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است که از منابع حرارتی اتلافی با دمای  های حرارتیپمپمتداول جهت استفاده بهینه از منابع حرارتی موجود، به کارگیری  هایروشیکی از  
در این مقاله تاثیر افزودن اجکتور بر عملکرد  دهند.پایین به عنوان ورودی استفاده کرده و دما و در نتیجه کیفیت آن منبع حرارتی را افزایش می

، ابتدا EESافزار اجکتوری در نرم -سازی سیکل جدید پمپ حرارتی ترکیبییکی پمپ حرارتی ترکیبی مورد بررسی قرار گرفت. با شبیهترمودینام
نسبت انرژی اولیه  mm 15تاثیر قطر محفظه اختلاط اجکتور در نتایج حاصله تحلیل شده و مشخص گردید که با انتخاب قطری در حدود 

(PERو نیز بازده قانون دوم پمپ حرارتی بیشینه گشته و دمای خروجی ، نسبت انرژی حرار )تی مفید خروجی به کل انرژی حرارتی اولیه ورودی
شود. سپس، نسبت انرژی اولیه، بازده قانون دوم ترمودینامیک و دمای خروجی کمپرسور پمپ حرارتی جدید با نتایج حاصل کمپرسور کمینه می

درصد از  10دار و دمای یکسان گرمای ورودی مقایسه گردید. نتایج نشان داد که عملکرد آرایش جدید حداکثر برای پمپ حرارتی ترکیبی در مق
بالاتر از پمپ حرارتی ترکیبی است. همچنین با در نظر گرفتن محدودیت  درصد از نظر بازده قانون دوم 18حدود نظر نسبت انرژی اولیه و نیز در 

دن دمای منابع حرارتی موجود به دماهای بالاتر در سیستم معرفی شده جدید بیشتر بوده و این اختلاف بین دمای خروجی کمپرسور امکان رسان
ها نشان داد که در پمپ حرارتی معرفی شده، تلفات رسد. سرانجام، تحلیل میزان تلفات اگزرژی در اجزای سیستممی 35Cدو سیستم به 

 .ب کاهش پیدا کرده و باعث افزایش عملکرد سیستم پمپ حرارتی گردیده استاگزرژی شیر انبساط، واجاذب، کمپرسور و جاذ
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 One of the conventional methods to improve the heat source utilization is using heat pumps that 
consume low temperature waste heat sources as the input and increase their temperature and so, the 

quality. In this article the effect of using ejector on the thermodynamic performance of the hybrid heat 

pump is evaluated. With simulation of the new hybrid-ejector heat pump in the EES software, first the 

effect of the ejector mixing section diameter on the results is analyzed and it is concluded that a 

diameter of about 15 mm leads to the primary energy ratio (PER, the ratio of useful thermal energy 

output to the total initial heat energy input) and second law efficiency of the heat pump to reach 
maximum and the exit temperature of the compressor to remain minimum. Next, PER, second law 

efficiency and the compressor exit temperature of new heat pump are compared with those of the 

conventional hybrid heat pump at the same amount and temperature as the input heat. The results 
showed that the PER and second law efficiency of the new layout is maximum 10 percent and about 18 

percent higher than those of the hybrid cycle respectively. It is also observed that with considering the 

restriction in compressor exit temperature, in new system, it is possible to increase the temperature of 

input heat 35C more compared to the increase that can occur in the hybrid system. Finally, the analysis 

of the relative exergy losses in the components of the systems revealed that in the new layout, the 

relative exergy losses of throttling valve, desorber, compressor and absorber were reduced and 
improved the performance of this cycle. 
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 مقدمه 1-

 هایی نظیرز کاهش انتشار آلایندههای استفاده بهینه از انرژی و نیروش
 

ترین . صنایع مهم[1،2]باشند های مهم امروزی میاکسید جزو چالشدیکربن

های انرژی بوده و از طرف دیگر، بخش قابل توجهی از انرژی کنندهمصرف
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رود. به منظور مصرف شده در این صنایع به صورت گرمای اتلافی به هدر می

توان از یک پمپ حرارتی های صنعتی دیگر میتفاده از این انرژی در فرآینداس

های حرارتی در کاربردهای مختلفی نظیر صنایع رنگ، استفاده نمود. پمپ

 .[3] روندروغن، استرلیزاسیون و غیره به کار می

 2و جذبی 1های حرارتی تراکمیهای حرارتی ساده شامل پمپپمپ

. در حالتی که اختلاف دمایی بین منابع گرمایی دما بالا و دما [4]باشند می

های حرارتی تراکمی دارای معایبی از جمله بازده پایین، پایین زیاد باشد، پمپ

باشند فشار کاری بالا، نسبت تراکم بالا، و دمای زیاد در خروجی کمپرسور می

های حرارتی جذبی . از طرف دیگر، اختلاف دمای بین منابع در پمپ[5]

های باشند. به منظور برطرف کردن مشکلات و افزایش بازده پمپمحدود می

ها انجام یافته است. در بسیاری از حرارتی ساده، تغییرات مختلفی بر روی آن

های اصلاح شده از یک کمپرسور در پمپ حرارتی جذبی استفاده سیستم

های ایشگردند. آرشناخته می 3شود که تحت عنوان پمپ حرارتی ترکیبیمی

ها، های حرارتی ترکیبی ارائه شده است. در یکی از آرایشمتفاوتی از پمپ

؛ [6]شود قرار داده می 4کمپرسور در مسیر مبرد مابین اواپراتور و جاذب

های حاصل شده در این پمپ حرارتی ترکیبی که از سه سطح فشار بهبود

باشد. همچنین در این تشکیل شده است بیشتر در دماهای پایین اواپراتور می

پمپ حرارتی ترکیبی به دلیل استفاده از ژنراتور، گرمای ورودی با دمای نسبتا 

باشد که کاربرد آن را در استفاده از حرارت اتلافی محدود از میبالا مورد نی

سازد. در یک آرایش دیگر، برای غلبه بر مشکل گرمای ورودی ژنراتور، از می

شود صورت موازی با قسمت محلول سیکل جذبی استفاده مییک کمپرسور به

. در این آرایش، گرمای موردنیاز ژنراتور از طریق بخار مافوق گرم خروجی [7]

