in treapta a doua, al carei cilindru are diametru
mai mic decit prima (datorita volumului masic mai mic al gazului pe care il
aspira si comprima).
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Fig. 4.10. Functionarea Fig. 4.11. Schema unui compresor
compresorului cu piston la cu piston cu 2 trepte:
diferite presiuni de refulare | si ll - trepte de comprimare
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Fig. 4.12. Diagrama p-V Fig. 4.13. Diagrama T-s a
a compresorului cu doua trepte comprimarii in doua trepte

Functionarea compresorului cu doua trepte este prezentatd in
diagrama p-V din fig. 4.12 pentru un compresor teoretic, concluziile fiind
valabile si pentru compresorul tehnic.

In prima treaptd se desfisoard ciclul 1-2-3-4, cu comprimarea
politropica 1-2 de la presiunea de aspiratie p1 pina la presiunea intermediara
px. Racirea intermediara, cu cedarea caldurii catre mediul exterior (aer sau
apa), se poate face pina la cel mult temperatura T, a mediului din care s-a
facut aspiratia, astfel ca sfirsitul admisiunii in treapta a doua de comprimare
este starea 5 (intersectia izotermei T, cu izobara p,). In treapta a doua se
efectueaza ciclul 5-6-7-3, cu comprimarea politropica 5-6. Daca
comprimarea s-ar efectua intr-o singura treapta, ciclul termodinamic ar fi
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1-8-7-4, cu temperatura finala Tg mai mare decit temperatura Tg obfinuta in
cazul comprimarii Tn doua trepte.

in comparatie cu lucrul mecanic consumat la comprimarea intr-o
singura treapta, la comprimarea in doua trepte intre aceleasi presiuni si cu
racire intermediara maxima, se economiseste un lucru mecanic echivalent
cu aria 2-8-6-5.

Economia de lucru mecanic este maxima atunci cind suma dintre
lucrurile mecanice necesare treptelor 1 si 11 este minima, deci cind este
indeplinita conditia:

do

dpx
Acceptind ipoteza ca exponentii politropici din cele doua trepte
indeplinesc relatia ny = ny = n si utilizind relatia (4.8), lucrul mecanic de
comprimare este

n D (n=1)/n n b (n=1)/n
L=——pq V4| 1-| X ——py V5| 1-| =2 =
a1 PV (p] ta_1Px Vs (p j

1 X

(n-1)/n (n=1)/n
SELLEFRY 2—(p—X] —[p—Zj , (4.14)
n-1 P1 Px

in care p;V4 = pVs = RT; (relatie valabila pe izoterma T,).
Derivind (5.14) in raport cu py si anulind derivata rezulta

Px =+ P1P2 - (4.15)

Relatia (4.15) reprezinta condifia pe care trebuie sa o indeplineasca
presiunea intermediara p, pentru ca economia de lucru mecanic sa fie
maxima. Rezulta imediat ca ambele trepte consuma acelasi lucru mecanic.

Reprezentarea procesului de comprimare in diagrama T-s pe
fig. 4.13 evidentiaza micsorarea temperaturii gazelor refulate n cazul
comprimarii Tn doua trepte, fatd de comprimarea intr-o singura treapta.

0. (4.13)

4.2.1.9. Randamente. Puterea consumata de
compresorul cu piston
Lucrul mecanic masic |; (raportat la 1 kg de gaz) consumat in
interiorul cilindrului compresorului real este mai mare decit lucrul mecanic |
necesar teoretic, diferenta fiind folosita pentru invingerea pierderilor
gazodinamice, a celor datorate presiunii mai mici si temperaturii mai mari de
la aspiratie, a celor datorate volumului vatamator si a celor prin
neetanseitati. Ca urmare, se definesc mai multe tipuri de randamente,
prezentate in continuare.
e Randamentul intern al compresorului este definit prin raportul:
T]izl/li, (416)

care reprezinta o caracteristica a calitatii proceselor din compresor.
Randamentul intern se particularizeaza pentru o comprimare
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adiabatica si pentru o comprimare izotermica, distingindu-se:
e randamentul intern adiabatic

Nad =lad /i’ (4.17)
e randamentul intern izotermic:

niz =liz/1i; (4.18)
e randamentul intern politropic:

nn =In/l;. (4.19)

Determinarea lucrului mecanic consumat |; se face prin prelucrarea
diagramei indicate determinate experimental pe compresor [4.3], iar lucrul
mecanic masic | necesar teoretic (si, n cazurile particulare, |4, I, sau |,) se
calculeaza cu relatia:

2

|||=jvdp, 4.7)
1
Lucrul mecanic masic efectiv I, necesar la arborele compresorului
este mai mare ca |; cu cantitatea necesara invingerii pierderilor mecanice
(adica a frecarilor pistonului cu cilindrul, a frecarilor din lagare etc.). Cu
aceste precizari se definesc:
e randamentul mecanic al compresorului, prin raportul:

Mm =1i/lg; (4.20)
e randamentul efectiv sau total al compresorului, prin raportul:
Ne =l/lg =minm - (4.21)

Valorile orientative ale randamentului efectiv se incadreaza in
intervalul (0,80...0,85) pentru compresoare mici si cu turatie mare si in
intervalul (0,90...0,93) pentru compresoarele industriale foarte mari.

