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ق در این مقاله تأثیر استفاده از منبسط کننده و مبدل حرارتی داخلی در پمپ حرارتی زمین گرمایی انبساط مستقیم دی اکسیدکربن در سیکل فو 
( سیکل با منبسط کننده 2( سیکل با شیر انبساط 1بحرانی مورد بررسی قرار گرفته است. در این راستا مقایسه بین چهار سیکل انجام شده است: 

 عملکرد چهار سیکل بررسیحل عددی حاضر، ( سیکل با منبسط کننده و مبدل حرارتی داخلی. 4( سیکل با شیر انبساط و مبدل حرارتی داخلی 3
شامل بار گرمایشی مشخص و مطالعه دوم شامل لعه اول مطالعه جداگانه انجام داده است. مطادر دو  را در شرایط کارکرد مختلفتحت مطالعه 
نیاز حلقه مبدل زمینی و طول مورد ،ضریب عملکرد نظیر ییهاسازی، مشخصهبا استفاده از این شبیهباشد. بخیرکننده ثابت میطول حلقه ت

ای بر تأثیر ، مطالعهچهار سیکل تحت مطالعه بینی عملکردگرفته است. جهت پیش های تحت مطالعه مورد ارزیابی قرارظرفیت حرارتی سیکل
شامل اختلاف دمای زمین با دمای خروجی تبخیرکننده، دما و دبی جرمی آب ورودی به ها انجام شده است. این کمیتمختلف  هایکمیت
های شامل منبسط کننده همواره ضریب عملکرد بالاتری نسبت به دهد که سیکلطول خنک کننده گاز هستند. نتایج نشان میکننده گاز، خنک
شامل شیر انبساط همواره منجر به افزایش کمی در ضریب عملکرد  استفاده از مبدل حرارتی داخلی در سیکلد. نهای شامل شیر انبساط دارسیکل

کننده اثر ناچیزی بر ضریب عملکرد دارد اما طول حلقه مبدل بکارگیری مبدل حرارتی داخلی در سیکل شامل منبسطعلاوه بر این گردد. می
 دهد. زمینی را کاهش می
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 In this paper, the effect of expander and the internal heat exchanger is investigated in transcritical 

carbon dioxide direct-expansion geothermal heat pump. In this regard, a comparison is performed 

between four cycles. The four cycles are: (1) the cycle with expansion valve, (2) the cycle with 

expander, (3) the cycle with expansion valve and internal heat exchanger, (4) the cycle with expander 

and internal heat exchanger. The present numerical model has been investigated performance analysis 

of the four cycles under study in different operating conditions in two district cases. The first study 

includes a specific heating load, and the second study is a constant evaporator loop length (ELL). Then 

model evaluates characteristics including coefficient of performance (COP), evaporator loop length and 

heating capacity of the four cycles under study. To examine the performance of the four cycles, a 

parametric study is performed to investigate the effect of different parameters such as difference 

between soil temperature and evaporator outlet temperature, water inlet temperature, water mass flow 

rate, gas cooler length. The results indicate that COP associated with the expander cycle is always 

higher than the values related to the expansion valve cycle. The use of internal heat exchanger in a cycle 

including an expansion valve always leads to a slight increase in COP. An internal heat exchanger has 

negligible effect on COP in the cycle with an expander but reduces the evaporator loop length. 
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 مقدمه 1- 

رم شدن جهانی و محیطی از گهای زیستبا رشد نگرانیهای اخیر در سال

محیطی توجه روز تخریب لایه اوزون، بکارگیری مبردهای طبیعی زیست

اکسیدکربن به عنوان یک مبرد طبیعی با اند. دیهدافزونی را به خود جلب کر

های بارزی از قبیل غیرسمیّ بودن، غیر قابل اشتعال بودن، تخریب لایه مزیت

های کنندهسازگاری کامل با رواناوزون صفر، خواص انتقال حرارت مناسب، 
معمول، دسترسی آسان و قیمت پایین در فرایندهای مهندسی گوناگونی 

 [. 2,1کاربرد دارد ]

گراد و درجه سانتی 31.1دما و فشار بحرانی دی اکسیدکربن به ترتیب 

باشند و فرایند تخلیه حرارت معمولاً بالاتر از نقطه مگا پاسکال می 7.38
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های پمپ حرارتی و تهویه افتد. بنابراین سیکلمی بحرانی اتفاق

اکسیدکربن عمدتاً یک سیکل فوق بحرانی است و فشار کارکرد سمت دی
باشد که منجر به افت مگا پاسکال می 12تا  8فشار بالای سیکل در حدود 

اختناق بالا در فرایند انبساط از فشار فوق بحرانی بالا به فشار زیر بحرانی 

اکسیدکربن در های فوق بحرانی دیر نتیجه ضریب عملکرد سیکلگردد. دمی

 [. 4,3تر است ]های زیربحرانی با مبردهای مرسوم پایینمقایسه با سیستم
به منظور بهبود بخشیدن بازدهی و غلبه بر مشکلات موجود، چندین 

ای و وسیله از قبیل منبسط کننده، مبدل حرارتی داخلی، کمپرسور دو مرحله

ر دوفازی پیشنهاد شده است. بکارگیری یک منبسط کننده جهت اجکتو

تواند تا حدود زیادی بازدهی سیکل را بهبود بخشد. جایگزینی شیر انبساط می
تواند آنتالپی کننده به جای شیر انبساط نه تنها میاستفاده از یک منبسط

مبرد ورودی به تبخیرکننده را کاهش و در نتیجه ظرفیت سرمایشی 

کننده را افزایش دهد بلکه حتی کار خالص سیستم را بواسطه بازیابی تبخیر

 دهد. کار فرایند انبساط نیز کاهش می
[ 1بواسطه مطالعات بر روی سیکل فوق بحرانی دی اکسیدکربن، لورنتز ]

پیشنهاد کرد که بکارگیری یک منبسط کننده ایده ال )آیزنتروپیک( جهت 

درصد افزایش  50یب عملکرد سیکل را تا تواند ضربازیابی کار انبساط، می

[ نشان 5های مختلف، رابینسون و گرول ]دهد. بواسطه یک مطالعه از کمیت
درصد  60دادند که استفاده از یک منبسط کننده با بازدهی آیزنتروپیک 

درصد افزایش دهد. یانگ و همکاران  25تواند ضریب عملکرد سیکل را تا می

که شیر انبساط با منبسط کننده عملکرد سیکل زمانی[ دریافتند که ضریب 6]

[ و تیان و 7یابد. لی و همکاران ]درصد  افزایش می 33شود تا جایگزین می
ای جهت جایگزینی با شیر کننده[ نمونه آزمایشگاهی منبسط8همکاران ]

آب ساختند. آنها بازدهی آیزنتروپیک -انبساط را در سیستم پمپ حرارتی آبّ

درصد گزارش کردند.  14.5درصد و نسبت بازیابی را  58.7نده را منبسط کن

کننده دارای [ نشان داد که جایگزین کردن شیر انبساط با منبسط9سرکار ]
درصد ضریب عملکرد  18درصد منجر به افزایش  80بازدهی آیزنتروپیک 

سازی عددی عملکرد یک [ با استفاده از شبیه10گردد. کیم و همکاران ]می

کمپرسور اسکرول را بررسی کردند و آنها دریافتند که ظرفیت -سط کنندهمنب
 درصد افزایش یافته است. 23.5درصد و ضریب عملکرد سیکل 8.6حرارتی 

های دی اکسیدکربن مرسوم با شیرهای انبساط آنتالپی برای سیستم

ثابت، یک مبدل حرارتی داخلی که گاهی جهت برای عملکرد سیکل بکار 

شود. بوئو و ود به عنوان یک مولفه ضروری در نظر گرفته میشگرفته می
گزارش کردند که یک مبدل حرارتی داخلی در سیکل دی  [11]همکاران 

