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- سازي سیکل جدید تبرید اجکتوريبا مدل. در این مقاله ابتدا تأثیر افزودن اجکتور بر عملکرد ترمودینامیکی سیکل تبرید آبشاري بررسی شد  
آبشاري، افزودن اجکتور -معلوم شد که با فرض ظرفیت تبرید مساوي در هر دو سیکل آبشاري ساده و سیکل اجکتوري EESافزار آبشاري در نرم

در ادامه با . شودمی% 5/6باعث بهبود ضریب عملکرد و بازده قانون دوم سیکل آبشاري تا حدود بالا براي واحد دما  R134aو انتخاب مبرد 
آبشاري تأثیر پارامترهاي طراحی مانند -به عنوان مبرد واحد دما بالاي سیکل جدید تبرید اجکتوري R123و  R717 ،R290 ،R134aانتخاب 

 دماي تبخیرکن واحد دما بالا، دماي تبخیرکن واحد دما پایین و دماي محیط در عملکرد سیکل تحلیل شد و کارایی سیکل با بکارگیري هر مبرد
 4/255با انتخاب دماي بیشتر از  (R744-R123)آبشاري -ایج نشان داد که کارایی سیکل تبرید اجکتورينت. نسبت به دیگر مبردها مقایسه گردید

سرانجام ضریب عملکرد و بازده . کلوین براي دماي تبخیرکن واحد دما بالا بهتر از مواقعی است که از سه مبرد دیگر مورد مقایسه استفاده شود
شاري با توجه به تغییرات دماي تبخیرکن واحد دما پایین، دماي تبخیرکن واحد دما بالا و دماي محیط آب- قانون دوم سیکل جدید تبرید اجکتوري

ترین مقدار  به بیشبه عنوان مبرد واحد دما بالا  R123مشخص شد که ضریب عملکرد و بازده قانون دوم سیکل جدید با انتخاب . سازي شدبهینه
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 Throttling process through expansion valves causes a considerableamount of exergy loss so that 
reducing this loss improves the performance of compressed refrigeration cycle considerably. In 
the present work, the effect of using an ejector on the performance of a cascade refrigeration cycle 
is evaluated. It is concluded that the using ejector and selecting R134a as the high temperature 
circuit refrigerant cause the COP and second law efϐiciency to increase by approximately 6.5 
percent as compared to the conventional cascade cycle with the same cooling capacity. In 
addition, several refrigerants including R717, R290, R134a, and R123 are examined to reveal the 
effect of refrigerant type in the high temperature circuiton the cycle performance. It is also found 
that, at a temperature of more than 255.4 K, for the evaporator of high temperature circuit, the 
refrigerant combination of R744-R123 results in a better performance as compared to the other 
combinations. Finally, the cycle performance is optimized with respect to the temperatures of low 
temperature evaporator, high temperature evaporator, and the ambient from the view points of 
both the first and second laws of thermodynamics. It is concluded that the COP and the second 
law efϐiciency are the highest when R123 is used as the refrigerant at the high temperature circuit. 
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  مقدمه - 1
گسترده در صنعت تبرید مورد  بهطوري ا مرحلهسیکلهاي تبرید تراکمی چند 

تبرید، سیکل  ها درترین سیکلیکی از رایج]. 1[گیرنداستفاده قرار می
که ضریب عملکرد آن بالاتر از سیکل تبرید یک  استاي دو مرحله1آبشاري

                                                                                                                                           
1- Cascade Cycle 

هاي صنعتی که به سیکل آبشاري در آن دسته از کاربرد. اي استمرحله
به عنوان . گیردتري از دما نیاز است مورد استفاده قرار میمحدوده گسترده

ین خصوص نام برد که در هاي بزرگ را در اتوان یخچال سوپرمارکتمثال می
تا  - 30مورد نیاز براي نگهداري مواد غذایی در حدود  2دماي تبخیرکن ها آن

                                                                                                                                           
2- Evaporator 
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  ].2،3[درجه سلسیوس است -50
کن هاي آبشاري دو واحد تبرید تراکمی در قسمت مبادلهدر سیکل

تواند با سیال واحد دما بالاي سیکل آبشاري می. شوندباهم کوپل می 1میانی
آمونیاك به عنوان یک مبرد . آمونیاك، پروپان و یا اتانول کار کند عاملی مانند

طبیعی و قابل دسترس، از لحاظ آلودگی و قابلیت اشتعال حساسیت کمتري 
همچنین بعد از تحقیقاتی . نسبت به سایر مبرد ها مانند پروپان و اتانول دارد

ان میلادي صورت گرفت مشخص شد که با توجه به میز 1993که در سال 
، آمونیاك به علت )در سال% 30(زیاد هدر رفتن سایر مبردها در سیکل تبرید 

ی به عیرطبیغهاي تري براي سایر مبرددرصد نشت کمتر جایگزین مطمئن
با هدف رسیدن  2006در سال  ]5[شینگ لی و همکارانش ]. 4[رود شمار می