Puterea internd a compresorului, adica puterea consumata in
interiorul cilindrului compresorului real la debitul masic g, este:

Pi=lidm =1dm/m;, (4.22)
iar pentru comprimarea politropica este:
Pin=lham/mn - (4.23)

Puterea necesara la arborele compresorului (putere pe care trebuie
sa o asigure motorul de antrenare) este:

P=Pi/Mm - (4.24)
Puterea motorului de antrenare este:
Pmotor =KP/my (4.25)

in care ny este randamentul transmisiei mecanice dintre motor si compresor,
iar k = 1,1...1,2 reprezinta un coeficient de rezerva de putere.

4.2.2. Compresorul rotativ cu lamele culisante

Un compresor rotativ cu lamele in rotor este compus (fig. 4.14)
dintr-un stator cilindric 1 si dintr-un rotor cilindric 2 plasat excentric in cilindru
(dezaxarea fiind notata ¢), rotor in care sint prelucrate santuri longitudinale
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in care culiseaza lamele 3 (pe desen in numar de 4). Statorul cilindric este
prevazut cu canalele de aspiratie si de refulare 4 si 5. Compresorul este
prevazut cu aripioarele de racire 6. Lamelele 3 au aceeasi lungime ca
statorul cilindric si ca rotorul. Cind arborele este rotit din exterior, lamelele
sint supuse actiunii fortelor centrifuge, astfel ca sint in contact permanent cu
cilindrul interior, iesind si intrind Tn canalele din rotor (culisind). Intre rotor si
cilindru se formeaza o camera cu sectiunea ca o semiluna, impariita de
paletele 3 si 3' in camerele notate A, B si C. Camera A joaca rol de camera
de aspiratie, deoarece pe masura invirtirii rotorului volumul dintre doua
lamele consecutive creste, creindu-se o depresiune datorita careia este
aspirat gazul (la presiune constanta, procesul 4-1). Continuind invirtirea
rotorului, camera A se transforma intr-o camera de tip B care, dupa
depasirea liniei verticale a centrelor rotorului si statorului, isi micsoreaza
volumul, realizind comprimarea gazului (procesul 1-2). Apoi camera B trece
intr-o camera tip C, care intrda in comunicatie cu conducta de refulare.
Lamela ulterioara 3' pompeaza gazul din magina (procesul de refulare 2-3,
desfasurat la presiunea constanta p,). Ciclul se inchide prin trecerea lamelei
3 1n stinga liniei centrelor, timp Tn care o cantitate mica de gaz trece de la
refulare spre admisiune, destinzindu-se in procesul 3-4.

Fig. 4.14. Compresorul cu lamele culisante:
1 - stator cilindric; 2 - rotor; 3 - lamele: 4 si 5 - canale de admisiune si de
refulare; 6 - aripioare de racire

Diagrama desfasurata p-p din fig. 4.14 reprezinta, in fond, ciclul
compresorului tehnic cu piston, durata fazelor fiind in corelatie cu distanta
unghiulara dintre palete (se construiesc compresoare cu 4...32 palete) si cu
unghiurile constructive B4, Bo si B3 .

4.2.3. Compresorul rotativ cu rotoare profilate
Un compresor rotativ cu rotoare profilate (fig. 4.15) este construit din
doua rotoare profilate 1 si 2, fiecare cu cite doi sau trei lobi, rotoare
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introduse in statorul 3. Statorul este format din doua jumatati de cilindru de
raza R si de lungime |, departate intre ele (fig. 4.15). Antrenarea sincrona a
rotoarelor se face cu un angrenaj cu roti dinfate. Rotoarele nu vin in contact
intre ele si nici cu statorul, intre piese fiind un joc mai mic de 0,2 mm.

Cind rotoarele profilate sint in pozitile din fig. 4.15 formeaza,
impreuna cu statorul, camerele A, B si C, fiecare avind rol functional distinct.
Prin invirtirea rotoarelor in sensurile indicate pe figura volumul camerei A
creste, in camera fiind aspirat gaz la presiunea constanta p, (procesul
teoretic 1-2). Continuindu-se rotirea, camera A se transforma intr-o camera
de tip B, inchizind intre lobi si stator, intr-un volum constant, o0 masa de gaz
pe care o transporta spre conducta de refulare - fara a-i creste presiunea.
Cind camera B se transforma intr-o camera de tip C, adica atunci cind intra
in comunicatie cu canalul de refulare, se produce o comprimare (teoretic
instantanee) la volum constant, datorata curgerii inverse a gazului din
conducta si din rezervorul de gaz al compresorului, gaz aflat la presiunea p,
(procesul 2-3 din diagrama p-V). In continuare, lobul rotorului superior
impinge gazul din camera C pe conducta de refulare, in procesul izobar 3-4
desfasurat la presiunea p,.

f
Vo

Fig. 4.15. Compresoare rotative cu rotdére profilate cu 2 lobi (a)
sicu 3 lobi (b): 1 si 2 - rotoare profilate; 3 - stator

Conform schemei de functionare prezentate mai sus, ciclul teoretic
al compresorului cu rotoare profilate este 1-2-3-4, in diagrama p-V fiind un
dreptunghi cu baza Vg si cu inaltimea (p, - p1). Procesul 4-1 corespunde
trecerii camerei C intr-o camera de tip A. Procesele de comprimare 2-3 si de
destindere 4-1 nu sint riguros izocore, ceea ce conduce la ciclul teoretic
1'-2-3'-4', destinderea 4'-1' referindu-se la 0 mica cantitate de gaz care trece
din camera C in camera A.

