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چکیده
تر مصرفتر و کمهاي اقتصاديگیري از چرخهگران را بر آن داشته است تا با بهرههاي فسیلی دانشمندان و صنعترف بهینه انرژي، قیمت روز افزون آن و تجدیدناپذیر بودن سوختاهمیت مص

هاي تواند از صفحهگسترده در صنایع غذایی و حمل و نقل دارد. انرژي ورودي این چرخه میها است که کاربرد افشانکی از جمله این چرخه-هاي لازم را اداره کنند. چرخه ترکیبی تراکمیفرآیند
در R134aسازي و اکسرژي براي دو مبرد پروبان و بهینهترکیبی از نظر کارایی، عملکرد،ها باشد. در این تحقیق، چرخه هاي دیگر و گرماي خروجی از اگزوز اتومبیلخورشیدي، بخار اتلافی از فرآیند

کننده به مساحت خروجی نازل روي ضریب عملکرد در دو مبرد و مقایسه اتلاف اکسرژي در این چرخه شرایط مرزي یکسان مورد تحلیل و بررسی قرار گرفته است. تأثیر نسبت مساحت ورودي پخش
انرژي در این چرخه کمتر از چرخه تراکمی بخار است زیرا اتلاف اکسرژي در اجزاي آن کمتر است. دهد اتلاف ها نشان میبا چرخه تراکمی بخار براي اجزاي مختلف چرخه انجام شده است. بررسی

ایی بیشتري تراکمی نسبت به چرخه تراکمی بخار بیشتر است. مبرد پروپان با مقدار کمتر پتانسیل گرمایشی جهانی سرماسازي نسبی بیشتر و در نتیجه کار-همچنین ضریب عملکرد چرخه افشانکی
ها دارد.CFCنسبت به 

ها، تحلیل اکسرژي ي تراکمی، ترکیب سیکلچرخهي افشانکی، انرژي بهینه، چرخه:کلید واژگان
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ABSTRACT
Importance of energy saving, increasing prices of energy and using non-renewable fossil fuels, make scientists and industrialists to use less power in
economic cycles. Among variety of available combined cycles, the one which is a combination of a vapor compression cycle and ejector cycle, is
used extensively in food industry and transportation. The energy of this cycle can be provided by solar panels, waste heat in other processes and the
heat comes out of car exhaust. In this study, the combined cycle is analyzed in terms of performance, COP, optimization and exergy in the same
boundary conditions and for two refrigerant fluids: Propane and R134a. The effect of area ratio (diffuser inlet to the nozzle outlet) on the performance
coefficient is investigated. Also, exergy losses of this cycle are compared with the vapor compression cycle. These comparisons are studied for
different components of the cycle. Results show that energy losses in this cycle are less than vapor compression cycle, due to the less exergy losses in
the parts. The COP values of the ejector-compression cycle are higher than that of the vapor compression cycle. Propane with less global warming
potential value than CFCs is more efficient to apply in order to get higher relevant cooling.

Keywords: Optimum Energy, Ejector Cycle, Compression Cycle, Combined Cycles, Exergy Analysis

مقدمه - 1
داري محیط کارگیري انرژي دما پایین و نگهسال اخیر مطالعاتی در به20در 

هاي تبرید انجام گرفته است. مطالعات نشان ي سیستمزیست، در زمینه
درصد از 60در صنعت (بیش از دهد مقدار زیادي از گرماي تلف شدهمی

ارد. امروزه اکثر این انرژي ي دما پایین و متوسط قرار دانرژي اولیه)، در ناحیه
ي دوباره از آن در کاهش توان با استفادهرود؛ در حالی که میهدر می
سزایی داشت. اي نقش بهخانههاي گلهاي فسیلی و کاهش تولید گازسوخت

بینی، قابل پیشطور غیرت و کاهش منابع انرژي بهافزایش قیمت سوخبا
]. 1-4[ر مهم و قابل توجه استبرداري مفید از این انرژي بسیابهره

عنوان انواع فرآیند تبرید گرمایی وجود دارد که این انرژي اتلافی را به
کن افشانکی تکنولوژي است که کند. سردانرژي گرمایی ورودي استفاده می

گیرد. صرفاستفاده قرار میهاي طولانی موردسرمایش براي سالبراي کاربرد 

تر از سیستم تراکم بسیار پایینضریب عملکردرايي افشانکی دافقط چرخه
باشد؛ اما مزایاي بسیاري دارد که سادگی و نداشتن اجزاي متحرك از بخار می

سرما با استفاده از ي آن توانایی در ایجاد العادهباشد. مزیت فوقآن جمله می
80عنوان منبع گرما در دماهاي بالاي گرماي تلف شده یا انرژي خورشیدي به

براي بالا بردن بازده و کارایی سیستم افشانک ]. 5[گراد استدرجه سانتی
سازي آن با هاي متنوع و بهینهي انواع افشانک، استفاده از مبردمحض، توسعه

ها ترکیب سیستم ي آنهاي پیچیده شناسایی شدند که از جملهچرخه
ترکیب افشانک با تراکمی بخار یا سیستم جذبی است. در این پژوهش

سیستم افشانک با تراکمی بخار در جهت افزایش بازده و کارایی سیستم با 
مبرد پروپان مورد بحث و بررسی قرار گرفته است. در یک نوآوري در استفاده 

توان سرماسازي بیشتر و در نتیجه کارایی بیشتري نسبت به از پروپان می
CFCبیشتري برد.دست آورد. در واقع از گرماي تلف شده بهرههها ب
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تراکمی-سیستم افشانکی- 2
تغییرات فشار در داخل آن را "2شکل ") و EJبندي افشانک (پیکر"1شکل"