درصد ضریب عملکرد سیکل را به همراه داشته  25تواند بهبود اکسیدکربن می

دریافتند که سیکل دی اکسیدکربن همراه با  [12]باشد. سرکار و همکاران 

دهد. در درصد افزایش می 15ارتی داخلی ضریب عملکرد سیکل را مبدل حر
[ دریافتند که استفاده از مبدل 13یک مطالعه آزمایشگاهی، آپرا و مایورینو ]

درصد در کاربردهای مسکونی  10تواند ضریب عملکرد را حرارتی داخلی می

[ بطور آزمایشگاهی دریافتند که اضافه 14افزایش دهد. تورلا و همکاران ]

کردن مبدل حرارتی داخلی در سیکل فوق بحرانی دی اکسیدکربن ظرفیت 
درصد  12درصد و ضریب عملکرد سیستم را تا حدود  12سرمایشی سیستم را 

دهد. بواسطه مطالعات تئوری و آزمایشگاهی، ریگولا و همکارن افزایش می

بدل حرارتی داخلی، ضریب عملکرد سیکل دریافتند که اضافه کردن م [15]

درصد در دمای خروجی خنک  20فوق بحرانی دی اکسیدکربن را در حدود 
 دهد. گراد افزایش میدرجه سانتی 35کننده گاز 

بیشتر مقالات منتشر شده در مورد اثر مبدل حرارتی داخلی در عملکرد 

اند و محدود شدهسیکل تبرید دی اکسیدکربن به سیستم شیر انبساط مرسوم 

مقالات کمتری با موضوع بکارگیری مبدل حرارتی داخلی در سیستم تبرید 
فوق بحرانی دی اکسیدکربن با یک منبسط کننده موجود است. رابینسون و 

دریافتند که استفاده از یک مبدل حرارتی داخلی همراه با یک  [5]گرول 

عملکرد سیکل را تا  ، ضریب0.6کننده با بازدهی آیزنتروپیک ثابت منبسط

[ استفاده 16دهد. بر طبق تحقیق ژانگ و همکاران ]درصد کاهش می 8حدود 
کننده در سیکل تبرید دی از مبدل حرارتی داخلی همراه با منبسط

بخشد. سیکل دارای شیر اکسیدکربن همواره ضریب عملکرد را بهبود نمی

عملکرد بزرگتری درصد ضریب  17الی   5.6انبساط با مبدل حرارتی داخلی

ال کننده ایدهکند. برای سیکل دارای منبسطنسبت به سیکل پایه را فراهم می
درصد  16.1الی  12.3با مبدل حرارتی داخلی، بیشینه ضریب عملکرد تقریباً 

کمتر از بیشینه ضریب عملکرد سیکل بدون مبدل حرارتی داخلی است. 

مطالعه انرژی نشان داد که [ از دیدگاه 17تحقیق شریعت زاده و همکاران ]

های دارای شیر انبساط مطلوب استفاده از مبدل حرارتی داخلی در سیکل
های شامل است در حالیکه استفاده از مبدل حرارتی داخلی در عملکرد سیکل

ی تحقیقات ذکر شده باشد. از خلاصهکننده چندان مطلوب نمیمنبسط

بجای شیر انبساط و بکارگیری  کنندهتوان فهمید که استفاده از منبسطمی

مبدل حرارتی داخلی به همراه شیر انبساط دو روش موثر برای بهبود عملکرد 
 شوند. حرارتی سیکل فوق بحرانی دی اکسیدکربن محسوب می

کننده و مبدل بر طبق دانش نویسندگان تاکنون تأثیر بکارگیری منبسط

انبساط مستقیم  حرارتی داخلی بر عملکرد پمپ حرارتی زمین گرمایی

اکسیدکربن مورد مطالعه قرار نگرفته است. در سیستم پمپ حرارتی زمین دی
های دفن شده در زمین، حرارت گرمایی انبساط مستقیم، مبرد از طریق لوله

به عنوان یک  های حرارتی زمین گرماییامروزه پمپکند. را جذب می

های تهویه ر سیستمجویی در مصرف انرژی دصرفه برایتکنولوژی کارآمد 

تحقیقات بسیار کمی پمپ حرارتی زمین گرمایی مطبوع کاربرد زیادی دارند. 
اکسیدکربن در سیکل فوق بحرانی را انبساط مستقیم افقی با استفاده از دی

[ و قاضی زاده و 18مورد بررسی قرار داده اند. تحقیق آستین و سوماتی ]

یستم پمپ حرارتی زمین گرمایی [ تنها مقالاتی هستند که کل س19عامری ]
اند. آنها به انبساط مستقیم افقی دی اکسیدکربن فوق بحرانی را مطالعه کرده

های مختلف بر عملکرد ای از کمیتکمک یک مدل عددی مطالعه

ترمودینامیکی سیستم پمپ حرارتی زمین گرمایی انبساط مستقیم افقی 

 اند. اکسیدکربن فوق بحرانی انجام دادهدی
کننده و شیر انبساط به همراه مبدل ر این مقاله تأثیر استفاده از منبسطد

حرارتی داخلی در پمپ حرارتی زمین گرمایی انبساط مستقیم افقی 

های اکسیدکربن فوق بحرانی با در نظر گرفتن افت فشار مبرد در مبدلدی

مدل حرارتی مورد بررسی قرار گرفته است. در این راستا با استفاده از یک 
( 2( سیکل با شیر انبساط 1عددی مقایسه بین چهار سیکل انجام شده است: 

( 4( سیکل با شیر انبساط و مبدل حرارتی داخلی 3کننده سیکل با منبسط

 بررسیحل عددی حاضر، کننده و مبدل حرارتی داخلی. سیکل با منبسط

طالعه مدر دو  را در شرایط کارکرد مختلفتحت مطالعه  یکلسعملکرد چهار 
 طول و مشخص گرمایشی بار شامل مطالعات جداگانه انجام داده است. این

های سازی، مشخصهبا استفاده از این شبیه .باشدمی ثابت تبخیرکننده حلقه

ظرفیت نیاز حلقه مبدل زمینی و  طول مورد ،سیستم مانند ضریب عملکرد

یکل سچهار بینی عملکرد گرفته است. جهت پیش حرارتی مورد ارزیابی قرار
انجام شده است. این مختلف  هایکمیتای بر تأثیر ، مطالعهتحت مطالعه

شامل اختلاف دمای زمین با دمای خروجی تبخیر کننده، دما و دبی ها کمیت
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 کننده گاز هستند. طول خنککننده گاز، جرمی آب ورودی به خنک

 دینامیکیشرح سیستم و سیکل ترمو2- 

در این مطالعه، پمپ حرارتی زمین گرمایی انبساط مستقیم دی اکسیدکربن 

شرح داده شده و با در نظر گرفتن شرایط حالت دائم بررسی شده است. در 

شماتیک چهار سیکل پمپ حرارتی زمین گرمایی انبساط مستقیم  1شکل 
 اکسیدکربن نمایش داده شده است. دی

کننده در ترتیب از شیر انبساط و منبسط به b-1و  a-1های در شکل

اکسیدکربن استفاده سیکل پمپ حرارتی زمین گرمایی انبساط مستقیم دی

کننده گاز، شیر های اصلی سیکل شامل کمپرسور، خنکشده است. مولفه
 b-1طور که در شکل باشند. همانانبساط و تبخیر کننده )مبدل زمینی( می