Compresorul cu 3 lobi pe rotor refuleaza mai putin discontinuu decit
compresorul cu 2 lobi pe rotor. Daca lobii sint rasuciti in lungul axei
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longitudinale, rotoarele capata un aspect elicoidal. Constructia elicoidala a
rotoarelor contribuie atit la uniformizarea debitului, cit si la micsorarea
zgomotului produs in timpul functionarii.

4.3. Compresoare dinamice

4.3.1. Compresorul centrifug

4.3.1.1. Definitie

Compresorul centrifug face parte din clasa compresoarelor
dinamice. Compresorul centrifug este o masina de forta, generatoare, care
transforma energia mecanica primita de la un motor in energie potentiala de
presiune acumulata de gazul care traverseaza masina. Comprimarea
gazului se realizeaza in doua faze: in rotor, sub actiunea fortei centrifuge, si
n stator, prin frinarea partiala a curgerii gazului.

4.3.1.2. Constructia unui compresor centrifug

Fig. 4.16. Treapta de compresor centrifug:
1 - arbore; 2 - disc de baza; 3 - palete pe rotor; 4 - difuzor; 5 - paletele
difuzorului; 6 - camera spirald; 7 - perete anterior profilat; 8 - perete
posterior; 9 - etansare; 10 si 11 - canale de admisiune si de refulare

O treapta de compresor centrifug (fig. 4.16) este compusa dintr-un
rotor cu palete si dintr-un stator cu sectiune de trecere crescitoare. In
constructia rotorului se disting arborele 1 pe care este amplasat discul de
baza profilat 2, disc prevazut cu paletele 3. Paletele pot fi radiale, sau pot fi
curbate (indoite) Tnainte sau inapoi. O paleta este curbata inainte daca, pe
masura ce diametrul rotorului creste, paleta se indeparteaza de directia
radiala in sensul de rotatie ®. Statorul este compus din difuzorul 4 si din
camera spirala 6, care inconjoara difuzorul. Difuzorul este un spatiu inelar in
jurul rotorului, prevazut cu paletele 5. La compresoarele mici, difuzorul nu
are palete. In constructia compresorului se mai gdsesc peretele anterior 7
(profilat) si peretele posterior 8, care Tmpreuna cu difuzorul si cu camera
spirala inchid rotorul. Trecerea arborelui prin peretii statorului este prevazuta
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cu un spatiu de etansare 9. Bineinteles, rotorul este sustinut si se roteste in
lagare (nefigurate). Gazul intra in compresor pe gura de aspiratie 10 si este
refulat prin gura de refulare 11.

In practics, treptele de compresor centrifug se pot cupla cite doud in
paralel (cu disc, difuzor si camera spirala comuna), sau se pot inseria in
lungul arborelui prin intermediul unor canale care conduc gazul de la iesirea
radiala dintr-o treapta la intrarea axiala in treapta urmatoare.

4.3.1.3. Functionarea compresorului centrifug

Circulatia gazului prin canalele dintre paletele rotorului se face pe
directie radiala, cu sensul spre exteriorul rotorului. Curgerea apare datorita
faptului ca, in timpul rotirii arborelui (si rotorului), asupra particulelor
materiale care compun gazul actioneaza forte centrifuge. Trecerea de la
curgerea axiala (la aspiratie) la curgerea radiala din canalele dintre palete se
face lin, prin interactiunea gazului cu peretele profilat al discului de baza.

Trecerea gazului prin rotor constituie faza energetica principala in
functionarea compresorului centrifug, ca - de altfel - a tuturor turbomasinilor
(compresoare si pompe dinamice, turbine cu abur si cu gaze, turbine
hidraulice). In rotorul masinii are loc transmiterea energiei mecanice primite
de la motorul de antrenare catre fluxul de gaz. Ca urmare, fluxul de gaz se
accelereaza, deci energia sa cinetica se mareste.

Canalele dintre paletele rotorului au sectiuni de trecere ce cresc
odata cu raza rotorului, ceea ce face ca, la trecerea prin canale, gazul sa
suporte transformarea unei parti din energia sa cinetica in energie potentjala
de presiune (Aps), simultan cu cresterea aratata a energiei cinetice a
gazului. O prima concluzie arata ca in rotor creste energia totala a gazului,
prin ambele componente: cinetica (creste viteza c) si potentiala (creste
presiunea statica cu Aps), asa cum se observa pe fig. 4.17, procesul 1-2.