باشد از دو اشکال عمده میگردد. این سیکل نیز دارای کمپرسور تامین می

جمله این که ضریب عملکرد به شدت به تغییرات دمایی اواپراتور، جاذب و 

دلیل محدودیت در دمای خروجی ژنراتور وابسته است و همچنین به

 باشد.ه دمایی این سیکل محدود میکمپرسور، دامن

های حرارتی ترکیبی پیشین، با توجه به مشکلات اشاره شده در پمپ

 5جذبی-سیستم ترکیبی جدیدی تحت عنوان پمپ حرارتی ترکیبی تراکمی

های حرارتی ترکیبی اجزای اواپراتور و . در این نوع پمپ[2،3]ابداع گردید 

کنند )شکل و جاذب ایفا می 6ها را واجاذبکندانسور حذف شده و نقش آن

شود. با استفاده می 7های دوگانه زئوتروپیکدر این اجزا از مخلوط .الف(.1

ها، جذب و آزادسازی گرما در دماهای متغیر رخ استفاده از این مخلوط

ها در سیستم دهد که منجر به افزایش بازده و نیز کاهش بازگشت ناپذیریمی

ر بوده و در گردد. پمپ حرارتی ترکیبی مورد مطالعه در کار حاضر، نوع اخیمی

متن مقاله از آن تحت عنوان پمپ حرارتی ترکیبی یاد خواهد شد. یکی از 

 -های حرارتی ترکیبی، مخلوط آبهای رایج استفاده شده در پمپمخلوط

و در  [8]باشد آمونیاک است که دارای خواص گرمایی و جرمی مناسبی می

 کار حاضر نیز مورد استفاده قرار گرفته است.

آب و آمونیاک را در سیستم پمپ  [9]ایتارد و ماکیلسن  1994در سال 

حرارتی ترکیبی استفاده کردند و نشان دادند که این سیال کاری دوگانه 

 تواند با تغییر ترکیب کنترل گردد.دارای پروفیل دمایی غیرخطی است که می

دامنه کاری یک سیستم ترکیبی را  1997در سال  [10]برون و همکاران 

ها از سیال کاری آب و آمونیاک مورد مطالعه قرار دادند. در سیستم آن
                                                                                                                                  
1 compression 
2 absorption 
3 hybrid heat pump 
4 absorber 
5 compression-absorption hybrid heat pump (CAHP) 
6 desorber 
7 Zeotropic mixture 

داد. افزایش می C°120یی را تا استفاده شده بود و دمای منبع انرژی گرما

دست آورده و آن را را به 0.35ها بازده سیستم ترکیبی در غلظت آمونیاک آن

با مقادیر سیستم تراکمی مقایسه کردند. نتایج به دست آمده حاکی از این بود 

رقابت که پمپ حرارتی ترکیبی دارای دامنه کاری وسیعتر و عملکردی قابل 

 ی است.با پمپ حرارتی تراکم

صورت تجربی تاثیر غلظت به [11]کیم و همکاران  2013در سال 

جذبی مورد  -های عملکردی پمپ حرارتی تراکمیآمونیاک را بر روی مشخصه

توان ظرفیت را میها پی بردند که مقادیر مختلف دما و مطالعه قرار دادند. آن

 با کنترل غلظت آمونیاک به دست آورد.

سیستم ترکیبی  2015و  2014های در سال [12،13]جنسن و همکاران 

های مختلف ترمودینامیکی مورد بررسی قرار دادند و نتایج خود را را از جنبه

 در خروجی کمپرسور محدود نمودند. 180Cبه حداکثر دمای 

های مانند لوله 8های بررسی شده، تجهیزات اختناقدر اکثر سیستم

هایی مرسوم و کم هزینه برای های انبساط به عنوان روشمویین و شیر

گیرند. با این حال، استفاده از این کاهش فشار مبرد مورد استفاده قرار می

که دلیل اینباشد بهدوم در فرآیند می تجهیزات یک عامل کاهش بازده قانون

این تجهیزات قابلیت انجام کار سیال فشار بالا را بدون هیچ گونه استفاده از 

 برند.بین می

تواند به عنوان به منظور غلبه بر این مشکل، ایده استفاده از اجکتور می

راهی مفید برای بهبود عملکرد سیستم تلقی شود که از اتلاف انرژی زیاد در 

کند. اجکتورها با ساختار ساده، نصب آسان فرآیند شیر انبساط جلوگیری می

 .[14]شوند های اولیه و نگهداری پایین شناخته میو هزینه

برای  1901ین بار توسط سر کارلز پارسونز در سال اجکتور نخست

از اجکتور  1910ابداع گردید. ماریس لبناس در سال  9هااستفاده در چگالنده

برای  1930در سیستم تبرید استفاده نمود. به کارگیری اجکتور در اوایل 

استفاده در تهویه مطبوع رواج یافت. پس از آن، بیشتر مطالعات مربوط به 

 تمرکز یافت. 10های تراکم بخاربر روی استفاده از آن در چرخهاجکتور 

در تحقیق حاضر برای نخستین بار ایده استفاده از اجکتور در سیستم 

پمپ حرارتی ترکیبی ارائه گردیده است. در ابتدا تاثیر هندسه اجکتور در 

نتایج حاصله بررسی شده و سیستم از نظر کارکرد اجکتور بهینه شده است. 

دامه، نتایج عملکرد آرایش جدید با مقادیر حاصل برای سیستم ترکیبی در ا

 مورد مقایسه قرار گرفته است.

های حراتی ترکیبی بسیاری از مطالعات پیشین انجام گرفته بر روی پمپ

رو، در کار حاضر، اند. از اینتنها بر قانون اول ترمودینامیک تمرکز داشته

ز نظر  قانون دوم ترمودینامیک نیز مطالعه ها علاوه بر قانون اول، اسیستم

ها مقایسه شده گردیده و بازده قانون دوم و تلفات اگزرژی اجزای سیستم

 است.
 