طه بهینه ضریب عملکرد و کمترین تلفات اگزرژي به یافتن نق نیشتریببه 
ه  CO2و  NH3هاي سیکل تبرید آبشاري با مبرد 2براي دماي چگالند

 .پرداختند
و  NH3هاي در یک سیکل آبشاري با مبرد 2008ژتو و بنسال در سال 

CO2سه دسته از پارامترهاي طراحی و عملکردي شامل دماي چگالنده و  ریتأث
کن میانی و مبادله ، اختلاف دماي دو مبرد در(NH3)تبخیرکن واحد دما بالا 

را بر عملکرد سیکل مورد (CO2)دماي چگالنده و تبخیرکن واحد دما پایین 
  ].6[ارزیابی قرار دادند 

اي تلفات توان با استفاده از انبساط چند مرحلههاي تبرید میدر سیستم
هاي در این خصوص اجکتورکه فاقد قسمت. فرایند اختناق را کاهش داد

اندازي و نگهداري آن پایین است، گزینه مناسبی به راه متحرك بوده و هزینه
  ].7،8[رسد نظر می

همراه با همکارانش سه سیکل شامل ] 9[جیان دنگ  2006در سال 
سیکل تبرید تراکمی ساده، سیکل تبرید تراکمی همراه با مبدل حرارتی 

 ها آنداخلی و سیکل تبرید تراکمی با اجکتور را مورد بررسی قرار دادند نتایج 
 3نشان داد که براي شرایط کاري یکسان در هر سه سیکل، ضریب عملکرد

بهتر از سیکل تبرید تراکمی % 22و %6/18سیکل تبرید اجکتوري به ترتیب 
همچنین . با مبدل حرارتی داخلی و سیکل تبرید تراکمی ساده خواهد بود

ق سیستم نشان داد که تلفات اگزرژي در فرایند اختنا ها آنتحلیل اگزرژي 
  .تبرید اجکتوري به مقدار قابل توجهی کاهش یافته است

افزودن مبدل حرارتی داخلی و میان  ریتأث]10[یاري  2009در سال 
اجکتوري با تراکم –را بر پارامترهاي عملکردي سیکل تبرید تراکمی 4سردکن

نتایج وي نشان داد که ضریب عملکرد و . اي مورد مطالعه قرار داددو مرحله
اي با افزودن مبدل اجکتوري دو مرحله-بازده قانون دوم سیکل تبرید تراکمی

  .یابددرصد بهبود می 21و  5/12حرارتی داخلی و میان سردکن در حدود 
سیکل تبرید آبشاري جدیدي  2011در سال  ]11[یاري و سیدمحمودي 

ل را ارائه کردند که در آن دو سیکل تبرید و توان با استفاده از یک سیک
  .اجکتوري باهم کوپل شده بودند- تراکمی

افزودن اجکتور بر  ریتأثدر این تحقیق براي نخستین بار بصورت تحلیلی 
. ضریب عملکرد و تلفات اگزرژي سیکل تبرید تراکمی آبشاري بررسی گردید

براي واحد دما  R123و R717 ،R290 ،R134a (NH3)هاي با انتخاب مبرد
براي واحد دما R744(CO2)آبشاري و مبرد -بالاي سیکل تبرید اجکتوري

پارامترهاي طراحی مانند دماي تبخیرکن واحد دما بالا، دماي  ریتأثپایین، 
تبخیرکن واحد دما پایین و دماي چگالنده بر عملکرد سیکل تحلیل و کارایی 
                                                                                                                                           
1- Heat Exchanger 
2- Condenser 
3- Coefficient of Performance 
4- Intercooler 

در . سیکل با به کار بردن چهار مبرد مورد اشاره در واحد دما بالا مقایسه شد
ر نظر گرفتن هر چهار مبرد براي واحد دما، عملکرد قانون اول و نهایت با د

  .سازي شدقانون دوم چرخه بهینه
سازي و تعیین خصوصیات ترمودینامیکی سازي، بهینهدر کار حاضر مدل

-افزار ترمودینامیکیها در نقاط مختلف سیکل با استفاده از نرممبرد
  .انجام گردید] EES5]12محاسباتی

 آبشاري- سیکل تبرید اجکتوريمعرفی  - 2
سیکل تبرید تراکمی آبشاري از دو واحد دما بالا و دما پایین تشکیل شده 

- از طرف دیگر در سیستم. شوندکن میانی باهم کوپل میاست که در مبادله
تواند با افزودن هاي تبرید تراکمی تلفات فرایند اختناق در شیر انبساط می

اندازي و نگهداري پایینی دارد هزینه راهاجکتور که جزئی ساکن بوده و 
  ].7،8[کاهش یابد 

سیکل تبرید آبشاري  P-hبه ترتیب طرحواره و نمودار  2و  1هاي شکل
ساده و سیکل جدید آبشاري را که شامل دو اجکتور در واحد دما بالا و پایین 
سیکل آبشاري ساده است و در این مقاله با عنوان سیکل جدید تبرید 

  .دهدآبشاري معرفی شده است نشان می- اجکتوري
بصورت  1آبشاري مبرد واحد دما بالا در نقطه -در سیکل تبرید اجکتوري