A doua faza functionala este trecerea gazului prin difuzor si prin
camera spirala. Gazul, ce iese din rotor cu energie cinetica ridicata, trece
prin sectiuni continuu crescatoare, ceea ce conduce la micgorarea vitezei
gazului (energiei cinetice) si la cresterea presiunii cu diferenta Apq (cresterea
energiei potentiale de presiune), procesul 2-3-4 pe fig. 4.17.
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Cresterea totala de presiune rezulta prin insumarea cresterilor de
presiune din rotor (Aps) si din stator (Apy), si arata ca sarcina unui
compresor centrifug (sau a unui ventilator centrifug) se exprima prin
cresterea totala de presiune:

ApT = Apg + APy - (4.26)

4.3.1.4. Energia preluata de gaz in rotor. Cresterea totala de
presiune intr-o treapta de compresor centrifug
in fig. 4.18 este prezentatd o jumatate de rotor si o paletd curbata
fnapoi. Se face ipoteza ca vitezele gazului sint date de valorile medii in
sectiunea respectiva (eventual, viteza se considera constanta in sectiune).
La curgerea gazului pe linga paleta se deosebesc urmatoarele viteze (cu
notatiile din fig. 4.18):
e viteza tangentiala (periferica) a rotorului;
u=ro=r=. (4.27)
30
viteza relativa w a curentului de gaz fata de paletele rotorului;
viteza absoluta c, fatd de un observator exterior maginii.
intre cele trei viteze exista relatia:
C=u+w, (4.28)
asa cum se vede pe fig. 4.18, indicii 1 si 2 referindu-se la intrarea si,
respectiv, iesirea din canalele rotorului. intre cei trei vectori viteza exista

unghiurile oo = Z(u,c) si B = Z(u, w).

; B T ]
- 70 U v A \ Fig. 4.18. Vitezele la
, e A _ e N
[ = 1 x7 N\ .
£5y P4 L N
[ f N\ | | Ny
i Ty I §

Rotorul transmite gazului puterea mecanica

P=Muw, (4.29)
in care M este momentul fortelor exterioare.

Conform legii momentului cinetic (vezi subcapitolul 2.4.11)
momentul exterior M ce actioneaza asupra gazului este egal cu variatia
momentului cinetic Tn unitatea de timp:

M=m (% xCy — F xCq) (2.229)
Produsele vectoriale din relatia precedentd se proiecteaza pe
directia axiala (directia vectorului moment) si relatia (4.29) devine
P =m (ry cp cos(ay ) —rq ¢4 cos(o))m = m (Uy Cy cOS(ay ) —Uyq €1 cOS(ayq)). (4.30)
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Din triunghiurile de viteze de pe fig. 4.18 apar imediat relatiile

cqupcos(ay) = (c? +u? —w?)/2 si couycos(ay)=(c3 +u3 —w3)/2, (4.31)

care se introduc in (4.30), ob{inindu-se

2 2 2 2 2 2
.| C3—C us —u W1 —W
2 1 + 2 1 + 1 2

P=m
2 2 2

Relatiile puterii mecanice se impart la debit, obtinindu-se energia
transmisa de rotor gazului sub forma de lucru mecanic masic:
P
li =—=Mw =rycycos(ay)—-rycicos(aq) =
m

2_ 2 2 2 .2 2
Cs —C Us —u Wi —W
_CGo-Cy Up-up Wi-Wwp

2 2 2
Pe de alta parte, deoarece intr-o treapta de compresor centrifug
variatia presiunii este relativ mica, se accepta ca volumul masic al gazului nu
variaza (v = 1/p = const.), deci procesul de comprimare este izocor si lucrul
mecanic transmis de rotor catre gaz (numeric egal si de semn contrar cu
lucrul mecanic schimbat de gaz in timpul comprimarii) se calculeaza cu:

(4.32)

(4.33)

1

Egalind cele doua expresii ale lucrului mecanic se obtine cresterea
de presiune totala din rotor:
Ap =p(uzcycos(ay)—uscqcos(ay)) =

2 2 2 2 2 2
:p{CZ—C»] +U2—U1 +W1 —Wz]. (435)

2
It=—[—jvdp}=v<pz—p1>=mp. (4.34)

2 2 2

In situatia particulard in care gazul intré in rotor radial, a; = 90° si

cresterea totala de presiune este
ApT =pUsCyy . (436)

Asadar, efectul interactiunii dintre rotor si gaz se poate exprima fie
sub forma cresterii energiei gazului fie sub forma cresterii presiunii totale a
gazului.

Relatia care exprima cresterea energiei gazului in rotor a fost
dedusa din teorema momentului cinetic in ipoteza ca in sectiuni cilindrice
concentrice cu axul rotorului toti parametrii gazului sint constanti. Aceasta
conditie poate fi indeplinitd numai intr-un rotor ideal, cu un numar infinit de
palete ce nu au grosime, palete ce ghideaza perfect curgerea gazului.
Deoarece rotoarele reale nu indeplinesc aceasta conditie, cresterea de
presiune totala este

Ap, =y Ap, (4.37)
in care gy =0,8 ... 0,95.

Considerind ca energia cinetica a gazului la intrarea in compresor
este egala cu cea de la iesire se deduce ca toata energia preluata de gaz de
la rotor serveste numai la comprimarea gazului si se regaseste in cresterea
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de presiune statica intre intrarea si iesirea din compresor (deoarece energia
cinetica cu care gazul iese din rotor se transforma in energie potentiala de
presiune, prin frinare in difuzor si in camera spirala).

O treapta de compresor centrifug realizeaza o crestere relativ mica
de presiune statica, = = 1,1 ... 1,5. In cazuri speciale, la turatii foarte mari, «
se poate apropia de 4.