 معرفی آرایش جدید پمپ حرارتی ترکیبی با اجکتور -2

نشان داده شده است.  ". الف1شکل "طرحواره پمپ حرارتی ترکیبی در 

باشد که در آن آمونیاک به سیال کاری سیستم، محلول آب و آمونیاک می

کنند. سیستم ترکیبی از عنوان سیال جاذب عمل میعنوان مبرد و آب به

شش جزء اصلی تشکیل شده است که شامل واجاذب، کمپرسور، پمپ، 

باشد. در سیکل ترکیبی دو سطح کن حرارتی، شیر انبساط، و جاذب میمبادله

کلی وجود دارد: فشار پایین در واجاذب و فشار بالا در جاذب. در  فشار
                                                                                                                                  
8 Throttling components 
9 Condenser 
10 Vapor compression 
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واجاذب، گرمای اتلافی جذب گردیده و بخار آمونیاک به سمت کمپرسور 

شود، در عین حال، محلول رقیق )محلولی با مقدار کمتر آمونیاک( کشیده می

ار یابد. فشار بخکن حرارتی به سمت جاذب جریان میاز طریق پمپ و مبادله

یابد. در جاذب، بخار مبرد و مبرد توسط کمپرسور تا فشار جاذب افزایش می

گردند. باشند دوباره با هم ترکیب میمحلول رقیق که دارای فشار بالایی می

نهایت، شود. دردر نتیجه، گرمای ارتقا یافته در دمای بالای جاذب آزاد می

انبساط به سمت واجاذب کن حرارتی و شیر محلول غلیظ با عبور از مبادله

 گردد.برمی

گرم کردن کن حرارتی قرار داده شده در سیکل به منظور پیشمبادله

محلول رقیق قبل از ورود به جاذب و خنک کردن محلول غلیظ قبل از ورود 

باشد که در افزایش مقدار گرمای آزاد شده در جاذب و به شیر انبساط می

. با این حال، در سیکل ترکیبی [15]شد باکاهش تلفات شیر انبساط مفید می

ناپذیری زیاد در شیر انبساط همچنان بازده قانون دوم بازگشت به دلیل

هایی از جمله ترمودینامیک پایین است. همچنین در این سیکل محدودیت

دمای خروجی کمپرسور وجود دارد که باعث محدود شدن دامنه کاری سیکل 

 گردد.می

به منظور کاهش تلفات بالای سیکل ترکیبی بدون اجکتور و نیز کاهش 

محدودیت در دمای خروجی کمپرسور، به کارگیری اجکتور و استفاده از دو 

گردد. طرحواره سیکل کمپرسور در سیستم پمپ حرارتی ترکیبی پیشنهاد می

نشان داده شده است. در آرایش جدید، دو  ". ب1شکل "ترکیبی جدید در 

اند و سیکل ترکیبی اضافه گردیدهبه سایر اجزای  1ء اجکتور و جداکنجز

گیرد. محلول فرآیند افزایش فشار بخار مبرد طی دو مرحله تراکم انجام می

 2به عنوان سیال محرک 7کن حرارتی در نقطه غلیظ پس از عبور از مبادله

ب به عنوان شود؛ از طرف دیگر بخار مبرد خارج شده از واجاذوارد اجکتور می

 8شود. محلول در نقطه به سمت اجکتور کشیده می 1در نقطه  3سیال ثانویه

های محرک و ثانویه از اجکتور خارج شده و با فشاری مابین فشارهای سیال

گردد. در قسمت جداکن، قسمتی از گرمای مورد نیاز با خنک وارد جداکن می

ر توسط منبع گرمای کردن بخار مبرد بین دو مرحله تراکم و قسمت دیگ

گردد. و در نتیجه بخار مبرد و محلول مایع از هم اتلافی خارجی تامین می

وارد کمپرسور اول شده و بعد از افزایش  11شوند. بخار مبرد در نقطه جدا می

 شود.از آن خارج می 12فشار در نقطه 

گردیده  2بخار مبرد پس از کاهش دما در جداکن، وارد کمپرسور شماره 

گردد. محلول مایع خارج وارد جاذب می 2و پس از افزایش فشار، در نقطه 

به سمت شیر انبساط رفته و پس از کاهش  9شده از جداکن نیز در نقطه 

شود. کاهش فشار ایجاد شده به وارد واجاذب می 10فشار اندک در نقطه 

سیکل بدون  وسیله شیر انبساط در این آرایش بسیار کمتر از مقدار آن در

 گردد.اجکتور است که باعث کاهش تلفات در این جزء می
 

 هاسازی و تحلیل سیستمشبیه -3

 فرضیات -3-1

های حرارتی، ها و تحلیل عملکرد هر یک از پمپسازی سیستمبه منظور شبیه

 اند:فرضیات زیر در نظر گرفته شده

 اند.ها در شرایط پایا انجام یافتهتحلیل 

  صورت مبرد خالص و دردمای خروجی واجاذب و جداکن بهبخار در

 شده از آن جزء در نظر گرفته شده یکسان با محلول رقیق خارج
 

                                                                                                                                  
1 separator 
2 primary flow 
3 secondary flow 

 

 
Fig. 1 Layouts of the analyzed systems a) hybrid heat pump b) hybrid-

ejector heat pump 
های مورد بررسی الف( پمپ حرارتی ترکیبی ب( پمپ طرحواره سیستم 1 شکل

 اجکتوری -حرارتی ترکیبی

 است.

 صورت اشباع در ها در خروج از واجاذب، جاذب، و جداکن بهمحلول

 اند.نظر گرفته شده
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 ها، به جز در موارد اشاره تبادل حرارت بین اجزاء و محیط پیرامون آن

 جداکن ناچیز فرض شده است.شده در واجاذب، جاذب، و 

 ترتیب برابر  دما و فشار حالت مرجع به𝑇0 = 20°C و 

𝑃0 = 101 kPa .در نظر گرفته شده است 

  فرآیند در شیر انبساط به صورت آنتالپی ثابت در نظر گرفته شده

 است.