 2آن تا نقطه  6بخار اشباع وارد کمپرسور شده و با توجه به بازده آیزونتروپیک
سپس مبرد با عبور از چگالنده طی یک فرایند فشار ثابت تا . شودمتراکم می

، در )4نقطه (خنک شده و با عبور از نازل اجکتور ) 3نقطه ( حالت مایع اشباع
 5بخش اختلاط اجکتور با سیال ورودي از تبخیرکن مخلوط شده و در حالت 

در نهایت مبرد با ورود به دیفیوزر اجکتور در حالت دو . شوداز آن خارج می
ار در جداکن بخ). 6نقطه (شود می7فازي اجکتور را ترك کرده و وارد جداکن

شوند، بخار اشباع به کمپرسور رفته و اشباع و مایع اشباع از هم تفکیک می
وارد ) 8نقطه (شده و بعد از انبساط 8وارد شیر انبساط 7مایع اشباع در نقطه 

مبرد در . شودکن میانی است، میتبخیرکن واحد دما بالا که بخشی از مبادله
ن بصورت بخار اشباع در نقطه تبخیرکن با گرفتن گرما از مبرد واحد دما پایی

  .شوداز آن خارج می 9
آبشاري فرایندهایی -مبرد واحد دما پایین سیکل جدید تبرید اجکتوري

نماید با این تفاوت که فرایند دفع گرما در مشابه واحد دما بالا را طی می
کن میانی و با انتقال گرما به مبرد واحد دما بالا انجام گرفته و در مبادله
  .نمایدرکن نیز گرما را از محیط سرد شونده دریافت میتبخی

  آبشاري-موازنه جرمی سیکل تبرید اجکتوري -2-1
نرخ جریان جرمی واحد دما پایین با توجه به ظرفیت تبرید تبخیرکن آن که 

 200در کار حاضر براي هر دو سیکل آبشاري ساده و با اجکتور برابر با 
با مشخص شدن نرخ جریان جرمی  دیآ یمفرض شده است بدست  لوواتیک

واحد دما پایین و به تبع آن میزان دفع گرما از مبرد واحد دما پایین به مبرد 
- کن میانی، نرخ جریان جرمی واحد دما بالا نیز تعیین واحد دما بالا در مبادله

 .شودمی

  سازي ترمودینامیکی اجکتورمدل -2-2
آبشاري افزودن -د تبرید اجکتوريبا توجه به اینکه تنها تغییرات سیکل جدی

اجکتورو جدا کن به واحد دما بالا و دما پایین سیکل تبرید آبشاري است در 
                                                                                                                                           
5- Engineering Equation Solver 
6- Isentropic Efficiency 
7- Separator 
8- Expansion Valve 
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  .]10[هاي مختلف اجکتور معرفی شده است این بخش قسمت
. اجکتور از سه قسمت نازل، محفظه اختلاط و دیفیوزر تشکیل شده است

ا ورود به نازل اجکتور تا جریان خروجی از چگالنده به عنوان جریان اولیه ب
در قسمت اختلاط اجکتور جریان خروجی از . شودفشار تبخیرکن منبسط می

طی ) جریان ثانویه(با جریان خروجی از تبخیرکن ) جریان اولیه(چگالنده 
  :داریم) 2(و) 1(طبق روابط . شودفرایندي فشار ثابت مخلوط می

)1(  3 9 6m m m     
)2(  12 18 15m m m     

نسبت جریان جرمی خروجی از تبخیرکن به جریان جرمی خروجی از 
طبق روابط . ]10،11[شود اجکتور تعریف می 1چگالنده به عنوان نسبت مکش

  :داریم) 4(و ) 3(

)3(  
9

HTC
3

mU
m





 

)4(  
18

LTC
12

mU
m





 

اختلاط با ورود به دیفیوزراجکتور تا فشار  مخلوط بعد از خروج از محفظه
. شودورودي کمپرسور متراکم شده و در حالت دو فازي از اجکتور خارج می

اساس تابعی از نسبت بنابراین نرخ جریان اولیه براي واحد دما بالا و پایین بر
6مکش و جریان جرمی خروجی از اجکتور به ترتیب برابر HTC/( 1)m U  و

15 LTC/( 1)m U  است همچنین نرخ جریان ثانویه در واحد دما بالا و پایین
به ترتیب برابر با  6 HTC HTC 1/mU U و 15 LTC LTC 1/m U U است.  