4.3.1.5. Debitul compresorului centrifug

Debitul compresorului centrifug se poate calcula ca produs intre aria
suprafetei de iesire din rotor (la diametrul d,) si componenta radiala a vitezei
de iesire a gazului.

Pentru un compresor cu numar infinit de palete cu grosime
neglijabila, debitul volumic de gaz este:

Vi =mndybycy, (4.38)

in care b, este latimea rotorului la nivelul diametrului d; iar c,. este proiectia
vitezei absolute pe directia radiala. Debitul calculat cu (4.38) corespunde
parametrilor gazului la iesirea din rotor.

Debitul real este mai mic decit debitul teoretic din cauza grosimii
finite a paletelor rotorului (si ele in numar finit).

Debitul ce intra in conducta de refulare este V <V, deoarece o

parte din gaz se intoarce, prin spatiile dintre rotor si peretii laterali, in canalul
de aspiratie. O parte din aceste scapari de gaze sint recirculate. O parte din
debit se pierde prin etansarea dintre arbore si stator.

4.3.1.6. Randamente. Puterea consumata de

compresorul centrifug

O treapta de compresor centrifug cu numar finit de palete realizeaza
o crestere de presiune Ap consumind, pentru fiecare 1 kg de gaz, lucrul
mecanic masic teoretic | (care nu considera frecarile si nici alte pierderi).

Ca urmare a devierii curentului de gaz la intrarea in rotor, a frecarilor
din interiorul gazului si ale acestuia cu peretii canalelor prin care circula,
consumul de lucru mecanic masic pentru realizarea cresterii de presiune Ap
este |y, fiind mai mare decit .

Se defineste randamentul gazodinamic al treptei (numit uneori si
randament hidraulic) prin raportul

T]gd = |/|0 . (439)

care este o caracteristica a calitatii proceselor gazodinamice ale treptei.

Lucrul mecanic masic consumat intr-o treapta reala de compresor
centrifug pentru cresterea cu Ap a presiunii, notat I, este mai mare decit
lucrul mecanic ly, ca urmare a frecarilor gazului cu rotorul si a scaparilor de
gaz prin neetanseitaiile dintre rotor si carcasa (stator). Acest lucru mecanic
considera toate pierderile din interiorul masinii, cu exceptia pierderilor
mecanice prin frecari in lagare, fiind numit lucru mecanic intern.

Randamentul intern al treptei de compresor centrifug se defineste
prin raportul
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n; =1, (4.40)

marime care considera toate pierderile din treapta.

Uneori este important sa se aprecieze cit de mult se apropie
procesul real din compresor nu de procesul izentropic, ci de alte procese
considerate de referinta: izotermic (cind compresorul este racit), adiabatic
(nu se schimba caldura cu mediul) sau politropic (nu exista scapari de gaz
prin neetanseitati si nici frecari intre discul rotorului si gaz). Ca urmare, se
introduc:

e randamentul intern adiabatic:

Nad =lag/li; (4.41)
e randamentul intern izotermic:

niz=liz/1i; (4.42)
e randamentul intern politropic:

Nn =/, (4.43)

relatii Tn care l,q, I, si I, sint lucrurile mecanice necesare comprimarii
adiabatice, izotermice respectiv politropice.
Lucrul mecanic masic consumat (intern) se calculeaza cu relatia:

+l¢, (4.44)

in care m si m, sint debitul masic al compresorului si, respectiv, debitul

masic de pierderi prin neetanseitati, iar |y este lucrul mecanic masic
consumat pentru invingerea frecarilor dintre gaz si rotor. Marimile rhp si I

trebuie determinate experimental sau cu relatii empirice cunoscute din
literatura de specialitate. Valori orientative ale randamentelor interne ale
compresoarelor centrifuge sint n, = 0,6...0,75; ng = 0,75...0,85;
N, = 0,70...0,80.
Puterea interna, adica consumatd de un compresor cu z trepte
identice este:
Pi=zlijam=2zlgm/n;. (4.45)

Relatia (4.45) se particularizeaza pentru procese adiabatice,
izotermice si politropice, rezultind puteri consumate cu acelasi nume.
Puterea necesara la arborele compresorului (efectiva) este:
Pe =Pi/Mm , (4.46)

in care n, este randamentul mecanic, marime care considera pierderile prin
frecarile arborelui in lagare. Valorile orientative ale randamentului mecanic
Nm al compresoarelor centrifuge se incadreaza intre 0,97...0,99.

4.3.1.7. Ventilatorul centrifug

Un ventilator centrifug este o masina derivata din compresorul
centrifug si are in constructia sa un rotor si un stator. Rotorul este format din
arborele 1, discul 2 si capacul 3, intre disc si capac fiind plasate paletele 4.
Paletele sint repartizate echidistant pe circumferinta, putind fi drepte sau
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inclinate Tnainte. Statorul este construit dintr-o carcasa 5 avind sectiunea
transversala in forma de spirala, fiind prevazut cu gura de aspiratie axiala 6
si gura de radiala de refulare 7.

Ventilatorul centrifug realizeaza cresteri de presiune mici, de ordlnul
zecilor, rar sutelor de mm col H,O si debite ce ajung la zeci de mii de m *h.