 سازی برای هر دو سیکل در شرایط گرمای اتلاقی یکسان و با شبیه

فته است. مقدار گرمای اتلافی استفاده انجام یا kW 100مقدار ثابت 

 .[16]باشد شده در محدوده کاربردهای صنعتی می

ها( در ها )و محدوده تغییرات آنسایر شرایط استفاده شده برای سیستم

 توضیح داده شده است. 1جدول 

هایی که به ها، تمام پارامترهای کارکردی، به جز آندر تحلیل سیستم

 باشند.می 1صراحت ذکر شود، ثابت و برابر مقادیر جدول 

 سازی ترمودینامیکی اجکتورمدل -3-2

سازی عملکرد اجکتور براساس مدل جریان تک بعدی مدل در تحقیق حاضر،

 معرفی گردیده است. [19]شده است. اصول اولیه این مدل به وسیله چن 

سازی اجکتور در نظر گرفته شده است به صورت که در شبیهفرضیاتی 

 باشد:زیر می

 گونه انتقال حرارت خارجی وجود ندارد.هیچ 

 گردند.های اولیه و ثانویه در شرایط سکون وارد اجکتور میسیال 

 های مختلف جهت منظور نمودن کار رفته در قسمتهای بهبازده

 (1. )جدول باشندهای اصطکاک و مخلوط شدن میافت

  سیال به دلیل عدد ماخ پایین بخار آمونیاک در داخل اجکتور به

 ناپذیر در نظر گرفته شده است.صورت تراکم

نشان  "2شکل "ها در داخل اجکتور در طرحواره چگونگی جریان سیال

، 1شود، اجکتور از سه بخش نازلگونه که مشاهده میداده شده است. همان

 تشکیل شده است. سیال اولیه یا محرک وارد 3کنو پخش2محفظه اختلاط
 

 هاپارامترهای کارکردی سیستم 1جدول 

Table 1 Operating parameters of the systems [9,12,17,18] 
 سیکل مورد استفاده مقدار مترپارا

𝑇source,in 50C هر دو سیکل 

𝑇sink,out 60-180C هر دو سیکل 

∆𝑇sink = 𝑇9 − 𝑇10 
20C 

 آرایش موجود

∆𝑇sink = 𝑇15 − 𝑇16 آرایش جدید 

∆𝑇source = 𝑇12 − 𝑇11 
10C 

 آرایش موجود

∆𝑇source = 𝑇18 − 𝑇17 آرایش جدید 

𝑥s 0.8 هر دو سیکل 

𝑥s − 𝑥w 0.2 هر دو سیکل 

𝜂HE 0.9 هر دو سیکل 

𝜂is,p 0.8 هر دو سیکل 

𝜂el,p 0.95 هر دو سیکل 

𝜂el,com 0.95 هر دو سیکل 

𝜂N 0.85 آرایش جدید 

𝜂M 0.9 آرایش جدید 

𝜂D 0.8 آرایش جدید 

                                                                                                                                  
1 Nozzle 
2 Mixing chamber 
3 Diffuser 

اجکتور شده و پس از عبور از نازل سرعت آن افزایش پیدا کرده و فشار آن به 

تر از فشار سیال کاهش فشار سیال اولیه به فشار پایین کند.شدت افت می

گردد. سپس دو ثانویه سبب کشیده شدن سیال ثانویه به داخل اجکتور می

کن، سیال در داخل محفظه اختلاط با هم مخلوط شده و پس از عبور از پخش

 گردد.ها بازیابی میفشار آن

شکل "طبق  2دول روابط حاکم بر جریان سیال در گذر از اجکتور در ج

گردد، قطر نازل در گونه که مشاهده میخلاصه شده است. همان ". ب1

شرایط عملکردی مختلف از طریق روابط موجود قابل محاسبه است. قطر 

 برابر قطر محفظه 2.5کن تاثیر چندانی بر نتایج حاصله ندارد و خروجی پخش
 

 

Fig. 2 Layout of ejector used in the new heat pump 
 طرحواره اجکتور استفاده شده در پمپ حرارتی جدید 2شکل 

 
 روابط حاکم بر تحلیل جریان در گذر از اجکتور 2جدول 

Table 2 Governing equations for the analysis of flow passing the 

ejector 
 [18]بخش موردنظر و رابطه 

 نازل

𝑉N = [𝜂N × 2 (
𝑝7 × 1000 − 𝑝1 × 1000

𝜌7

)]
0.5

 

𝐴N =
�̇�7

𝜌7 × 𝑉N

 

𝐴N = π
𝑑N

2

4
 

 محفظه اختلاط

𝑉M =
�̇�7 + �̇�1

𝐴M × 𝜌M

 

𝐴M = π
𝑑M

2

4
 

𝜌M =
�̇�7 + �̇�1

�̇�7

𝜌7
+

�̇�1

𝜌1

 

𝑝M × 1000 = 𝑝1 × 1000 + 𝜂M × [
�̇�7 × 𝑉N − (�̇�7 + �̇�1) × 𝑉M

𝐴M

] 

کنپخش  

𝑝D × 1000 = 𝑝M × 1000 + 0.5 × 𝜌M × (𝑉M
2 − 𝑉D

2) × 𝜂D 
 

𝑉D =
�̇�7 + �̇�1

𝜌M × 𝐴D

 

𝐴D = π
𝑑D

2

4
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سازی نشان دادند (. نتایج شبیه1-4اختلاط در نظر گرفته شده است )بخش 

که در شرایط کارکردی مختلف، یک مقدار بهینه برای قطر محفظه اختلاط 

وجود دارد که مقدار نسبت انرژی اولیه )نسبت انرژی حرارتی مفید خروجی 

به کل انرژی حرارتی اولیه ورودی( و بازده قانون دوم در آن قطر بیشینه 

ین پارامتر و نحوه انتخاب مقدار آن در شود. جزئیات چگونگی تاثیر امی

 بررسی گردیده است. 1-4قسمت 

 تحلیل ترمودینامکی و روابط حاکم بر مسئله -3-3

های حرارتی، قوانین بقای جرم و بقای انرژی سازی پمپمنظور شبیهبه

های جنبشی و پتانسیل، این نظر کردن از انرژیاند. با صرفاستفاده شده

 :اندصورت زیر اعمال شدهها بهکدام از اجزای سیستمقوانین به هر 

 :بقای جرم

(1) ∑ �̇�i = ∑ �̇�e 

(2) ∑ �̇�i𝑋i = ∑ �̇�e𝑋e 

 بقای انرژی:

(3) ∑ �̇� − ∑ �̇� = ∑ �̇�eℎe − ∑ �̇�iℎi 

 دهند.به ترتیب نرخ انتقال حرارت و کار را نشان می �̇�و �̇�(،3در رابطه )

های ورودی در دو نوع های حرارتی ترکیبی انرژیجایی که در پمپاز آن

ها از نظر شود، در تحلیل عملکرد سیستمها داده میکار و حرارت به سیستم

استفاده گردد. این پارامتر  PER1قانون اول ترمودینامیک بهتر است از پارامتر 

 PERد. عبارت آورهای مربوط به تولید توان را نیز به حساب میافت

 :های حرارتی مورد بررسی به صورت زیر تعریف گردیده استپمپ

(4) PER =
�̇�abs

�̇�com

𝜂×𝜂el, com

+
�̇�p

𝜂×𝜂el, p

+ �̇�waste

 