 سازيفرضیات مدل -2-3
 فرض شده است 2سیستم حالت پایا. 
 فرض شده است 3رودرفرایند تراکم در کمپرسورهاي سیکل بی. 
 تلفات حرارتی و افت فشار در سیستم ناچیز فرض شده است. 
 از تغییرات انرژي جنبشی و پتانسیل سیستم صرف نظر شده است. 
 فرایند اختلاط در اجکتور فشار ثابت در نظر گرفته شده است. 
 فرایند اختناق در شیر انبساط آنتالپی ثابت در نظر گرفته شده است. 
 درجه سلسیوس بالاتر از دماي محیط  5واحد دما بالا  دماي چگالنده در

 .شودفرض می
 درجه سلسیوس فرض شده است 5کن میانی اختلاف دماي دو مبرد در مبادله. 
 فرض شده است%95کن میانی بازده حرارتی مبادله. 
  75و % 85، %75بازده بخش نازل، اختلاط و دیفیوزر اجکتور به ترتیب %

 .]13[درنظر گرفته شده است 
 ساده و با اجکتور(هاي تحت بررسی ظرفیت تبرید براي تمام سیکل( ،

 .وات درنظر گرفته شده است کیلو 200مساوي و برابر 

 روابط ترمودینامیکی حاکم بر مسئله - 3
در مدل سازي، هر یک از اجزاء سیکل به صورت یک حجم کنترل در نظر 

اساس  .]14[دهد انجام می گرفته شده است که با محیط تبادل کار یا حرارت
که به  استبقاي جرم و انرژی تسازي در تحلیل هر یک از اجزاء، معادلامدل

  :اندمعرفی شده) 6(و) 5(ترتیب در روابط

)5(  
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out 0 i

i
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 
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m h Q W

          
    
      

سیکل از طرف دیگر نرخ تولید آنتروپی با در نظر گرفتن هر یک از اجزاء 
 ]:14[قابل محاسبه است )7(بصورت حجم کنترل از رابطه 

)7(  
r

gen
r

e e i i
QS m s m s
T

    
    

تعریف ) 8(بصورت رابطه  4نرخ تلفات اگزرژي نیز طبق قضیه گوي استدولا
  :شودمی

)8(  amb genI T S   

روابط ترمودینامیکی حاکم بر هر یک از اجزاء سیکل  1در جدول شماره 
  .آبشاري ارائه شده است-تبرید اجکتوري

آبشاري برابر با رابطه -همچنین ضریب عملکرد سیکل تبرید اجکتوري
  .است) 9(

)9(  
eva

c HTC c LTC

 
, ,

QCOP
W W





   

به ترتیب  ୡ,୐୘େܹ̇وୡ,ୌ୘େܹ̇ظرفیت تبرید واحد دما پایین، eva Qکه در آن
  .توان مصرفی کمپرسور واحد دما بالا و دما پایین سیکل است

) 10(آبشاري مطابق رابطه - بالانس اگزرژي براي سیکل تبرید اجکتوري
  :شودتعریف می

)10(  c ,HTC c,LTC rev tW W W I       
  

  

  
  سیکل تبرید تراکمی آبشاري ساده P-hطرحواره و نمودار  1شکل

                                                                                                                                           
4-Gouy-Stodola 
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  آبشاري-سیکل جدید تبرید اجکتوري P-hطرحواره و نمودار  2شکل

کل توان مصرفی در حالتی است که تمام فرایندهاي سیکل برگشت ୰ୣ୴ܹ̇که در آن، 
  .آبشاري است- مجموع تلفات اگزرژي سیکل تبرید اجکتوري ୲̇ܫپذیر باشند و 

سرانجام بازده قانون دوم ترمودینامیک براي سیکل جدید تبرید 
  :شودتعریف می) 11(آبشاري با رابطه - اجکتوري

)11(  
rev

ex
c ,HTC c,LTC

W
W W





   

  بازده آیزونتروپیک کمپرسور -3-1
هاي انجام گرفته در زمینه سیکل تبرید آبشاري، بازده در برخی از کار

آیزونتروپیک کمپرسور ثابت فرض شده است، این فرض با توجه به وابسته 
آیزونتروپیک کمپرسور به نسبت تراکم آن باعث خطا در محاسبات بودن بازده 

در کار حاضر بازده آیزونتروپیک کمپرسور واحد دما . شودترمودینامیکی می
آبشاري بصورت تابعی از نسبت تراکم - بالا و دما پایین سیکل تبرید اجکتوري

  :داریم) 12(طبق رابطه ]. 15[شود میکمپرسور تعریف 
)12(  is c0 874 0 0135. . R   

تغییرات بازده آیزونتروپیک کمپرسور بر حسب نسبت تراکم نشان  3در شکل 
  .داده شده است

  
  بازده آیزونتروپیک کمپرسور بر حسب نسبت تراکم 3شکل

 
 ]6[سازي کار اخیر با مرجع مقایسه نتایج مدل 4شکل

همچنین شرایط ترمودینامیکی نقاط مختلف سیکل تبرید آبشاري ساده و 
نشان ) 3(و) 2(در جداول  (R744-R717)آبشاري - سیکل جدید اجکتوري

  .داده شده است

 بحث و نتایج - 4
سازي، ضریب عملکرد سیکل تبرید آبشاري به منظور بررسی صحت مدل

شرایط کاري سیکل  به این منظور. مقایسه شد] 6[ساده با نتایج مرجع 
شامل دماي تبخیرکن واحد دما بالا، دماي تبخیرکن واحد ] 6[آبشاري مرجع 

کن میانی و دماي چگالنده به دما پایین، اختلاف دماي دو مبرد در مبادله
نتایج نشان داد که اختلاف . سازي شده اضافه شدسیکل آبشاري ساده مدل