جایگزین شیر انبساط گردیده است. مبرد در کننده شود منبسطمشاهده می

(. پس از عبور مبرد 1گردد )نقطه که بخار اشباع است وارد کمپرسور میحالی

(. مبرد 2دهد )نقطه از کمپرسور، مبرد به حالت فوق بحرانی تغییر حالت می
شود جائیکه انرژی حرارتی مبرد برای کننده گاز میوارد خنک 2در نقطه 

ای جریان کننده گاز یک مبدل دو لولهشود. خنکبکار گرفته میگرمایش آب 

آب در فضای حلقوی مبدل ای که مبرد در لوله داخلی و مخالف است به گونه

 پس از عبور مبرد از خنک کننده گاز، دما و فشار مبرد کاهش جریان دارد.
کند در حالیکه هنوز حالت مافوق بحرانی حفظ شده است. سرانجام پیدا می

 عبور شیر انبساط یا منبسط کننده به حالت اشباع تغییر حالت مبرد پس از
 

 

 
Fig. 1 (a) Geothermal heat pump cycle with an expansion valve. (b) 

Geothermal heat pump cycle with an expander. (c) Geothermal heat 

pump cycle with an expansion valve and an internal heat exchanger. (d) 

Geothermal heat pump cycle with an expander and an internal heat 

exchanger. 
پمپ حرارتی زمین گرمایی  (bبا شیر انبساط )پمپ حرارتی زمین گرمایی  (a) 1شکل

پمپ حرارتی زمین گرمایی با شیر انبساط و مبدل حرارتی داخلی  (cکننده )با منبسط
(d) کننده و مبدل حرارتی داخلیپمپ حرارتی زمین گرمایی با منبسط 

شود. مبدل های زمینی( میدهد و پس از آن وارد تبخیر کننده )مبدلمی
 های موازی متصل به هم تشکیل شدهحلقهزمینی به عنوان تبخیرکننده از 

های زمینی از زمین جائیکه انرژی حرارتی لازم برای تبخیر مبرد توسط کویل

 شود. جذب می

از یک مبدل حرارتی  d-1و  c-1های های نشان داده شده در شکلسیکل
ای اند جائیکه مبدل حرارتی داخلی یک مبدل دو لولهداخلی استفاده کرده

جریان مخالف است. در این دو سیکل، مبرد پس از عبور از تبخیر کننده در 

پس از آن مبرد با عبور  گردد.حالت بخار اشباع وارد مبدل حرارتی داخلی می

از مبدل حرارتی داخلی، چند درجه مافوق گرم و سپس وارد کمپرسور 
ها مبرد ورودی از سمت خنک کننده گاز، گردد. همچنین در این سیکلمی

گردد و پس از عبور از مبدل حرارتی داخلی، با وارد مبدل حرارتی داخلی می

 گردد. کننده میطدما و فشار کمتری وارد شیر انبساط یا منبس

تا  a-1های های نشان داده شده در شکلآنتروپی سیکل -نمودارهای دما 
1-d 2های در شکل-a  2و-b  5شرح داده شده است. خطh سیکل را با شیر ،

مربوط به شرایط  5sدهد و کننده نشان میسیکل را با منبسط 5tانبساط و 

 باشد.آیزنتروپیک می

 معادلات حاکم -3
یک سازی سیستم پمپ حرارتی زمین گرمایی انبساط مستقیم، شبیه برای

گیری از معادلات ترمودینامیکی حاکم و براساس فرضیات مدل ریاضی با بهره

 زیر ارائه گردیده است. 
 باشد.در حالت پایدار می کلسازی کلیه اجزای سیشبیه -

انبساط و فرایندهای تراکم در کمپرسور و انبساط در شیر  -

 آدیاباتیک و غیرآیزنتروپیک فرض شده است.  کنندهمنبسط

 

 
Fig. 2 (a) T-S diagram of transcritical carbon dioxide heat pump cycle 

without internal heat exchanger [5]. (b) T-S diagram of transcritical 

carbon dioxide heat pump cycle with internal heat exchanger [5]. 
فوق بحرانی  ربنآنتروپی سیکل پمپ حرارتی دی اکسیدک -نمودار دما  (a) 2شکل 

آنتروپی سیکل پمپ حرارتی دی  -نمودار دما  (b[ )5بدون مبدل حرارتی داخلی ]
 [5فوق بحرانی با مبدل حرارتی داخلی ] اکسیدکربن
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کننده اجزا به هم، های متصلافت حرارت در لولهاز افت فشار و  -

 نظر شده است. صرف

 اثرات انرژی جنبشی و پتانسیل ناچیز فرض شده است.  -

تک تک اجزاء سیستم پمپ حرارتی زمین گرمایی  بررسیدر ادامه 

 انبساط مستقیم به صورت جداگانه ارائه شده است.

 کمپرسور1-3- 

 شود: ( تعریف می1رابطه ) توان ورودی به کمپرسور به صورت

 (1) �̇�comp =  
�̇�ref (ℎ2,is − ℎ1)

𝜂tot

   

 شود:محاسبه می (2)دبی جرمی مبرد از رابطه 

(2) �̇�ref =  𝑉s ∙ 𝜂vol ∙ 𝑁 ∙ 𝜌1 

, 𝑉s که 𝑁 , 𝜌1 , 𝜂tot , 𝜂vol  ،به ترتیب بازده حجمی، بازده کلی، چگالی ورودی

باشند. بازده کلی، مکانیکی و حجمی دور و حجم جابجایی کمپرسور می

به ترتیب  5تا  1.5هرمتیک در بازه نسبت تراکم نیمه مربوط به یک کمپرسور 
 [:20شوند ]( تخمین زده می5) تا (3توسط روابط )

 

 
(3) 

𝜂tot  =   − 0.26 + 0.7952 (
𝑃2

𝑃1

) −  0.2803 (
𝑃2

𝑃1

)2 

         +0.0414 (
𝑃2

𝑃1

)3 − 0.0022 (
𝑃2

𝑃1

)4 

(4) 𝜂mech =  0.9083 − 0.0844 (
𝑃2

𝑃1

) +  0.0051 (
𝑃2

𝑃1

)2 

(5) 𝜂vol =  0.9207 − 0.0756 (
𝑃2

𝑃1

) + 0.0018 (
𝑃2

𝑃1

)2 

𝜂totلازم به ذکر است که  = 𝜂mech ∙ 𝜂is باشد. می 

 کننده گازخنک2-3- 

است. این فرایند  جریان مخالف ایکننده گاز در واقع یک مبدل دو لولهخنک

گونه تغییر فازی فرض در دمایی بالاتر از دمای بحرانی و در نتیجه بدون هیچ

[، گزارش شده است 21,9طور که توسط برخی از مطالعات ]شده است. همان
که تغییر خواص در ناحیه فوق کننده گاز به دلیل اینانتقال حرارت در خنک

باشد. بنابراین جهت داً غیرخطی میافتد، شدیبحرانی خیلی سریع اتفاق می

افزایش دقت و همچنین در نظر گرفتن تغییرات سریع در خواص، طول خنک 

های با طول برابر تقسیم شده است که هر حجم کننده گاز به حجم کنترل
شود. در هر حجم کنترل عنوان یک مبدل حرارتی در نظر گرفته میکنترل به

های ورودی جی هر المان به عنوان شرطخواص ثابت فرض شده و شرایط خرو

کننده گاز را ، نمونه یک المان خنک3شود. شکل به المان بعدی تبدیل می

  دهد.نمایش می
 شود.( تعیین می6در هر المان، موازنه انرژی طبق رابطه )