باشد. این مقدار بازده مربوط به تبدیل گرما به کار می 𝜂(، 4در رابطه )

 در نظر گرفته شده است. 0.4برابر  [16]طبق مرجع 

های ترمودینامیک به منظور محاسبه برگشت ناپذیریتحلیل قانون دوم 

های حرارتی و نیز سهم هر کدام از اجزا در نابودی اجزای مختلف پمپ

اگزرژی انجام یافته است. رابطه نرخ بازگشت ناپذیری استفاده شده برای هر 

 :[13،20] باشدصورت زیر میهای مورد بررسی  بهکدام از اجزای سیستم

(5) 𝐼̇ = ∑ �̇�i𝜓i − ∑ �̇�e𝜓e + ∑ �̇�i (1 −
𝑇0

𝑇i

) − ∑ �̇� 

( به ترتیب نرخ اگزرژی 5دو عبارت نخست در سمت راست رابطه )

به  های وارد شده و خارج شده از هر جزء و عبارت سوم اگزرژی مربوطجریآن

 دهد.را نشان می 𝑇iانتقال گرمای حجم کنترل در دمای 

از پارامترهای مهم در تعیین سهم هر کدام از اجزا در تلفات اگزرژی  یکی

باشد. این پارامتر، در هر جزء به می 2سیستم، پارامتر تلفات اگزرژی نسبی

صورت سهمی از کل اگزرژی ورودی به سیستم که در آن جزء تحت عنوان 

 شود:ی به هدر رفته است تعریف میبازگشت ناپذیر

 جزای پمپ حرارتی ترکیبی داریم:برای هر کدام از ا

(6) 𝛿i =
𝐼i̇

�̇�com + �̇�p + (�̇�9 − �̇�10)
 

 و در پمپ حرارتی ترکیبی جدید، داریم:

𝛿i =
𝐼i̇

�̇�com I + �̇�com II + �̇�p + (�̇�15 − �̇�16) + (�̇�19 − �̇�20)
 

(7)  

                                                                                                                                  
1 primary energy ratio 
2 Relative exergy loss 

ها نیز به با استفاده از تلفات اگزرژی نسبی اجزا، بازده قانون دوم سیستم

 :[20-22]شود صورت زیر بیان می

(8) 𝜂II = 1 − ∑ 𝛿i 

∑(، عبارت 8در رابطه ) 𝛿i  برابر مجموع تمام تلفات اگزرژی نسبی اجزای

 باشد.سیستم می

 بازده آیزنتروپیک کمپرسور -3-4

شود. در بیشتر مراجع بازده آیزنتروپیک کمپرسور برابر مقداری ثابت فرض می

هنگامی که اختلاف با این وجود، فرض ثابت بودن بازده آیزنتروپیک به ویژه 

وجود آمدن خطاهایی فشارهای زیاد و متغیر در سیستم وجود دارد سبب به

کلی بازده آیزنتروپیک  طورگردد. بهترمودینامیکی می در نتایج تحلیل

دست باشد و در کار حاضر از رابطه بهکمپرسور تابعی از نسبت فشار آن می

عنوان سیال کاری ر با بخار آمونیاک بهبرای کمپرسو [23-25]آمده در مراجع 

 :صورت زیر ارائه شده استاستفاده گردیده است. این رابطه به

(9) 𝜂ise = 0.976695 − 0.0366432 Pr + 0.0013378Pr2 

نسبت فشار یا نسبت تراکم بین خروجی و ورودی  Pr(، 9در رابطه )

باشد. نمودار تغییرات بازده آینتروپیک با نسبت فشار یا نسبت کمپرسور می

 ترسیم شده است. "3شکل "( در 9تراکم طبق رابطه )

 نتایج و بحث -4

های جامع از دیدگاه قانون اول ها و انجام تحلیلسازی سیستمبه منظور شبیه

کار گرفته شده است. خواص به EES3 [26]افزار و دوم ترمودینامیک، نرم

های مورد بررسی کار رفته در سیستمسیال کاری )محلول آب و آمونیاک( به

 آید.افزار به دست میجود در نرماز توابع داخلی مو

سازی، نتایج عملکرد سیستم پمپ حرارتی به منظور بررسی صحت مدل

در شرایط مشابه مقایسه  [12]ترکیبی با مقادیر مدل جنسن و همکاران 

، تطابق 3(. با توجه به نتایج نشان داده شده در جدول 3گردید )جدول 

 شود.مشاهده می [12]مناسبی بین نتایج به دست آمده و مقادیر مرجع 

شود. ابتدا تاثیر ها در دو بخش ارائه میدست آمده از تحلیلنتایج به

های مختلف اجکتور در نتایج حاصله بررسی شده و مقدار بهینه اندازه قسمت

شود. در قسمت دوم، عملکرد سیستم جدید با سیستم پمپ ها مشخص میآن

 گردد.نقطه نظر قانون اول و دوم ترمودینامیک مقایسه میحرارتی ترکیبی از 
 

 

Fig. 3 Variation of the isentropic efficiency of compressor with 

pressure ratio 
 تغییرات بازده آیزنتروپیک کمپرسور با نسبت فشار 3شکل 

                                                                                                                                  
3 Engineering Equation Solver 
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سازی پمپ حرارتی ترکیبی در مطالعه حاضر با مقایسه بین نتایج مدل 3جدول 

 مقادیر به دست آمده توسط جنسن و همکاران

Table 3 Comparison of the simulation results of hybrid heat pump in 

present study with those of Jensen et al [12] 

کاران جنسن و هم کمیت
[10]  