% 5/3حدود ] 6[در مرجع  ضریب عملکرد کار حاضر با نتایج گزارش شده
به هر حال این اختلاف ناشی از متغیر فرض کردن بازده ). 4شکل (است 

به طوري که در صورت ثابت فرض ) 3شکل (آیزونتروپیک کمپرسور است 
نمودن بازده آیزونتروپیک کمپرسور توافق بسیار خوبی بین نتایج بدست 

  .دیآ یم
-وم سیکل جدید اجکتوريضریب عملکرد و نسبت بازده قانون د نسبت

آبشاري به سیکل آبشاري ساده بر حسب تغییرات دماي تبخیرکن واحد دما 
 R123و  R717 ،R290 ،R134aو با فرض چهار مبرد ) تبخیرکن میانی(بالا 

از شکل . رسم شده است 6و  5هاي براي واحد دما بالا به ترتیب در شکل
ب عملکرد و بازده قانون مشخص است که افزودن اجکتور موجب افزایش ضری

  افزایش مربوط به سیکل آبشاري نیتر شیب. شوددوم سیکل می
R744-R134a  ي که ضریب عملکرد و بازده قانون دوم آن با بهطوراست

همچنین کمترین افزایش نیز با . افزایش یافته است% 5/6افزودن اجکتور تا 
  .شودحاصل می R744-R717در برخی شرایط کاري سیکل آبشاري % 3مقدار 
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 آبشاري-روابط ترمودینامیکی اعمال شده در هر یک از اجزاء سیکل جدید تبرید اجکتوري 1جدول
  اجزاء سیکل روابط انرژي روابط اگزرژي
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 اجکتور واحد دما پایین
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16 17h h  شیر انبساط واحد دما پایین 
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  (Teva,up=263 K, Teva,down=233 K, Tamb=293 K)سیکل تبرید آبشاري ساده شرایط ترمودینامیکی نقاط مختلف 2جدول
 نقطه )کلوین(دما  )کیلو پاسکال(فشار  )کیلو ژول بر کیلوگرم(آنتالپی ویژه )کیلو ژول بر کیلوگرم کلوین(آنتروپی ویژه کیفیت )کیلوگرم بر ثانیه(نرخ جریان جرم 

2293/0 1 759/5 1451 289 263 1 
2293/0 - 861/5 1661 9/998 364 2 
2293/0 0 406/1 9/316 9/998 298 3 
2293/0 1261/0 449/1 9/316 289 263 4 
8078/0 1 6897/0- 49/71 - 999 233 5 
8078/0 - 6585/0- 33/13 - 3033 3/315 6 
8078/0 0 783/1 - 1/319 - 3033 268 7 
8078/0 2327/0 752/1 - 1/319 - 999 233 8 

  (Teva,up=263 K, Teva,down=233 K, Tamb=293 K)آبشاري -سیکل جدید تبرید اجکتوريشرایط ترمودینامیکی نقاط مختلف 3جدول
 نقطه )کلوین(دما  )کیلو پاسکال(فشار  )کیلو ژول بر کیلوگرم(آنتالپی ویژه )کیلو ژول بر کیلوگرم کلوین(آنتروپی ویژه کیفیت )کیلوگرم بر ثانیه(نرخ جریان جرم

2272/0 1 752/5 1451 8/294 5/263 1 
2272/0 - 852/5 1658 9/998 7/362 2 
2272/0 0 406/1 9/316 9/998 298 3 
2272/0 1193/0 417/1 6/308 289 263 4 
4263/0 5328/0 455/3 5/844 289 263 5 
4263/0 5331/0 456/3 2/846 8/294 5/263 6 
1991/0 0 8351/0 6/155 8/294 5/263 7 
1991/0 0017/0 8352/0 6/155 289 263 8 
1991/0  1  759/5  1451  289  263  9  
807/0  1  6955/0-  26/71-  1041  1/234  10  
807/0  -  6658/0-  63/15-  3033  2/313  11  
807/0  0  783/1 -  1/319 -  3033  268  12  
807/0  2163/0  775/1 -  4/324 -  999  233  13  
431/1  5636/0  294/1 -  3/212 -  999  233  14  
431/1  5639/0  293/1 -  1/211 -  1041  1/234  15  
624/0  0  065/2-  9/391 -  1041  1/234  16  
624/0  007/0  066/2-  9/391 -  999  233  17  
624/0  1  6897/0-  49/71 -  999  233  18  
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  آبشاري به سیکل آبشاري ساده-ضریب عملکرد سیکل جدید اجکتوري نسبت 5شکل

  
 آبشاري به سیکل آبشاري ساده- نسبت بازده قانون دوم سیکل جدید اجکتوري 6شکل

 
  دماي تبخیرکن واحد دما بالا بر ضریب عملکرد سیکل ریتأث7شکل 

دماي تبخیرکن واحد دما بالا بر ضریب عملکرد و  ریتأثبه  8و7هاي در شکل
آبشاري اشاره شده است، - بازده قانون دوم سیکل جدید تبرید اجکتوري