Fig. 4.19. Ventilator centrifug: 1 - arbore; 2 - disc; 3 - capac;
4 - palete; 5 - carcasa; 6 - gura de aspiratie; 7 - gura de refulare

4.3.2. Compresorul axial
4.3.2.1. Constructia si functionarea unui compresor axial

q / /3 / /5
Uﬂ”ﬂJﬂMﬂUﬂUﬂUﬂUﬂU@

g s

i
Fig. 4. 20 Schema unui compresor aX|aI

1 - palete directoare de admisie; 2 - palete mobile; 3 - palete directoare fixe;
4 - tambur; 5 - carcasa; 6 - gura de aspirafie; 7 - gura de refulare

Un compresor axial este constituit din mai multe coroane de palete
mobile 2, montate fie pe obada unor discuri, fie pe un tambur 4, ca in
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fig. 4.20, si din coroane de palete directoare fixe 3 (dupa fiecare coroana de
palete mobile) fixate de carcasa 5.

Paletele directoare formeaza difuzorul compresorului. Deseori,
inaintea primei coroane de palete mobile este plasata o coroana de palete
directoare de admisie 1. Ansamblul format dintr-o coroana de palete mobile
si 0 coroana de palete directoare plasata dupa paletele mobile formeaza o
treapta de comprimare.

In continuare se prezintd functionarea compresorului axial, in
legatura si cu fig. 4.21. Gazul patrunde in canalele formate de paletele
rotorice 2 cu viteza absoluta c;.

9
L

treapta I a

-_Il

|

jeees. S0 IS)
Fig. 4.21. Schema principiala (I), o sectiune cilindricd desfasurata

(I1), diagramele presiunii si vitezei absolute (III) si triunghiurile de viteza (IV -

la intrarea Tn canalele dintre paletele rotorului, V - la iesirea din canalele

rotorului, VI - la intrarea si iesirea din aparatul director) ale unei trepte a unui

compresor axial: 1 - palete directoare de admisie; 2 - palete mobile;

3 - palete directoare

in absenta aparatului director de la aspiratie (coroana de palete
fixe 1), viteza c, are directia axiala. Cind exista aparatul director, la trecerea
prin paletele acestuia curentul de aer este rasucit si patrunde intre paletele
rotorului sub un unghi a; cu directia vitezei tangentiale. in orice sectiune
cilindrica prin palete viteza tangentiala la intrare, ca si la iegirea din palete,
are aceeasi valoare u. Viteza relativa w4 a curentului de aer la intrarea in
canalul dintre paletele de pe rotor si unghiul $; format de aceasta viteza cu
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directia vitezei tangentiale se determina din triunghiul de viteze (IV,
fig. 4.21). Curentul de gaz paraseste paletele rotorice cu viteza relativa w; si
sub unghiul B, cu directia vitezei tangentjale. Viteza absoluta c; la iesirea din
coroana de palete rotorice si unghiul a, pe care aceasta il face cu directia
vitezei tangentiale se determina de asemenea din triunghiul de viteze (V,
fig. 4.21). Unghiurile dintre viteze sint cele introduse in subcapitolul 4.3.1.4.

Din canalele dintre paletele rotorice curentul de gaz patrunde in
canalele formate de paletele directoare, unde fsi schimba directia. La
trecerea prin canalele dintre paletele directoare are loc micsorarea vitezei
absolute a curentului de gaz, transformarea unei parti din energie sa cinetica
in energie potentiala si cresterea presiunii statice. Curentul de gaz paraseste
aparatul director cu viteza absoluta c; si sub unghiul a; fatd de viteza
tangentiala. Este bine ca viteza c; sa fie cit mai mica; ea poate cobori pina
la c3 = ¢4, valori mai mici ducind la sectiuni de trecere exagerat de mari. De
regula compresoarele axiale se construiesc astfel ca vitezele absolute ¢4, c;
si c3 sa aiba componentele axiale c, egale intre ele.

Cresterea totala de presiune realizata de o treapta de compresor
axial, pe baza relatiei (4.35) si avind in vedere ca la compresorul axial

Us = Uq = U Si C3 = ¢4, rezulta sub forma:
2 2 2 2

Wi —w c5-¢C

ApT=p( 1 2 C2°C1

2 2

szu(CZU —Cqy) - (4.47)

4.3.2.2. Ventilatorul axial

I { \ I.'II 7 \
/ ; .II. \? : / L ‘.‘ :

Fig. 4.22. Schema ventilatorului axial:
1 - butuc; 2 - palete; 3 - lagar; 4 - carcasa; 5 - arbore

Derivat din compresorul axial, un ventilator axial (fig. 4.22) este
compus dintr-un rotor si dintr-o carcasa 4. Rotorul este format din arborele 5
terminat cu butucul 1 cu profil aerodinamic, butuc pe care sint montate
paletele 2. Numarul de palete este intre 2...50, dar Tn mod obignuit rotoarele
ventilatoarelor axiale se construiesc cu 4...8 palete. Rotorul se invirteste
intr-o carcasa cilindrica 4, prevazuta cu un colector de aspiratie 6. Datorita
actiunii paletelor are loc deplasarea gazului si cresterea presiunii acestuia.
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Unele constructii de ventilatoare axiale prevad, in fata paletelor
rotorului, o coroana de palete directoare montate in carcasa, pentru a
ameliora intrarea gazului in canalele dintre paletele rotorului. Alte constructii
utilizeaza si un rind de palete fixe situate dupa rotor, cu rol de a impiedica
turbionarea curentului de gaz care iese dintre palete. De asemenea, se pot
prevedea difuzoare la iesirea din carcasa, pentru a mari presiunea statica
creata de ventilator, prin transformarea unei parti din energia cinetica.