 اختلاف% مطالعه حاضر

نرخ انتقال حرارت در 

 �̇�abs, kWجاذب 
1000 1009 +0.9 

دبی جرمی محلول غلیط 

�̇�s, kg s-1  
1.929 1.948 +0.98 

نرخ کار ورودی کمپرسور 
�̇�com, kW  

192.7 192.2 -0.26 

 ضریب عملکرد

 COP =  
�̇�abs

�̇�com
𝜂el, com

+
�̇�𝑝

𝜂el, p

 5.122 5.184 +1.21 

 بررسی تاثیر هندسه اجکتور در نتایج -4-1

باشد: قطر نازل، قطر محفظه اختلاط ابعاد اجکتور دارای سه قسمت اصلی می

گونه که اشاره گردید، در تعیین هندسه کن. همانو قطر خروجی پخش

باشد؛ از قابل محاسبه می 2اجکتور، قطر قسمت نازل از طریق روابط جدول 

کن نسبت به قطر که قطر قسمت خروجی پخشطرف دیگر، به دلیل این

محفظه اختلاط بیشتر بوده و سرعت سیال در این قسمت بسیار کمتر 

، قطر خروجی 2کن در جدول باشد، با توجه به رابطه مربوط به فشار پخشمی

داشت و در مراجع برای کن تاثیر چندانی در نتایج حاصل شده نخواهد پخش

برابر قطر محفظه  3تا  2، مقداری در حدود کن قسمت خروجی پخشقطر 

برابر  2.5. در تحقیق حاضر نیز مقدار [18،27،28]اختلاط پیشنهاد شده است 

؛ با [17]است قطر محفظه اختلاط برای قسمت پخش کن در نظر گرفته شده 

توان با تغییر قطر محفظه اختلاط بهینه نمود. این حال، عملکرد اجکتور را می

به همین منظور، تغییرات عملکرد پمپ حرارتی جدید با تغییر در قطر 

 گردد.محفظه اختلاط بررسی می

جهت مطالعه تاثیر قطر محفظه اختلاط، نتایج عملکرد سیستم جدید در 

مورد مطالعه قرار گرفته  𝑑Mسایر پارامترها با تغییر شرایط یکسان از نظر 

است. نمودار تغییرات نسبت انرژی اولیه نسبت به تغییر قطر محفظه اختلاط 

(𝑑M در )" و همچنین تغییرات بازده قانون دوم نسبت به تغییر قطر  "4شکل

در سه دمای خروجی مختلف رسم شده  "5شکل "( در 𝑑Mمحفظه اختلاط )

است. چگونگی تغییر نسبت انرژی اولیه و بازده قانون دوم با قطر محفظه در 

ها گونه که در شکلباشد. همانها نیز مشابه نمودارهای مذکور میسایر دما

وجود دارد که در آن قطر، نسبت  𝑑Mای برای شود، مقدار بهینهدیده می

 15گردند و این مقدار در حدود قطر ه قانون دوم بیشینه میانرژی اولیه و بازد

mm (، مقدار 8( تا )4گیرد. با توجه به روابط )قرار میPER  و𝜂II  به کار

 11ورودی در کمپرسور وابسته است؛ از این رو هر چه اختلاف فشار بین نقاط 

نسبت  ها کمتر شده و در نتیجه مقادیرکمتر باشد، کار ورودی کمپرسور 2و 

انرژی اولیه و بازده قانون دوم افزایش پیدا خواهد نمود. فشار بیشینه یعنی 

ثابت بوده و با تغییر قطر محفظه  𝑇sink,outدر دمای مشخص  2فشار نقطه 

 2، طبق روابط جدول 11کند، در حالی که فشار نقطه اختلاط تغییر نمی

کن( ر خروجی پخش)بخصوص دو رابطه مربوط به فشار محفظه اختلاط و فشا

نشان داده شده است. نحوه تغییرات  "6شکل "کند. این مورد در تغییر می

فشار خروجی اجکتور با قطر محفظه اختلاط بدین صورت است که با افزایش 

قطر، سرعت جریان در محفظه اختلاط کاهش یافته و مساحت محفظه 

گردد. اختلاط مییابد و در کل سبب افزایش فشار محفظه اختلاط افزایش می

کن وابسته به دو پارامتر فشار محفظه اختلاط و سرعت فشار خروجی پخش

باشد )سایر پارامترهای موجود در رابطه تغییر محسوسی محفظه اختلاط می

کنند(، که با افزایش قطر محفظه اختلاط به ترتیب افزایش و کاهش پیدا نمی

پارامتر اشاره شده و  یابند. وابستگی فشار خروجی پخش کن به دومی

تغییرات متفاوت این دو پارامتر، سبب پدیدار شدن روند افزایشی و کاهشی 

گردند. به تبع آن توان مصرفی کمپرسور کن میدر فشار خروجی پخش

تغییرات دمای خروجی  "7شکل "در یابد. کاهش و سپس افزایش می

گونه که همان کمپرسور با تغییر در قطر محفظه اختلاط ترسیم شده است.

شود، با افزایش قطر محفظه اختلاط، دمای خروجی کمپرسور مشاهده می

ای گیرد. نقطه بهینهابتدا کاهش یافته و پس از آن روند افزایشی به خود می

رسد در همان حدود که در آن دمای خروجی کمپرسور به کمترین مقدار می

15 mm لیه و بازده قانون دوم قرار دارد و با نقطه بهینه نسبت انرژی او

دلیل کمینه بودن توان مصرفی کمپرسور در این مطابقت دارد. این امر به

 کند.شرایط بوده و دمای خروجی کمپرسور را کمینه می

 آرایش جدید با پمپ حرارتی ترکیبیمقایسه عملکرد  -4-2

در این قسمت عملکرد آرایش جدید از نظر مقادیر نسبت انرژی اولیه، گرمای 

 ارتقا یافته خروجی، توان مورد نیاز، بازده قانون دوم ترمودینامیک و نیز دمای
 

 

Fig. 4 effect of mixing section diameter of ejector on PER 
  PERتأثیر قطر محفظه اختلاط اجکتور در  4شکل 

 

Fig. 5 effect of mixing section diameter of ejector on the second law 

efficiency 
 تأثیر قطر محفظه اختلاط اجکتور در بازده قانون دوم5 شکل 

 [
 D

O
R

: 2
0.

10
01

.1
.1

02
75

94
0.

13
96

.1
7.