(6) 𝑄i̇ =  𝑚Ẇ𝐶𝑝,W(𝑇W
𝑖 − 𝑇W

𝑖+1) =  𝑚reḟ 𝐶𝑝,ref(𝑇ref
𝑖 −  𝑇ref

𝑖+1) 
𝜀علاوه بر این، در هر المان نرخ انتقال حرارت به شیوه  − NTU  محاسبه

 شود.می
(7) 𝑄i̇ =  𝜀𝐶min(𝑇ref

𝑖 −  𝑇W
𝑖+1) 

اکسیدکربن بوده و کوچکترین نرخ ظرفیت حرارتی بین آب و دی 𝐶minکه 

 آید. دست میه( ب8( از رابطه )𝜀بازده مبدل حرارتی )

(8) 𝜀 =  
1 − exp[−NTU (1 − R)]

1 − 𝐶 × exp[−NTU (1 − R)]
 

(9) NTU =  
𝑈𝐴

𝐶min

 

(10) R =
𝐶min

𝐶max

 

 
Fig. 3 A computational segment of gas cooler 

 المان محاسباتی خنک کننده گاز 3شکل 

 شود. ( تعیین می11که ضریب انتقال حرارت کلی هر المان توسط رابطه ) 

(11) 𝑈𝐴 = (
1

𝛼ref𝐴ref

+  
ln

𝑑𝑜

𝑑𝑖

2π𝑙𝑘wall

+  
1

𝛼W𝐴W

)−1 

ضریب انتقال حرارت جابجایی در سمت مبرد با استفاده از رابطه پیتلا و 
[. که در این رابطه برای در نظر گرفتن 22همکاران تخمین زده شده است ]

اکسیدکربن در ناحیه فوق بحرانی، از هر دو دمای تغییرات ناگهانی خواص دی

( داده شده 12ط رابطه )بالک و دمای دیوار استفاده شده است. این معادله توس

 است.

(12) Nuref = (
Nuref,wall +  Nuref,b

2
)

𝑘ref,wall

𝑘ref,b

 

(13) 𝛼ref =  
Nuref

𝑑i

𝑘ref,b   

به ترتیب عدد ناسلت در دمای بالک و دمای  Nuref,wall ، Nuref,bجا در این

به ترتیب ضریب هدایت حرارتی مبرد در دمای بالک  𝑘ref,wall ، 𝑘ref,bدیوار و 

باشند. عدد ناسلت توسط رابطه گنلینسکی، محاسبه شده و دمای دیوار می
 است.

 

 

 
(14) 

Nu =  

�́�

8
 (Re − 1000) Pr

1 + 12.7 (
�́�

8
)

1

2
(Pr

2

3 −  1)

[(1 +
𝑑

𝑙
)

2

3

]   3000  

        ≤ Re ≤ 5 × 106 
 شود. بینی می، پیش(15) فاکتور اصطکاک به کمک رابطه پتوخوف

(15) �́� = (0.79 ln(Re) −  1.64)−2 
توسط رابطه گنلینسکی  ضریب انتقال حرارت جابجایی برای سمت آب نیز

ارزیابی شده و افت فشار در هر المان به کمک فاکتور اصطکاک دارسی و 

 .بینی شده استتوسط رابطه بلازیوس پیش

 یر انبساطش 3-3-

 ، آنتالپی ثابت در نظر گرفته شده است. در شیر انبساطدر اینجا فرایند 
(16) ℎin =  ℎout 

 )مبدل حرارتی زمین( تبخیر کننده4-3-

[، جریان حرارت در 18در این مطالعه، مطابق با فرضیات موجود در مرجع ]

حرارتی یکنواخت  صورت کاملاً دوبعدی، شعاعی با شارمبدل حرارتی زمینی به

در نظر گرفته شده و دما در شعاع یک متری از مرکز مبدل حرارتی زمینی 
ثابت فرض شده است. جهت در نظر گرفتن اثرات انتقال حرارت و افت فشار 

 بررسیدر طول تبخیر کننده و همچنین افزایش دقت حل، مشابه با روش 

ی تقسیم شده های محدودکننده گاز، تبخیر کننده به حجم کنترلخنک

( نرخ افزایش انرژی مبرد در تبخیر کننده بایستی با 17است. مطابق با رابطه )
 نرخ انتقال حرارت از خاک به مبرد برابر باشد. 
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(17) 
𝑄i̇ = �̇�ref(ℎref

𝑖+1 −  ℎref
𝑖 )     

      = 𝑈𝐴 
(𝑇Soil − 𝑇ref

𝑖 ) − (𝑇Soil − 𝑇ref
𝑖+1 ) 

ln(
𝑇Soil − 𝑇ref

𝑖  

𝑇Soil− 𝑇ref
𝑖+1 

)
         

 شود.( تعیین می18در رابطه بالا ضریب انتقال حرارت کلی از رابطه )

(18) 𝑈𝐴 = (
1

𝛼ref𝐴ref

+  
ln

𝑑𝑜

𝑑𝑖

2π𝑙𝑘wall

+  
ln

2

𝑑𝑜

2π𝑙𝑘Soil

)−1 

شود. در ناحیه جا که مبرد در حالت دو فازی به تبخیر کننده وارد میاز آن

بینی ضریب [، جهت پیش24,23جریان دو فازی، از رابطه جانگ و همکاران ]

( نشان داده شده 19طور که در رابطه )انتقال حرارت استفاده شده است. همان
در این رابطه، اثرات انتقال حرارت ناحیه دو فازی شامل انتقال حرات 

 ای در نظر گرفته شده است.جابجایی و جوشش هسته

 (19) 𝛼ref =  𝜙𝛼sa + 𝐹p𝛼l 
,𝛼l در رابطه بالا 𝐹p , 𝛼sa , 𝜙  به ترتیب فاکتور جوشش هسته ای، ضریب انتقال

[، ضریب افزایشی انتقال حرارت و ضریب انتقال 25حرارت جوشش استخری ]

 باشد.میحرارت جابجایی بخش مایع جریان 
( نیز با استفاده از رابطه گنلینسکی، 𝛼lضریب انتقال حرارت بخش مایع )

 (20)ت فشار هر المان از رابطه فازی، اف دست آمده است. در ناحیه دوهب

 شود. محاسبه می

(20) ∆𝑃𝑖 = 2𝑓l

𝑙

𝑑𝑖

Gr2

𝜌l

𝜑l
2 

تعیین شده  (، فاکتور اصطکاک با بهره گیری از رابطه بلازیوس20در رابطه )

[، 26به کمک رابطه فریدل ] (𝜑) ضریب افت فشار جریان اصطکاکی است.

 شود.بینی میپیش

 منبسط کننده5-3- 

 شود: ( تعریف می21به صورت رابطه ) منبسط کنندهخروجی توان 

(21) �̇�Exp =  �̇�ref (ℎin − ℎout,is)𝜂mech ∙  𝜂is 
( تخمین 23( و )22توسط روابط ) منبسط کنندهمکانیکی و  آیزنتروپیکبازده 

 [:27,5شوند]زده می

(22) 𝜂is  =   1.0094 − 0.0504 (
𝑃2

𝑃1

) 
(23) 𝜂mech  =   0.9 

 مبدل حرارتی داخلی 6-3-
𝜀ای جریان مخالف، روش برای مبدل حرارتی داخلی دولوله − NTU در ،

های حرارتی حالیکه دمای ورودی معلوم است استفاده شده است. مشابه مبدل

قبل، جهت افزایش دقت حل و محاسبه ضریب انتقال حرارت و افت فشار، 

های با طول مساوی تقسیم شده است که طول مبدل حرارتی به حجم کنترل

شود. دمای حجم کنترل به عنوان یک مبدل حرارتی در نظر گرفته میهر 
کننده پایین و فشار نسبتا بالای دی اکسیدکربن فوق بحرانی خروجی از خنک