4.4. Ejectorul (Compresorul cu jet)

4.4.1. Introducere. Definitie

Ejectoarele sint aparate in care un curent de fluid cu presiune
ridicata se amesteca cu un curent de fluid cu presiune coborita, rezultind un
curent de presiune medie.

In practica, ejectoarele se folosesc pentru ridicarea presiunii unui
fluid cu presiune joasa, de unde si incadrarea lor linga masinile
compresoare. Prin ejectoare pot circula simultan fluide de aceeasi natura si
in aceeasi faza (lichida sau gazoasa) sau de natura sau cu faze diferite,
inclusiv cu suspensii solide (materiale pulverulente) in fluidul de joasa
presiune.

Functionarea ejectoarelor se studiaza pe modelul ejectorului teoretic
si apoi pe ejectorul real.

4.4.2. Constructia unui ejector

A 3 U {

11_+

| ~
0 | €

L 5 BEMSARE RRTRROe) | S d i TR, . e |
Fig. 4.23. Schema constructiva a unui ejector si variatia presiunii si vitezei in
ejector: 1 - ajutaj; 2 - camera de admisie; 3 - camera de amestec; 4 - difuzor

In constructia unui ejector (fig. 4.23) se disting urmatoarele parti
principale: ajutajul 1 pentru agentul de presiune ridicata (numit si agent
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motor), camera de admisie 2, in care intra agentul motor destins in ajutajul 1
si in care este aspirat agentul ejectat (cel cu presiune coboritd), camera de
amestec 3 si difuzorul 4. Camera 2 indeplineste si rol de ajutaj pentru
agentul ejectat, ca urmare a sectiunii de trecere variabila pe care o ofera
acestuia. Uneori (cu deosebire pentru lichide) ajutajul 1 se construieste
multiplu, prin Tnserierea citorva ajutaje convergente. Camera de amestec
este compusa din doua tronsoane, la intrare - tronconic si in continuare -
cilindric.

4.4.3. Functionarea ejectorului

Pentru studiul functionarii ejectorului se admite ca ambii agenti au
aceeasi natura si sint in faza de gaz.

Agentul motor intra in ejector prin sectiunea A, fiind caracterizat de
presiunea px (ridicatd) si de viteza ca (mica). in ajutajul 1 agentul motor se
destinde pina la presiunea poy (minima din ejector) si la viteza caq (mare,
agentul avind o energie cinetica ridicata). Agentul ejectat intra in camera de
aspiratie 2 prin sectiunea B, unde exista presiunea cg > po. Viteza agentului
prin sectiunea B este cg. in camera de aspiratie agentul B se destinde (in
ajutajul inelar) pina la presiunea pg, pe care o realizeaza cind ajunge in
sectiunea I, unde viteza sa este cgs (de asemenea mica, energia cinetica a
agentului ejectat fiind mica). Cei doi agenti intra Tn camera de amestec 3 prin
sectiunea II, procesul de amestec incepind in spatiul dintre sectiunile I si II.
In camera de amestec 3 gazul motor cedeaza o parte din energia sa cinetica
gazului ejectat, deci viteza gazului motor scade, iar viteza gazului ejectat
creste. Concomitent, in camera de amestec are loc si o crestere a presiunii
curentului de amestec (dupa linia punctata din fig. 4.23). Totusi, teoretic se
considera ca in camera de amestec presiunea p, este aceeasi in toate
sectiunile pina la sectiunea 111, sectiune Tn care se termina tronsonul cilindric
al camerei de amestec si incepe difuzorul, adica se admite ca in camera de
amestec are loc numai un transfer de energie cineticd de la A la B. in
sectiunea III curentul de amestec are viteza cs. In continuare, in difuzorul 4
are loc frinarea curentului de amestec, cu transformarea energiei sale
cinetice in energie potentiald de presiune. In sectiunea C viteza curentului
este cc (Cc < c3 < cpy) iar presiunea este pc (Pa > Pc > Ps)- in concluzie, in
ejector a crescut presiunea agentului ejectat pe seama energiei preluate de
la agentul motor.

Unui debit mp de agent motor ii corespunde un debit mg de agent

ejectat. Raportul

u=mg/mp (4.48)
se numeste factor de ejectie si reprezintda o caracteristica functionala
importanta a ejectorului.

4.4.4. Ejectorul teoretic

Procesele care se desfagoard intr-un ejector teoretic sint
considerate reversibile (fara frecari).

Agentul motor se destinde adiabatic reversibil in procesul A-1
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(fig. 4.24), intre presiunile pa Si po, prelucrindu-se diferenfa de entalpie
(ia - i4). La iesirea din ajutaj agentul are viteza:

car=+2(a —i) = \/%pA VA [1 ~ (Po /pA)(H)/k] : (4.49)

determinata cu (2.193) in care s-a neglijat viteza c, de intrare in ajutaj.