8.
21

.5
 ]

 
 [

 D
ow

nl
oa

de
d 

fr
om

 m
m

e.
m

od
ar

es
.a

c.
ir

 o
n 

20
24

-0
4-

20
 ]

 

                             6 / 10

https://dorl.net/dor/20.1001.1.10275940.1396.17.8.21.5
https://mme.modares.ac.ir/article-15-4509-en.html


  

 لیلی گروسی فرشی و سعید خلیلی ساربانقلی اجکتوری و مقایسه با پمپ حرارتی ترکیبی -تحلیل ترمودینامیکی پمپ حرارتی جدید ترکیبی

 

 424 8شماره  17، دوره 1396 آبانمهندسی مکانیک مدرس، 
 

 
Fig. 6 effect of mixing section diameter of ejector on the exit pressure 

of ejector 
 تأثیر قطر محفظه اختلاط اجکتور در فشار خروجی اجکتور 6شکل 

 

Fig. 7 effect of mixing section diameter of ejector on the compressor 
exit temperature 

 تأثیر قطر محفظه اختلاط اجکتور در دمای خروجی کمپرسور 7شکل 

گردد؛ همچنین در خروجی کمپرسور با پمپ حرارتی ترکیبی مقایسه می

های مطالعه شده نیز بررسی ادامه تلفات اگزرژی نسبی اجزای سیستم

ها با تغییر دمای گرمای خروجی سیستم PERگردند. نمودار تغییرات می

𝑇sink,out  گردد، گونه که مشاهده میترسیم شده است. همان "8شکل "در

تغییر آرایش سیکل ترکیبی و افزودن اجکتور باعث بهبود عملکرد سیستم از 

سیستم جدید  PERنظر نسبت انرژی اولیه گردیده است به طوری که مقدار 

 درصد بیشتر از سیکل ترکیبی است. 10تا  2بین 

یابد بهبود می افزایش 𝑇sink,outگردد که هرچه دمای خروجی مشاهده می

ای که در دمای خروجی گونهشود بهعملکرد پمپ حرارتی جدید بیشتر می

𝑇sink,out = 160°𝐶 مقدار ،PER  درصد بالاتر از سیکل  10آرایش جدید

ترکیبی است. این امر به دلیل افزایش بیشتر گرمای ارتقا یافته خروجی 

مپ حرارتی جدید نسبت به آن در ( نسبت به توان موردنیاز در پ9)شکل 

(. منظور از گرمای ارتقا یافته، مقدار گرمای 10باشد )شکل سیکل ترکیبی می

 باشد.مطلوب خروجی در جاذب است که دارای دمای بالایی می

تغییرات بازده قانون دوم ترمودینامیک در دو پمپ  "11شکل " در

ترسیم شده است. مشابه نسبت  𝑇sink,outدمای خروجی  حرارتی با تغییر

انرژی اولیه، بازده قانون دوم نیز در آرایش جدید بالاتر از سیکل ترکیبی 

 ا به کارگیری پمپ حرارتی جدید بهباشد و این افزایش بازده قانون دوم بمی
 

 رسد.درصد نیز می 18

هایی که از کمپرسور به عنوان وسیله افزایش فشار استفاده در سیستم

شود، دمای خروجی کمپرسور یکی از پارامترهای مهم و تعیین کننده در می

باشد؛ محدودیت دمای خروجی کمپرسور به تعیین دامنه کاری سیستم می

کار و نیز کاهش سایش به دلیل دلیل کنترل پایداری حرارتی روغن روان

تادگی باشد. این اثرات می تواند منجر به خرابی و از کار افتنش حرارتی می

 کمپرسور و در نتیجه کل سیستم گردد.

باشند. در های گوناگون در دسترس میکمپرسورهای مختلف با تکنولوژی

تحقیق حاضر، به منظور افزایش فشار سیال کاری، یکی از بهترین 

انتخاب گردیده  1های موجود یعنی کمپرسور فشار بالای آمونیاکتکنولوژی

 180C. دمای خروجی این کمپرسور بایستی تا حداکثر دمای [12]است 

  محدود گردد.

 دمای خروجی کمپرسور دما بالای پمپ حرارتی جدید

(Compressor II) ترسیم شده  "12شکل "سیکل ترکیبی در  و کمپرسور

است. محدودیت حداکثر دمای خروجی کمپرسور نیز در شکل اعمال گردیده 

، روشن است که دمای خروجی در آرایش جدید "12شکل "است. با توجه به 

 گردد. بهفزایش دامنه کاری آن میا سببتر از سیکل ترکیبی است که پایین
 

 

Fig. 8 comparison of the primary energy ratio of new layout and the 
hybrid heat pump 

 آرایش جدید و پمپ حرارتی ترکیبی مقایسه نسبت انرژی اولیه 8شکل 

 

Fig. 9 comparison of the output upgraded heat of new layout and the 

hybrid heat pump 
 مقایسه گرمای ارتقا یافته خروجی آرایش جدید و پمپ حرارتی ترکیبی 9شکل 

                                                                                                                                  
1 high pressure ammonia 
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Fig. 10 comparison of the required power of new layout and the hybrid 

heat pump 
 مقایسه توان مورد نیاز آرایش جدید و پمپ حرارتی ترکیبی  10شکل 

 
Fig. 11 comparison of the second law efficiency of new layout and the 
hybrid heat pump 

 مقایسه بازده قانون دوم ترمودینامیک آرایش جدید و پمپ حرارتی ترکیبی 11شکل 

 
Fig. 12 comparison of the exit temperature of the compressor of new 
layout with that of the hybrid heat pump 

 مقایسه دمای خروجی کمپرسور در آرایش جدید و پمپ حرارتی ترکیبی  12شکل 

 

عبارت دیگر در سیستم جدید امکان افزایش دمای منابع انرژی حرارتی در 

 بیشتر از سیکل ترکیبی وجود دارد.درجه  35تا  30حدود 

 ترین تاثیر به کارگیریردید، مهمگونه که در قسمت مقدمه اشاره گهمان
 

اجکتور در پمپ حرارتی ترکیبی کاهش تلفات اگزرژی مربوط به شیر انبساط 

تلفات اگزرژی نسبی اجزای دو پمپ  "13شکل "ای های میله. نمودارباشدمی

دهند. نشان می 𝑇sink,outحرارتی مورد بررسی را در دو دمای خروجی 

شود، در سیستم جدید آنچه که دیده می ". الف13شکل "گونه که در همان

با تلفات اگزرژی نسبی کمپرسور مشخص شده است مربوط به مجموع تلفات 

𝑇sink,outاگزرژی هردو کمپرسور است. در دمای خروجی  = 90°C  بیشترین

مقدار تلفات در سیکل ترکیبی به ترتیب مربوط به کمپرسور، جاذب، واجاذب 

اشد. این روند با افزایش دمای خروجی کمی تغییر بو سپس شیر انبساط می

𝑇sink,outشود که در دمای دیده می ". ب13شکل "کند. در می = 120°C 

شیر انبساط پس از کمپرسور بیشترین سهم را در کاهش بازده سیستم دارد. 