اکسیدکربن زیربحرانی بعد از تبخیر گاز، حرارت را به طور داخلی به دی

ه کند و ورودی کمپرسور را تا چند درجه مافوق گرم نگکننده منتقل می

از هر دو سمت ، ضریب انتقال حرات طول مبدل حرارتی داخلیدر دارد. می
بینی شده رابطه بلازیوس پیش توسطو افت فشار  [22پیتلا و همکاران ]رابطه 

 [.25است ]

گیری از معادلات ترمودینامیکی حاکم توصیف شده با بهرههای کلسی مطالعه

های بواسطه ترم هااز سیکلهر کدام بر سیکل صورت گرفته است و عملکرد 
سیکل  ظرفیت حرارتیو  نیاز مبدل زمینی طول حلقه مورد، ضریب عملکرد

مبرد در  عنوان حرارت خارج شده از ارزیابی شده است. ظرفیت حرارتی به

عنوان نسبت ظرفیت حرارتی به توان  خنک کننده گاز و ضریب عملکرد به

مربوط ضریب عملکرد ارتی و ظرفیت حرتعریف شده است.  کلورودی به سی
 :شودبیان می (24-26)به هر سیکل طبق روابط 

 هاظرفیت حرارتی در همه سیکل

(24) �̇�GC =  �̇�ref(ℎ2 − ℎ3) 
ضریب عملکرد سیکل شامل شیر انبساط و سیکل شامل شیر انبساط و مبدل 

 حرارتی داخلی

(25) COP =  
�̇�GC

�̇�comp

 

کننده و سیکل شامل منبسطو  کنندهضریب عملکرد سیکل شامل منبسط
 مبدل حرارتی داخلی

(26) COP =  
�̇�GC

�̇�comp − �̇�Exp

 

لازم به ذکر است محاسبه طول حلقه موردنیاز مبدل زمینی بواسطه معادله 

 (، پس از محاسبه ضریب انتقال حرارت کلی صورت گرفته است.18)

 اعتبار سنجی -4

تحت مطالعه  مستقیمپمپ حرارتی زمین گرمایی انبساط های تمامی سیکل

سازی ی ورودی جهت آغاز شبیههاکمیت. اندسازی شدهمدل EESافزار در نرم

مطالعه دو های تحت بررسی، در تمامی سیکللیست شده است.  1در جدول 
طول حلقه مبدل زمین ثابت انجام شده و مجزا شامل بار گرمایشی مشخص 

کیلووات و در  9برابر با  هادر مطالعه اول بارگرمایشی تمامی سیکلاست. 

 متر فرض شده است. 100ها، مطالعه دوم طول حلقه مبدل زمین همه سیکل

هرچند بر طبق دانش نویسندگان، هیچ داده آزمایشگاهی در مورد پمپ 
حرارتی زمین گرمایی انبساط مستقیم منتشر نشده است، مطالعه حاضر 

تبار سنجی شده است. [ اع18توسط نتایج تئوری پژوهش آستین و سوماتی ]

مدل عددی برای بررسی انرژی یک پمپ حرارتی زمین  ،در این مطالعه

اکسیدکربن افقی ارائه شده است. آنها از روش گرمایی انبساط مستقیم دی
سازی هدایت در زمین استفاده کرده اند. شرایط مقاوت حرارتی برای مدل

نا عدم استفاده از مبدل به استث 1اعتبارسنجی شامل مقادیر موجود در جدول 

باشد و همچنین مقادیر دبی جرمی و دمای آب ورودی به حرارتی داخلی می

درجه سانتیگراد  7کیلوگرم بر ثانیه و  0.06خنک کننده گاز به ترتیب برابر با 
نشان داده شده است توافق قابل  4طور که در شکل همان لحاظ شده است.

[ وجود دارد. بر 18قبولی بین نتایج مطالعه حاضر و نتایج ارائه شده در مرجع ]

 140بیشترین مقدار ضریب عملکرد در طول حلقه تبخیرکننده  4اساس شکل 

متر بدست آمده است. همچنین نسبت تراکم با افزایش طول حلقه 
بر این بیشترین خطای موجود بین نتایج یابد. علاوه تبخیرکننده افزایش می

 متر در 70برابر با تبخیر کننده طول حلقه  [ در18مطالعه حاضر و مرجع ]

 درصد در هر دو مقدار ضریب عملکرد و نسبت تراکم بدست آمد. 9حدود 

 نتایج و بحث5- 
در ادامه، در دو مطالعه مجزا، یکی شامل بارگرمایش مشخص و دیگری طول 

حلقه تأثیر تغییر چند کمیت بر ضریب عملکرد، طول ،رکننده ثابتحلقه تبخی

 های تحت مطالعه بررسی شده است. تبخیرکننده و ظرفیت حرارتی سیکل

اختلاف دمای زمین با دمای خروجی تبخیرکننده،  شامل هااین کمیت
کننده گاز طول خنک و کننده گازدبی جرمی آب ورودی به خنکو  دما

 ،سازیشبیهذکر شده، در طی  هایکمیتبینی تأثیر پیش برای. شندبامی

کند در حالیکه تغییر می 1های مورد نظر واقع در جدول فقط یکی از کمیت

 مطالعه کننده گاز درهای مربوطه به اضافه دمای خروجی خنکدیگر کمیت
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 سازیهای ورودی شبیهکمیت 1جدول  
Table 1 Input parameters of simulation 

 مبدل زمینی )تبخیر کننده( 

 (mmقطر داخلی ) 9.5
 (mmقطر خارجی ) 11.5

 تعداد حلقه 4

 (℃دمای زمین ) 6

 (K1-Wm-1ضریب هدایت حرارتی خاک ) 1

 (℃اختلاف دمای زمین با دمای خروجی تبخیر کننده ) 8

 (K1-Wm-1ضریب هدایت حرارتی لوله ) 400

 خنک کننده گاز 

 (mmداخلی )قطر داخلی لوله  5

 (mmقطر خارجی لوله داخلی ) 7

 (mmقطر داخلی لوله خارجی ) 16

 (mطول ) 15

 (℃دمای آب ورودی ) 50

 (kgs-1دبی جرمی آب ورودی ) 0.12

 (K1-Wm-1ضریب هدایت حرارتی لوله ) 400

 مبدل حرارتی داخلی 
 (mmقطر داخلی لوله داخلی ) 9.5

 (mmقطر خارجی لوله داخلی ) 11.5

 (mmقطر داخلی لوله خارجی ) 20

 (mطول ) 1
 کمپرسور 

 (rev3cm-1حجم جابجایی ) 19.72

 (rpmدور ) 3000

 

 
Fig. 4 Comparison of COP and pressure ratio vs. evaporator loop length 

of the present work with those reported by Ref. [18]  
[ 18مقایسه ضریب عملکرد و نسبت فشار پژوهش فعلی با نتایج مرجع ] 4شکل  

 برحسب طول حلقه تبخیر کننده
 

  شوند.اول و طول حلقه تبخیرکننده در مطالعه دوم ثابت نگه داشته می

 تأثیر اختلاف دمای زمین با دمای خروجی تبخیرکننده1-5- 

تغییرات ضریب عملکرد و طول حلقه تبخیرکننده در برابر  6و  5های در شکل
اختلاف دمای بین زمین و خروجی تبخیرکننده، برای چهار سیکل تحت 

 مطالعه در یک بار گرمایشی ثابت نمایش داده شده است. 
 