شود که با افزایش دماي تبخیرکن، ضریب عملکرد و بازده قانون مشاهده می
دوم سیکل آبشاري تا نقطه بهینه تبخیرکن واحد دما بالا افزایش و سپس 

ا افزایش دماي تبخیرکن واحد دما بالا نسبت تراکم ب. کاهش یافته است
کمپرسور واحد دما بالا کاهش یافته و به تبع آن توان مصرفی کمپرسور کم 
شده است از طرف دیگر افزایش دماي تبخیرکن واحد دما بالا نسبت تراکم 
کمپرسور واحد دما پایین را افزایش داده و در نتیجه افزایش توان مصرفی 

ن واحد را موجب شده است بطوریکه تا نقطه بهینه نرخ کاهش کمپرسور ای
توان مصرفی کمپرسور واحد دما بالا بیشتر از نرخ افزایش توان مصرفی 
کمپرسور واحد دما پایین است اما بعد از نقطه بهینه این روند تغییر یافته و 

ن نرخ افزایش توان مصرفی کمپرسور واحد دما پایین بیشتر از نرخ کاهش توا
 .شودمصرفی کمپرسور واحد دما بالا می

 R123آبشاري با مبرد- همچنین مشاهده شد که سیکل تبرید اجکتوري
تري نسبت به سه مبرد کلوین کارایی پایین 3/250در واحد دما بالا، تا دماي 

کلوین کارایی آن 4/255دیگر مورد مقایسه داشته است اما در دماهاي بالاتر از 
 .برد دیگر بهتر شده استدر مقایسه با سه م

دماي تبخیرکن واحد دما پایین، که مبرد آن  ریتأث 9در شکل 
R744(CO2) آبشاري نشان - است، بر ضریب عملکرد سیکل تبرید اجکتوري

با افزایش دماي تبخیرکن واحد دما پایین و ثابت ماندن سایر . داده شده است
یابد این ایین کاهش میپارامترهاي طراحی، نسبت تراکم کمپرسور واحد دما پ

بنابراین با توجه به فرض . امر کاهش توان مصرفی کمپرسور را به دنبال دارد
ثابت بودن ظرفیت تبرید سیکل، افزایش دماي تبخیرکن واحد دما پایین ضریب 

  .دهدکه از نمودار نیز مشخص است افزایش می همانطورعملکرد سیکل را 
دماي تبخیرکن واحد دما پایین همچنین با توجه به اینکه تغییرات 

-ي بر شرایط ترمودینامیکی واحد دما بالاي سیکل تبرید اجکتوريریتأث
تفاوت در  لیبهدلآبشاري ندارد لذا با تغییر مبرد واحد دما بالا تنها 

کن ها، نرخ جریان جرمی عبوري از مبادلهخصوصیات ترمودینامیکی مبرد
تغییر باعث اختلاف جزئی در ضریب میانی تغییر جزئی خواهد کرد که این 

  ).9شکل (عملکرد چهار مبرد انتخابی شده است 
دماي تبخیرکن واحد دما پایین بر بازده قانون دوم  ریتأث 10در شکل 

از شکل مشخص است که با افزایش دماي . ترمودینامیک ارائه شده است
کاهش یافته  تبخیرکن، بازده قانون دوم ابتدا افزایش و بعد از یک دماي مشخص

بازده قانون دوم ترمودینامیک با انتخاب  نیتر شیبهمچنین مشاهده شد که . است
  .آیدآبشاري بدست می- براي واحد دما بالا سیکل تبرید اجکتوري R123مبرد 

 

  
 دماي تبخیرکن واحد دما بالا بر بازده قانون دوم سیکل ریتأث 8شکل 

  
  دماي تبخیرکن واحد دما پایین بر ضریب عملکرد سیکل ریتأث 9شکل
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  دماي تبخیرکن واحد دما پایین بر بازده قانون دوم سیکل ریتأث 10شکل

  
 دماي محیط بر ضریب عملکرد سیکل ریتأث11شکل 

درجه سلسیوس بالاتر  5با توجه به اینکه در کار حاضر دماي چگالنده همواره 
تغییرات دماي محیط به نوعی  ریتأثاز دماي محیط فرض شده است لذا 

  .تغییرات دماي چگالنده بر عملکرد سیکل است ریتأثمنعکس کننده 
تغییرات دماي محیط بر ضریب عملکرد و  ریتأث 12و11هاي در شکل

  .بازده قانون دوم سیکل جدید نشان داده شده است
مشاهده شد که با افزایش دماي محیط ضریب عملکرد هر چهار سیکل 
روند کاهشی داشته است اما براي بازده قانون دوم با افزایش دماي محیط، بازده 

  .بیشینه مقدار افت کرده است ابتدا افزایش و بعد از رسیدن به هر چهار سیکل
آبشاري با مبرد - نکته دیگر، نحوه رفتار سیکل جدید تبرید اجکتوري

، بازده قانون دوم این سیکل در 12مطابق شکل . است R123واحد دما بالاي 
هاي در نظر درجه سلسیوس نسبت به سایر مبرد 34دماهاي کمتر از 

  . براي واحد دما بالا بیشتر است شده گرفته

  
  دماي محیط بر بازده قانون دوم سیکل ریتأث12شکل 

با این حال بازده قانون دوم این سیکل با افزایش دماي محیط به شدت افت 
درجه سلسیوس بازده سیکل  34از  تر بزرگکند به طوري که در دماهاي می

بیشتر از بازده سیکل با مبرد واحد دما بالاي  R717با مبرد واحد دما بالاي 
R123 شودمی.  