در سیستم جدید تلفات اگزرژی نسبی مجموع دو کمپرسور و سپس اجکتور 

ند، اما استفاده از اجکتور در سیستم جدید سبب کاهش بیشترین مقدار را دار

کمپرسور،  سایر اجزای سیستم )جاذب، تلفات اگزرژی نسبیچشمگیر 

با وجود اضافه شدن اجزای جدید واجاذب و شیر انبساط( شده و در مجموع، 

اجکتور و جداکن، مجموع تلفات اگزرژی نسبی در سیستم جدید در دو دمای 

𝑇sink,out 90ا برابر بC  120وC  درصد نسبت  24و  33به ترتیب در حدود

 شود.به سیکل ترکیبی کمتر می

ناپذیری شیر انبساط به در سیستم پمپ حرارتی جدید کاهش بازگشت

دلیل کاهش اختلاف فشار بین ورودی و خروجی آن و در دو کمپرسور به 

 هاست.دلیل کاهش نسبت فشار و افزایش بازده آیزونتروپیک آن

 بندیگیری و جمعنتیجه -5

های حرارتی جذبی و تراکمی است که های حرارتی متداول شامل پمپپمپ

باشند. جهت به کارگیری مزایای هر یک دارای مزایا و معایب خاص خود می

 اند.های حرارتی ترکیبی ارائه شدهها پمپهر دو سیکل و تعدیل معایب آن

جذبی که در آن یک -تراکمیترکیبی در کار حاضر پمپ حرارتی 

واجاذب به کار گرفته شده مطالعه گردیده و -کمپرسور موازی با مسیر جاذب

راهکاری جهت بهبود هرچه بیشتر عملکرد سیستم ارائه شده است. از آن

شیر انبساط دارای تلفات اگزرژی بالایی است و ها که در این سیستم جایی

انرژی حرارتی خروجی سیکل را  بالا بودن دمای خروجی کمپرسور، دمای

کند، استفاده از اجکتور به جای شیر انبساط و استفاده از جداکن محدود می

کن را برای کمپرسور دارد پیشنهاد شده است. سیکل که نقش میان خنک

ترکیبی و سیکل جدید از دیدگاه قانون اول و دوم ترمودینامیک مطالعه شده 

 نتایج حاصل به شرح زیر است: اند.و مورد مقایسه قرار گرفته

های مختلف اجکتور، قطر محفظه اختلاط تاثیر قابل در بین ابعاد قسمت

ای برای توان مقدار بهینهتوجهی در عملکرد سیستم دارد به طوری که می

این قطر تعیین نمود که در آن نسبت انرژی اولیه و بازده قانون دوم 

ی کمپرسور به کمترین مقدار خود ترمودینامیک بیشینه بوده و دمای خروج

برسد. در شرایط کارکردی مورد بررسی، قطر بهینه محفظه اختلاط اجکتور 

 است. mm 15در حدود 

تغییر آرایش سیکل ترکیبی سبب افزایش نسبت انرژی اولیه تا حداکثر 

 درصد گردید. 18درصد و نیز افزایش بازده قانون دوم تا حدود  10

های حرارتی، دمای های اساسی در کارکرد پمپیکی از محدودیت

خروجی کمپرسور است که سبب محدود شدن دامنه کاری پمپ حرارتی شده 

دهد. در آرایش جدید، و دمای انرژی حرارتی خروجی از سیستم را کاهش می

بیشتر از پمپ حرارتی ترکیبی  35Cدامنه کاری پمپ حرارتی در حدود 

 است.
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Fig 13 comparison of the relative exergy loss in two analyzed heat pumps a) at the 𝑇sink,out = 90°𝐶 b) at the 𝑇sink,out = 120°𝐶 
𝑇sink,outالف( در دمای  مقایسه تلفات اگزرژی نسبی در دو پمپ حرارتی مورد بررسی 13شکل  = 90°𝐶  ب( در دمای𝑇sink,out = 120°𝐶 

 

به منظور تعیین دقیق نقش هر یک از اجزاء در کاهش بازده قانون دوم 

های حرارتی مورد ها، تلفات اگزرژی نسبی تک تک اجزای پمپسیستم

استفاده از اجکتور در  مطالعه، محاسبه شده و مورد مقایسه قرار گرفته است.

سبب کاهش تلفات اگزرژی نسبی سایر اجزای سیستم )جاذب، سیستم جدید 

کمپرسور، واجاذب و شیر انبساط( شده و بازده قانون دوم سیستم جدید را 

 بهبود بخشیده است.

 

 فهرست علایم -6

𝑑 ( قطرm) 

ℎ ( 1آنتالپی مخصوص-kJ kg) 

𝐼 ̇نرخ بازگشت( ناپذیریkW) 

�̇� ( 1دبی جرمی جریان-kg s) 

𝑝 ( فشارkPa) 

PER نسبت انرژی اولیه 

�̇� ( نرخ انتقال حرارتkW) 

�̇�waste ( نرخ گرمای اتلافی دریافتیkW) 

𝑠 ( 1آنتروپی مخصوص-K 1-kJ kg) 

sink منبع دما بالا 

source منبع دما پایین 

𝑇 ( دماC) 

𝑉 ( 1سرعت-m s) 

�̇� ( توانkW) 

𝑥 غلظت آمونیاک (%) 

 علایم یونانی

𝜓  اگزرژی جریانی 

𝜂 بازده 

𝛿 تلفات اگزرژی نسبی 

𝜌 ( 3چگالی-kg m) 

 هازیرنویس

 شرایط مرجع 0

II قانون دوم 

abs جاذب 

com کمپرسور 

D کن اجکتورپخش 

des واجاذب 

e خروجی 
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eje اجکتور 

el الکتریکی 

EV شیر انبساط 

HE کن حرارتیمبادله 

i ورودی 

ise آیزنتروپیک 

M محفظه اختلاط اجکتور 

N نازل اجکتور 

p پمپ 

s محلول غلیظ در ترکیب آب و آمونیاک 

sep جداکن 

w محلول رقیق در ترکیب آب و آمونیاک 
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