 
Fig. 5 Effect of TSoil-Tout,Evap on COP (heating capacity = 9 kW) 

تأثیر اختلاف دما بین دمای زمین با دمای خروجی تبخیرکننده بر ضریب  5شکل 

 کیلووات 9عملکرد در بار گرمایشی برابر با 

 
Fig. 6 Effect of TSoil-Tout,Evap on evaporator loop length (heating capacity 

= 9 kW) 

تأثیر اختلاف دما بین دمای زمین با دمای خروجی تبخیرکننده بر طول حلقه  6شکل 

 کیلووات 9تبخیرکننده در بار گرمایشی برابر با 

شود با افزایش اختلاف دما مشاهده می 6و  5های طور که از شکلهمان

ضریب عملکرد و طول حلقه تبخیرکننده در هر چهار سیکل تحت مطالعه 

دلیل افزایش توان مصرفی کمپرسور با افزایش اختلاف دما  یابد. بهکاهش می

 یابد. باو از طرفی ثابت بودن ظرفیت حرارتی، ضریب عملکرد کاهش می

 اختلاف دمای تبخیرکننده، خروجی دمای با زمین دمای اختلاف افزایش

 دبی جرمی و افزایش متوسط به طور زمینی مبدل در مبرد دمای با زمین

 افزایش با زمین از حرارتی انرژی جذب نتیجه در یابد،می کاهش مبرد عبوری

 در مبرد دمای با دمای زمین اختلاف متوسط افزایش شود.می مواجه کمی

 طول کاهش با از زمین حرارتی انرژی جذب در کم افزایش و تبخیرکننده

 که است همراه گرمایشی مدنظر بار تامین جهت تبخیرکننده مورد نیاز حلقه

واضح است که ضریب  .است مشهود  6نمودارهای شکل در طول کاهش این

های شامل شیر کننده بالاتر از سیکلهای شامل منبسطعملکرد در سیکل
باشد. استفاده از مبدل حرارتی داخلی به همراه شیر انبساط منجر انبساط می

به افزایش کمی در ضریب عملکرد نسبت به سیکل دارای شیر انبساط گردیده 

ای بر طول حلقه مبدل زمینی نداشته است. اما تغییر قابل ملاحظهاست 

کننده تغییر هرچند استفاده از مبدل حرارتی داخلی در سیکل شامل منبسط
کننده به همراه چشمگیری در ضریب عملکرد نسبت به سیکل شامل منبسط

بکارگیری آن حتی با طول حداکثر یک متر، منجر به کاهش نداشته است اما 
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ثیرگذاری در طول مبدل زمینی به ویژه در اختلاف دماهای کم شده است تأ
که بسیار حائز اهمیت است. همچنین در اختلاف دماهای کم، طول حلقه 

های کننده نسبت به سیکلهای شامل منبسطتبخیرکننده مورد نیاز در سیکل

شامل شیر انبساط بیشتر است. این افزایش به این دلیل است که در 

کننده مبرد با آنتالپی مخصوص کمتری وارد مبدل های شامل منبسطسیکل
کند که در نتیجه طول گردد و حرارت بیشتری را از زمین جذب میزمین می

 حلقه تبخیرکننده بیشتری مورد نیاز است. 

زمین با دمای خروجی بین  تأثیر تغییر اختلاف دما 8و  7های شکل

ظرفیت حرارتی در یک طول حلقه  وتبخیر کننده را بر ضریب عملکرد 
طور که هماند. ندهنشان میدر چهار سیکل تحت مطالعه تبخیرکننده ثابت 

با افزایش اختلاف دما، در ابتدا مقدار ضریب شود مشاهده می 7از شکل 

و در ادامه در اختلاف دمای  یافتهافزایش  در هر چهار سیکل مدنظرعملکرد 

گیری نقطه بیشینه گذارد. شکلمشخصی، ضریب عملکرد رو به کاهش می
شود که در ابتدا با افزایش اختلاف دما، جا ناشی میضریب عملکرد از آن

افزایش جذب انرژی حرارتی از زمین بر افزایش توان مصرفی کمپرسور غلبه 

گردد اما در ادامه در مقدار یکرده و منجر به افزایش ضریب عملکرد م

مشخصی از اختلاف دما، افزایش توان مصرفی کمپرسور بر افزایش جذب 
 یابد.کاهش می دانرژی حرارتی از زمین غلبه کرده و ضریب عملکر

 دما، ظرفیت افزایش اختلاف با است که واضح 8نمودارهای شکل  از

 .است یافته افزایش خطی طور به در هر چهار سیکل مدنظر تقریباً حرارتی

همچنین اضافه کردن مبدل حرارتی داخلی، منجر به افزایش کمی در ضریب 
کننده و افزایش کمی در عملکرد هر دو سیکل شامل شیر انبساط و منبسط

کننده گردیده است. به علاوه مقدار ظرفیت حرارتی سیکل شامل منبسط

شامل شیر های ظرفیت حرارتی در یک اختلاف دمای مشخص در سیکل

 .باشدکننده میهای شامل منبسطانبساط بیشتر از سیکل

 تأثیر دمای آب ورودی به خنک کننده گاز 2-5-

را با توجه و طول حلقه تبخیرکننده تغییرات ضریب عملکرد  10و  9 هایشکل

کننده گاز در یک بار گرمایشی مشخص به تغییرات دمای آب ورودی خنک

 دهد.نشان میبرای چهار سیکل تحت بررسی 

کننده گاز، با افزایش دمای آب ورودی خنک، 10و  9های مطابق با شکل

 و طول حلقه تبخیرکننده بطور تقریباً خطی در هر چهارضریب عملکرد 
 

 

Fig. 7 Effect of TSoil-Tout,Evap on COP (ELL = 100 m) 

تأثیر اختلاف دما بین دمای زمین با دمای خروجی تبخیرکننده بر ضریب  7شکل 

 متر 100عملکرد در طول حلقه تبخیرکننده برابر با 

 
Fig. 8 Effect of TSoil-Tout,Evap on heating capacity (ELL= 100 m) 

تأثیر اختلاف دما بین دمای زمین با دمای خروجی تبخیرکننده بر ظرفیت  8شکل 

 متر 100حرارتی در طول حلقه تبخیرکننده برابر با 

 

 
Fig. 9 Effect of water inlet temperature of gas cooler on COP (heating 

capacity = 9 kW) 
کننده گاز بر ضریب عملکرد در بار گرمایشی تأثیر دمای آب ورودی خنک 9شکل 

 کیلووات 9برابر با 

توان  کننده گاز،افزایش دمای آب ورودی خنکیابند. با کاهش می سیکل

بار یابد که با توجه به ثابت بودن مقدار مصرفی کمپرسور افزایش می

توان مصرفی . از طرفی با افزایش یابدکاهش میضریب عملکرد  گرمایشی،
طول که در نتیجه  یابدمقدار حرارت جذب شده از زمین کاهش می، کمپرسور

کمتری برای جذب انرژی حرارتی از زمین مورد نیاز خواهد  حلقه تبخیرکننده

استفاده از مبدل حرارتی داخلی تنها کمی بر افزایش ضریب عملکرد  بود.