افزودن اجکتور به سیکل تبرید آبشاري کاهش تلفات  رینتأثیتر مهماما 
میزان تلفات اگزرژي 13اي شکلدر نمودار میله]. 8و7[ استاگزرژي سیکل 

در هر یک از اجزاء سیکل تبرید آبشاري ساده و سیکل جدید تبرید 
در دو آبشاري با فرض ظرفیت تبرید برابر و شرایط کاري یکسان - اجکتوري

کاهش تلفات  نیتر شیبشود که مشاهده می. سیکل، مقایسه شده است
ي که مجموع تلفات اگزرژي شیر بهطورافتد اگزرژي در شیر انبساط اتفاق می

انبساط و اجکتور در سیکل جدید از تلفات اگزرژي شیر انبساط در سیکل 
  .کمتر است%  23آبشاري ساده 

در سیکل تبرید آبشاري ساده و مقدار تلفات اگزرژي کل  4در جدول 
شود که با افزودن اجکتور به مشاهده می. سیکل جدید مقایسه شده است

کاهش یافته % 8سیکل تبرید آبشاري، تلفات اگزرژي کل سیکل تا حدود 
  .است

  بهینه سازي سیکل -4-1
ضریب عملکرد و بازده قانون دوم  نیتر شیبدر پایان براي رسیدن به 

سازي توسط آبشاري بهینه- ترمودینامیک در سیکل جدید تبرید اجکتوري
به این منظور ضریب عملکرد و بازده قانون دومبه . انجام پذیرفت EESافزار نرم

عنوان تابعی از دماي تبخیرکن واحد دما بالا، دماي تبخیرکن واحد دماي 
) 14(و ) 13(طبق روابط  .در نظر گرفته شد و دماي محیط (R744)پایین 
  :داریم

 

 
 آبشاري-سیکل تبرید آبشاري ساده با سیکل جدید تبرید اجکتوريتلفات اگزرژي مقایسه 13شکل
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  (Teva,up=263 K, Teva,down=233 K, Tamb=293 K)آبشاري -سیکل جدید تبرید اجکتوريمقایسه تلفات اگزرژي کل سیکل تبرید آبشاري ساده و 4جدول
  (kW) آبشاري-تلفات اگزرژي در سیکل جدید تبرید اجکتوري  (kW)تلفات اگزرژي در سیکل تبرید آبشاري ساده   سیکل تبرید آبشاري

R744-R717  02/49 61/45 
R744-R290  11/50 73/45 

R744-R134a  98/49 69/45 
R744-R123  76/48 9/44 

  

  
سیکل تبرید آبشاري ساده و سیکل  مقادیر بهینه ضریب عملکردمقایسه 14شکل

  آبشاري-جدید تبرید اجکتوري

 
سیکل تبرید آبشاري ساده و سیکل  مقادیر بهینه بازده قانون دوممقایسه  15شکل

  آبشاري-جدید تبرید اجکتوري

)13(  Maximizeܱܲܥ൫ܶୣ ୴ୟ,୳୮, ܶୣ ୴ୟ,ୢ୭୵୬, ୟܶ୫ୠ൯ 

)14(  Maximizeୣߟ୶൫ܶୣ ୴ୟ,୳୮, ܶୣ ୴ୟ,ୢ୭୵୬, ୟܶ୫ୠ൯ 

  ):17(تا ) 15(که در آن طبق روابط 
)15(  243 ≤ ܶୣ ୴ୟ,୳୮[K] ≤ 263 

)16(  223 ≤ ܶୣ ୴ୟ,ୢ୭୵୬[K] ≤ 243 

)17(  293 ≤ ୟܶ୫ୠ[K] ≤ 313 

و با استفاده از روش جستجوي  EESافزار با افزودن معادلات بالا در نرم
افزار است مشخص شد که ضریب عملکرد و هاي نرممستقیم که از قابلیت

در واحد  R123آبشاري با مبرد - بازده قانون دوم سیکل جدید تبرید اجکتوري
هاي در شکل. مقدار را دارد نیتر شیبدما بالا در مقایسه با سه مبرد دیگر 

مقادیر بیشینه ضریب عملکرد و بازده قانون دوم در سیکل تبرید  15و14
و سیکل جدید با در نظر گرفتن چهار مبرد براي واحد دما  آبشاري ساده
  .بالاآمده است

 بندي گیري و جمع نتیجه - 5
هاي تبرید تراکمی، فرایند اختناق در شیر انبساط تلفات اگزرژي در سیکل

به بهبود  تواند یم، بطوریکه کاستن از این تلفات شود یمبالایی را موجب 
  .یی سیکل منجر شودکارا