Agentul ejectat se destinde adiabatic in procesul B-2 (fig. 4.24), intre
presiunile pg si po, prelucrindu-se diferenta de entalpie (iz - io). Agentul
ejectat isi mareste viteza de la cg = 0 la:

cg1 =+ 2(ig —ip) = \/%pB v - (oo /pg) K], (4.50)

Prin amestecarea izobara a celor doua curente de gaz, la iesirea din
camera de amestec se stabileste viteza c;. Presupunind ca aceasta viteza
este repartizatd uniform Tn sectiune, ea se determina din ecuatia conservarii
impulsului aplicatda camerei de amestec:

mACA1+chB1:(mA +mB)C3‘ (451)

viteza obtinindu-se sub forma:
_MACA1+MBCRT  Cpq+UCRY
ma +Mpg 1+u

C3 (4.52)

In difuzor curentul de amestec este frinat in procesul adiabatic
reversibil 3-C, micsorindu-si viteza pina la valoarea cc = 0 si marindu-si
presiunea pina la valoarea pc. Procesul fiind reversibil. viteza c; poate fi
privita ca rezultat al destinderii C-3. Pe baza relatijilor (2.42) si (2.193) se

obtin relatiile:
2 (k=1)/k
C3 . . k Po
—= =(ic —ig)=——pc Ve |1-| — , 4.53
5> (o —ls) =1 —Pc c{ (pc] } (4.53)

din care se poate determina
| n. presiunea pc .
N g In diagrama i-s coordonatele
' : punctului C sint ic si sc. Ele se
determina cu rationamente simple
= prezentate in continuare.

f P [ Py Daca evolutia gazelor in ejector este
A BT adiabatic-reversibila (dqg = 0),
: J/ orizontald (dh = 0), f&ra schimb de
]_/-} 3 lucru mecanic tehnic (dl; = 0) si da?é
vitezele de intrare si de iesire sint
neglijabile (cp =cg = ¢c¢ =0), ecuatia
Fig. 4.24. Procesele conservarii  energiei (de  bilant

teoretice din ejector energetic) pentru ejector este:
rhAiA +thiB =(rhA +th)iC . (454)

Din (4.54) se determina entalpia curentului de gaz la iesirea din
difuzor:
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. rhAiA+thiB iA+UiB
|C: =

- - (4.55)
mp +Mpg 1+u

In ejectorul teoretic, deoarece procesele sint reversibile, variatia de
entropie a sistemului este nula:
AS:S3—(SA+SB):(rhA+th)SC—rhASA+thsB =0, (456)

relatie din care se obtine entropia masica s a amestecului

_ MASA+MBSg  sp +usp

. . (4.57)
mp +Mpg 1+u

Sc

Coordonatele punctului C date de (4.55) si (4.57) verificd ecuatia
dreptei care trece prin punctele A si B. Deci este simplu sa se gaseasca
coordonatele punctului C (pe diagrama i-s) la intersectia dreptei AB cu
izobara pc.

Factorul de ejectie u se poate exprima din (4.55) ca un raport de
diferente de entalpii, ceea ce pe diagrama i-s se concretizeaza printr-un
raport de segmente. Considerind si asemanarea triunghiurilor dreptunghice
cu ipotenuzele AC si CB, se obtine:
ia—ic AC
ic—ig CB’
relatie care permite determinarea experimentala a factorului de ejectie, fara
masurarea debitelor.

Factorul de ejectie se poate determina si in functie de viteze, din
relatia (4.52):

(4.58)

u=SA1"Cs (4.59)
C3 —Cp4
Existd un caz particular de functionare a ejectorului teoretic, atunci
cind pg =pg , Si deci cgq = 0. in acest caz factorul de ejectie este

Ug _Ca1-C3 (4.60)
C3
Comparind relatiile (4.59) la (4.60) se observa ca u > u,, adica
ejectorul functioneaza mai bine atunci cind agentul ejectat se destinde
inainte de intrarea in camera de amestec.

4.4.5. Ejectorul real

Procesele ce se desfasoara in ejectorul real (fig. 4.25) sint
ireversibile, atit din cauza curgerii cu frecari (datorita viscozitatii agentilor si
rugozitatii peretilor), cit din cauza amestecarii curentilor prin difuziune.

Procesele reale de destindere sint A-1, si B-2,, vitezele agentilor
motor si ejectat la iesirea din ajutaje fiind mai mici decit cele ce s-ar obtine in
cazul destinderii teoretice.

Amestecarea (izobara ireversibild) prin difuziunea curentilor de gaz
este insofita de frecari si, ca urmare, entropia masica la iesire din camera de
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amestec este mai mare decit cea teoretica, s;, > s3, deci starea 3, se afla, pe
diagrama i-s, in dreapta starii teoretice 3.

— - — e —_—

Fig. 4.25. Procesele reale din ejector

Comprimarea dinamica reala (cu frecari) din difuzor se desfasoara
dupa curba 3,-C.. In difuzor energia totald a agentului se conserva, indiferent
de felul procesului, teoretic sau real. Ca urmare, starea C; se gaseste la
intersectia izentalpei ic cu izobara realad pc,. Din cauza frecarilor, presiunea
finala reala este mai mica decit presiunea teoretica (pcr < pc), iar entropia
masica finala este mai mare decit cea rezultata la o comprimare teoretica
(Scr < s4).
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