تی داخلی سیکل شیرانبساط موثر بوده است. هر چند استفاده از مبدل حرار
کننده تغییری در ضریب عملکرد به همراه نداشته در سیکل شامل منبسط

منجر به کاهش طول حلقه تبخیر کننده گردیده  10است اما مطابق با شکل 

، استفاده از ℃ 50کننده گاز است. به عنوان مثال در دمای آب ورودی خنک

اهش طول کننده منجر به کمبدل حرارتی داخلی در سیکل شامل منبسط

متر در  28متر یعنی کاهشی معادل با  168متر به  175حلقه تبخیر کننده از 
 درصد گردیده است.  4حلقه( و برابر با  4کل طول تبخیرکننده )

کننده گاز بر ضریب تأثیر دمای آب ورودی به خنک 12و  11 هایشکل

برای چهار  عملکرد و ظرفیت حرارتی در یک طول حلقه تبخیرکننده ثابت

، به دلیل غلبه کردن 11مطابق شکل  دهد.را نشان میسیکل تحت مطالعه 
 افزایش توان مصرفی کمپرسور بر افزایش ظرفیت حرارتی، ضریب عملکرد با

 کننده گاز در هر چهار سیکل تقریباً به طورافزایش دمای آب ورودی خنک
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Fig. 10 Effect of water inlet temperature of gas cooler on evaporator 

loop length (heating capacity = 9 kW) 
کننده گاز بر طول حلقه تبخیرکننده در بار تأثیر دمای آب ورودی خنک 10شکل 

 کیلووات 9گرمایشی برابر با 

داخلی در هر دو حرارتییابد. همچنین استفاده از مبدلخطی کاهش می
کننده منجر به افزایش کمی در ضریب سیکل شامل شیرانبساط و منبسط

آب ورودی واضح است که با افزایش دمای  12عملکرد گردیده است. از شکل 

های شامل شیرانبساط تقریباً به در سیکلکننده گاز، ظرفیت حرارتی خنک

کننده افزایش های شامل منبسططور خطی و با نرخ بیشتری نسبت به سیکل
شود که بکارگیری مبدل حرارتی داخلی مییافته است. همچنین مشاهده 

منجر به افزایش کمی در ظرفیت حرارتی سیکل شامل منبسط کننده گردیده 

 است.

 تأثیر دبی جرمی آب ورودی به خنک کننده گاز 3-5-

نمودار تغییرات ضریب عملکرد و طول حلقه تبخیرکننده  14و  13های شکل
کننده گاز در یک بار را با توجه به تغییرات دبی جرمی آب ورودی خنک

دهند. با توجه به گرمایشی ثابت برای چهار سیکل تحت بررسی نشان می

ثابت بودن بار گرمایشی و کاهش کم توان مصرفی کمپرسور با افزایش دبی 

در  13کننده گاز، ضریب عملکرد مطابق با شکل به خنکجرمی آب ورودی 
شود. با افزایش دبی جرمی هر چهار سیکل مدنظر با افزایش کمی مواجه می

 آب ورودی خنک کننده گاز، انرژی حرارتی جذب شده از زمین توسط مبرد با

 طول حلقه ،14شود که در نتیجه مطابق با شکل افزایش ناچیزی مواجه می
  

 
Fig. 11 Effect of water inlet temperature of gas cooler on COP (ELL = 

100 m) 

کننده گاز بر ضریب عملکرد در طول حلقه تأثیر دمای آب ورودی خنک 11شکل 

 متر 100تبخیر کننده برابر با 

 
Fig. 12 Effect of water inlet temperature of gas cooler on heating 

capacity (ELL = 100 m) 

کننده گاز بر ظرفیت حرارتی در طول حلقه تأثیر دمای آب ورودی خنک 12شکل 

 متر 100تبخیر کننده برابر با 

 
Fig. 13 Effect of water mass flow rate of gas cooler on COP (heating 

capacity = 9 kW) 
کننده گاز بر ضریب عملکرد در بار تأثیر دبی جرمی آب ورودی خنک 13شکل 

 کیلووات 9گرمایشی برابر با 

 
Fig. 14 Effect of water mass flow rate of gas cooler on evaporator loop 

length (heating capacity = 9 kW) 
کننده گاز بر طول حلقه تبخیر کننده در تأثیر دبی جرمی آب ورودی خنک 14شکل 

 کیلووات 9بار گرمایشی برابر با 

تبخیرکننده نیز با افزایش کمی روبرو خواهد شد. روند تغییرات ضریب 

دهد که افزایش دبی جرمی آب عملکرد و طول حلقه تبخیر کننده نشان می

کرد و از یک مقدار مشخص به بعد با تغییرات ناچیزی در افزایش ضریب عمل

 شود.طول حلقه تبخیر کننده مواجه می
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نتایج ضریب عملکرد و ظرفیت حرارتی در مقابل تغییرات دبی جرمی آب 
کننده گاز به ازای یک طول حلقه تبخیر کننده ثابت برای ورودی به خنک

 نمایش داده شده است.  16و  15های چهار سیکل تحت مطالعه در شکل

دهد عملکرد و ظرفیت حرارتی نشان میدر اینجا روند تغییرات ضریب 

که افزایش دبی جرمی آب با افزایش کمی در ضریب عملکرد و کاهش 
با کاهش توان مصرفی کمپرسور  شود.ناچیزی در ظرفیت حرارتی مواجه می

غلبه کردن کاهش توان مصرفی کمپرسور بر کاهش و افزایش دبی جرمی آب 

های از نمودار شکل. گرددیرد مضریب عملکافزایش  ظرفیت حرارتی منجر به

واضح است که استفاده از مبدل حرارتی داخلی منجر به افزایش  16و  15
کمی در ضریب عملکرد هر دو سیکل و افزایش ناچیزی در ظرفیت حرارتی 

 کننده گردیده است.سیکل شامل منبسط

 تأثیر طول خنک کننده گاز  4-5-

نمودار تغییرات ضریب عملکرد و طول حلقه تبخیرکننده  18و  17های شکل
کننده گاز در یک بار گرمایشی مشخص را با توجه به تغییرات طول خنک

 دهند.برای چهار سیکل تحت بررسی نشان می

 
Fig. 15 Effect of water mass flow rate of gas cooler on COP (ELL = 

100 m) 
کننده گاز بر ضریب عملکرد در طول تأثیر دبی جرمی آب ورودی خنک 15شکل 

 متر 100حلقه تبخیرکننده برابر با 

 
Fig. 16 Effect of water mass flow rate of gas cooler on heating capacity 

(ELL = 100 m) 
کننده گاز بر ظرفیت حرارتی در طول تأثیر دبی جرمی آب ورودی خنک 16شکل 

 متر 100حلقه تبخیرکننده برابر با 
 

 
Fig. 17 Effect of gas cooler length on COP (heating capacity = 9 kW) 

 9کننده گاز بر ضریب عملکرد در بار گرمایشی برابر با خنک طولتأثیر  17شکل 

 کیلووات

 
Fig. 18 Effect of gas cooler length on evaporator loop length (heating 

capacity = 9 kW) 
کننده گاز بر طول حلقه تبخیر کننده در بار گرمایشی برابر خنک طولتأثیر  18شکل 

 کیلووات 9با 

قابل مشاهده است که با در نظرگرفتن بار گرمایشی ثابت و  17از نمودار شکل 

کننده گاز، در ابتدا روند طول خنککاهش توان مصرفی کمپرسور با افزایش 

تغییرات ضریب عملکرد با افزایش بیشتری مواجه است در حالیکه از یک 

باشد. همچنین به دلیل کننده گاز مشخص این تغییرات ناچیز میطول خنک
افزایش جذب انرژی حرارتی از زمین با افزایش طول خنک کننده گاز، مطابق 

یابد و در ادامه در ده نیز در ابتدا افزایش میطول حلقه تبخیرکنن ،18با شکل 

 شود. کننده گاز مشخص روند تغییرات ناچیز دنبال مییک طول خنک

کننده گاز بر ضریب عملکرد تأثیر تغییرات طول خنک 20و  19های شکل
و ظرفیت حرارتی را در یک طول حلقه تبخیرکننده ثابت برای چهار سیکل 