سازي سیکل جدید تبرید مقاله براي نخستین بار با مدلدر این 
مشخص شد که با فرض ظرفیت تبرید  EESافزار نرمآبشاري در - اجکتوري

ضریب عملکرد و بازده قانون دوم ترمودینامیک سیکل آبشاري  توان یمثابت، 
) R744-R134aبراي سیکل آبشاري % (5/6را با افزودن اجکتور حداکثر تا 

همچنین افزودن اجکتور به سیکل آبشاري موجب کاهش تلفات . افزایش داد
در ادامه با انتخاب . شودمی% 8اگزرژي و توان مصرفی کمپرسور به میزان 

R717 ،R290 ،R134a  وR123  به عنوان مبرد واحد دما بالاي سیکل جدید
پارامترهاي طراحی مانند دماي تبخیرکن واحد  ریتأثآبشاري - تبرید اجکتوري

، دماي تبخیرکن واحد دما پایین و دماي محیط بر )تبخیرکن میانی(الا دما ب
هاي فوق عملکرد سیکل بررسی و کارایی سیکل با بکارگیري هر یک از مبرد

مشخص گردید که با افزایش دماي تبخیرکن واحد دما بالا براي . مقایسه شد
  .آیداي بدست میضریب عملکرد و بازده قانون دوم سیکل مقادیر بیشینه

، ضریب عملکرد )R744سیکل (افزایش دماي تبخیرکن واحد دما پایین 
دهد اما پیوسته افزایش می بهطورآبشاري را -سیکل جدید تبرید اجکتوري

بازده قانون دوم تا رسیدن به بیشینه مقدار خود افزایش و سپس کاهش 
 .یابد می

دماي افزایش دماي محیط با توجه به فرضیات مسئله باعث افزایش 
-چگالنده شده که این امر کاهش ضریب عملکرد سیکل تبرید اجکتوري

افزایش دماي محیط بازده قانون دوم را تا رسیدن به . آبشاري را به دنبال دارد
  .دهدبیشینه مقدار خود افزایش و سپس کاهش می

ضریب عملکرد و بازده قانون دوم  نیتر شیببا هدف رسیدن به 
- آبشاري توسط نرم-ي سیکل جدید تبرید اجکتوريسازترمودینامیک بهینه

  :انجام گرفته و نتایج زیر حاصل گشت EESافزار 
 که  است 76/2مقدار ضریب عملکرد در سیکل جدید برابر با  نیتر شیب

 .شودبراي واحد دما بالا حاصل می R123این مقدار با انتخاب مبرد 
 رسد که می% 9/50ر بازده قانون دوم سیکل جدید در حالت بهینه به مقدا

. آیدبراي واحد دما بالاي سیکل بدست می R123این مقدار با در نظر گرفتن 
براي واحد  R717همچنین کمترین مقدار بازده بیشینه با درنظر گرفتن مبرد 

 .دما بالاي سیکل بدست آمد
  مقدار تلفات اگزرژي در سیکل جدید به ترتیب با  نیتر شیبکمترین و

  .شودبراي واحد دما بالاي سیکل حاصل می R290و  R123ي هاانتخاب مبرد
به روش آزمایشگاهی نتایج بدست آمده از کار توان یمدر تحقیقات آتی 

افزودن مبدل حرارتی داخلی  ریتوانتأث یمهمچنین . ی کرداعتبارسنجحاضر را 
 .آبشاري مورد بررسی قرار داد-را در عملکرد سیکل تبرید اجکتوري

 ئمفهرست علا - 6
  ضریب عملکرد ܱܲܥ

ℎ ،آنتالپی ویژه(kJ/kg)  
  (kJ)تلفات اگزرژي،  ܫ
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݉̇௘  ،نرخ جریان جرمی خروجی(kg/s) 
݉̇௜  ،نرخ جریان جرمی ورودي(kg/s)  
  (kPa)فشار، ܲ
 (kW)نرخ تبادل گرما، ܳ
  نسبت تراکم ܴ
 (kJ/kg.K)آنتروپی ویژه،  ݏ

ܵ̇୥ୣ୬  ،نرخ تولید آنتروپی(kW/K) 
  (K)دما،  ܶ
  نسبت مکش ܷ
  (m/s)سرعت مبرد،  ݑ
  (kW)نرخ توان مصرفی،  ݓ

  زیرنویس
amb محیط  

c کمپرسور  
OCC سیکل آبشاري ساده  
NECC آبشاري-سیکل جدید اجکتوري  
cond چگالنده  

d دیفیوزر اجکتور  
eje اجکتور  
eva تبخیرکن  

eva, down تبخیرکن واحد دما پایین  
eva, up تبخیرکن واحد دما بالا  

ex اگزرژي  
exp شیر انبساط  
HTC واحد دما بالا  
Hex میانی کنمبادله  
is آیزونتروپیک  

LTC واحد دما پایین  
MC چگالنده میانی  
ME تبخیرکن میانی  
m بخش اختلاط اجکتور  
n نازل اجکتور  

opt بهینه  

r محیط سرد شونده  
rev فرایند برگشت پذیر  
t مجموع  
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