واضح است که مقدار  19از مشاهده نمودار  دهند.تحت مطالعه نشان می

کننده گاز رو به افزایش گذاشته  خنکضریب عملکرد در ابتدا با افزایش طول 

گذارد که و سپس در مقدار طول خنک کننده گاز مشخصی، رو به کاهش می
کننده گاز در این ای از طول خنکاین امر منجر به شکل گیری مقدار بهینه

شود که مشابه نتایج قبلی این تحقیق، نین مشاهده میگردد. همچحالت می

کننده مبدل حرارتی داخلی در هر دو سیکل شامل شیر انبساط و منبسط

سیکل گردیده است. مطابق با هر دو منجر به افزایش کمی در ضریب عملکرد 
گاز تغییرات ناچیزی  کننده، ظرفیت حرارتی با افزایش طول خنک20شکل 

 های شامل شیر انبساط داشته است. همچنین مقدار ظرفیت حرارتی در سیکل
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Fig. 19 Effect of gas cooler length on COP (ELL= 100 m) 

کننده گاز بر ضریب عملکرد در طول حلقه تبخیرکننده خنک طولتأثیر  19شکل 

 متر 100برابر با 

 
Fig. 20 Effect of gas cooler length on heating capacity (ELL = 100 m) 

کننده گاز بر ظرفیت حرارتی در طول حلقه تبخیرکننده خنک طولتأثیر  20شکل 

 متر 100برابر با 

های شامل منبسط کننده بوده و مبدل حرارتی داخلی منجر بیشتر از سیکل

  کننده گردیده است.به افزایش کمی در ظرفیت حرارتی سیکل شامل منبسط

 بندیجمع 6-

 تأثیر استفاده از منبسط کننده و مبدل حرارتی داخلی بر، حاضر یمطالعه در

اکسیدکربن در سیکل فوق دی پمپ حرارتی زمین گرمایی انبساط مستقیم

مورد بررسی  های حرارتیاثرات افت فشار در مبدلبحرانی با در نظرگرفتن 
ای بین چهار سیکل مختلف ، مطالعه مقایسه. با این هدفاست قرار گرفته

کننده ( سیکل دارای منبسط2سیکل دارای شیر انبساط  (1انجام گرفته است: 

( سیکل دارای 4( سیکل دارای شیر انبساط به همراه مبدل حرارتی داخلی 3

کننده به همراه مبدل حرارتی داخلی. در هر سیکل دو مطالعه مجزا منبسط
است. مطالعه اول شامل بار گرمایشی مشخص و مطالعه دوم صورت گرفته 

باشد. در هر مطالعه بطور مجزا تأثیر شامل طول حلقه تبخیرکننده ثابت می

اختلاف دما بین زمین و خروجی تبخیرکننده، دمای و دبی هایی شامل کمیت
کننده گاز و طول خنک کننده گاز بر عملکرد جرمی آب ورودی خنک

 مطالعه نیز مورد بررسی قرار گرفته است.های تحت سیکل

کننده و مبدل حرارتی به طور کلی با توجه به تأثیر بکارگیری منبسط

های شامل های مورد بررسی، ضریب عملکرد در سیکلحالت داخلی در تمامی
های شامل شیر انبساط کننده دارای مقدار بیشتری نسبت به سیکلمنبسط

شامل شیر  مبدل حرارتی داخلی در سیکل باشد. همچنین استفاده ازمی

گردد. علاوه بر انبساط همواره منجر به افزایش کمی در ضریب عملکرد می
کننده تأثیر قابل این بکارگیری مبدل حرارتی داخلی در سیکل شامل منبسط

منجر به  ای بر ضریب عملکرد نداشته اما بکارگیری آن در این سیکلملاحظه

 باشد. گردد که نکته حائز اهمیتی مییرکننده میکاهش طول حلقه تبخ

های در نظر گرفته در پایان نتایج مربوط به تأثیر هر کدام یک از کمیت
در مطالعه اول یعنی بار شده در هر مطالعه به طور مجزا بیان شده است. 

گرمایش ثابت مشخص گردید که افزایش اختلاف دما بین زمین و خروجی 

ه کاهش ضریب عملکرد و طول حلقه تبخیرکننده تبخیرکننده منجر ب

کننده گاز منجر به کاهش گردد. همچنین افزایش دمای آب ورودی خنکمی
گردد. افزایش دبی جرمی آب ضریب عملکرد و طول حلقه تبخیرکننده می

کننده گاز با افزایش اندکی در ضریب عملکرد و طول حلقه ورودی خنک

کننده گاز همراه با افزایش افزایش طول خنکتبخیرکننده همراه است. 

 .باشدضریب عملکرد و طول حلقه تبخیرکننده می
دوم یعنی طول حلقه تبخیرکننده ثابت معلوم گردید که  در مطالعه

گیری افزایش اختلاف دما بین زمین و خروجی تبخیرکننده منجر به شکل

تی سیستم تقریباً به گردد و ظرفیت حرارمقدار بهینه برای ضریب عملکرد می

کننده گاز منجر به یابد. افزایش دمای آب ورودی خنکطور خطی افزایش می
گردد. افزایش دبی جرمی کاهش ضریب عملکرد و افزایش ظرفیت حرارتی می

کننده گاز با افزایش اندکی در ضریب عملکرد و کاهش آب ورودی خنک

کننده گاز همراه خنک ناچیزی در ظرفیت حرارتی همراه است. افزایش طول

 باشد. با افزایش ضریب عملکرد و تغییر ناچیز در ظرفیت حرارتی می

 فهرست علائم -7
𝐴 ( 2مساحتm) 
𝐶 ( نرخ ظرفیت حرارتیkW℃−1) 
COP ضریب عملکرد 
𝐶𝑝 ( 11−℃ظرفیت حرارتی ویژه در فشار ثابت-kJkg) 
𝑑 ( قطرm) 
ELL  طول حلقه اواپراتور(m) 
𝑓  اصطکاکضریب 
𝐹p  ضریب افزایشی انتقال حرارت 
𝐺𝑟 ( 1شار جرمی-s2-kgm) 
ℎ ( 1آنتالپی-kJkg) 
IHX  داخلی حرارتی مبدل 
𝑘 ( 11−℃ضریب انتقال حرارت هدایت-kWm) 
𝑙 ( طولm) 
�̇� ( 1دبی جرمی-kgs) 
𝑁 ( دور کمپرسورrpm) 
𝑛 های تبخیر کنندهتعداد حلقه 
NTU انتقالهای تعداد واحد 
Nu عدد ناسلت 
𝑃 ( 2فشار-s1-kgm) 
Pr عدد پرانتل 
�̇� ( نرخ انتقال حرارتkW) 
R نسبت ظرفیت حرارتی 
Re عدد رینولدز 
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𝑇 ( دما℃) 
𝑈 ( 12−℃ظرفیت انتقال حرارتی کل -kWm) 
𝑉𝑠 ( 1حجم جابجایی-rev3cm) 
�̇� ( توان مصرفیkW) 

 علایم یونانی

𝛼  ضریب انتقال حرارت( 12−℃جابجایی -kWm) 

𝜀 بازده مبدل حرارتی 

𝜂 بازده 

𝜌 ( 3چگالی-kgm) 
𝜑 ضریب افت فشار جریان اصطکاکی 
𝜙 فاکتور جوشش هسته ای 

 هابالانویس
i شماره المان 

 هازیرنویس
b بالک 
comp کمپرسور 
evap تبخیر کننده 
Exp منبسط کننده 
GC خنک کننده گاز 
in داخل 
l مایع 
is آیزنتروپیک 
max بیشترین 
mech مکانیکی 
min کوچکترین 
out خارج 
ref مبرد 
sa جوشش استخری هسته ای 
soil خاک 
wall دیوار 
tot کل 
vol حجمی 
W آب 
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