) را در جهت evاي است که جاي شیر اختناق (دهد. افشانک وسیلهمینشان
ي انبساط گرفته است. افشانک در خروجی ناپذیري وسیلهکاهش بازگشت

د و مایع خروجی از کندانسور در فشار بالا وارد شو) نصب میCOکندانسور (
یابد و متقابلا شود. در داخل نازل، فشار مایع کاهش مینازل افشانک می

یابد. جریان محرك بخار را به بیرون از سرعت و انرژي جنبشی آن افزایش می
کشد. این دو فاز باهم در داخل محفظه اختلاط مخلوط ) میEVاواپراتور (

(کنندهپس از بازیابی فشار در سمت پخششوند ومی ) از آن dي افشانک 
]. 6شود [خارج می

یابد و ي انبساط افت فشار کمی میقسمت مایع پس از عبور از یک وسیله
شود. سمت کمپرسور هدایت میشود. قسمت بخار نیز بهوارد اواپراتور می

را نشانآنآنتالپی-فشاردیاگرام"4شکل "طرح کلی چرخه و "3شکل "
ي فرآیند در کمپرسور و کندانسور و رشته6تا 4ي دهد. خطوط از نقطهمی

کننده و اواپراتور است. ي فرآیند در منبسطرشته9تا 7ي خطوط از نقطه
فرآیند تراکم3-2بعد از اختلاط و 2ي خروج از نازل و نقطه1ي نقطه

افشانک، کمپرسور انرژي ]. مشخص است در این شرایط با کمک 8باشد [می
کمتري براي فشرده سازي سیال براي رسیدن به نقطه خاص نیاز دارد. 

Fig. 1 Configuration of ejector [1]
[1]پیکربندي افشانک 1شکل 

Fig. 2 Variation of pressure in ejector [7]
[7]تغییرات فشار در افشانک2شکل 

Fig. 3 Schematic of the improved system cycle [1]
طرح کلی چرخه ترکیبی اصلاح شده3شکل 

Fig. 4 The log P-h diagram of the improved cycle [1]
آنتالپی چرخه ترکیبی اصلاح شده-نمودار فشار4شکل 

تحلیل ترمودینامیکی چرخه ترکیبی اصلاح شده-3
وازنه جرم، مومنتوم وتراکمی به روش م- در این قسمت سیستم افشانکی

شود.انرژي تحلیل می

جریان در نازل- 3-1
]:1شود [محاسبه می) 1(سرعت خروجی از نازل از طریق فرمول

ଵܸ = ඥ(2	ߟ௡(ℎ஼ை − ℎଵ)) (1)
ℎଵ ،آنتالپی در خروجی نازلℎ஼ை آنتالپی کندانسور و	ߟ௡بازده نازل است.

ℎଵ = ℎ(ܵ஼ை, ଵܲ)    (2)
ܵ஼ைبدست) 3(باشد. براي فرآیند آیزنتروپیک رابطه آنتروپی کندانسور می
]:1آید [می

ℎଵ௔ = ℎ஼ை − ௡(ℎ஼ைߟ − ℎଵ)    (3)
aمحاسبه) 4(نشانگر مقدار واقعی است. چگالی در خروجی نازل از فرمول

]:1شود [می
ଵߩ = ,ℎଵ௔)ߩ ଵܲ)  (4)

Aکاربرد دارد که 5و در نهایت براي دبی جرمی در خروجی نازل فرمول 

بیانگر سطح گذر سیال است.
݉̇ᇱ = ଵߩ ଵܸܣଵ  (5)

جریان در محفظه اختلاط- 3-2
استفاده از معادله پیوستگی جریان کلی جرم داخل محفظه اختلاط از با 

شود:محاسبه می) 6(فرمول
݉̇ᇱ + ݉̇ᇱᇱ = ଶߩ ଶܸܣଶ  (6)

]:1آید [دست میهب(7)از بقاي مومنتوم در محفظه اختلاط رابطه 
( ଶܲ− ଵܲ)ܣଶ = ݉̇ᇱ

ଵܸ − (݉̇ᇱ + ݉̇ᇱᇱ) ଶܸ  (7)
توان افزایش فشار در رسیده که می) 8(با ترکیب روابط ذکر شده به رابطه 

دست آورد:لوله اختلاط را به
௉మି௉భ
ఘభ௏భమ

= ቀ஺భ
஺మ
ቁ − (1 + ܷ)ଶ ቀఘభ

ఘమ
ቁ ቀ஺భ

஺మ
ቁ
ଶ

 (8)

ܷ = ௠̇ᇲᇲ

௠̇ᇲبت جریان جرم ورودي در افشانک است. نسبت چگالی توسط نس
].9تخمین زده شده است [1988چن در سال 

ఘమ
ఘభ
= ቀ ௎

ଵା௎
ቁ ቀఘೡ

ఘభ
ቁ + ቀ ଵ

ଵା௎
ቁ	  (9)

چگالی بخار مبرد در خروجی اواپراتور است.௩ߩ
]:1آید [دست میهب) 10(سرعت اختلاط از رابطه

ଶܸ = ቀ ଵ
ଵା௎

ቁ ଵܸ (10)
شود که در آن محاسبه می) 11(آنتالپی در خروج از قسمت اختلاط از رابطه

ℎா௏] 1آنتالپی اواپراتور است:[
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ℎଶ = ቀ ଵ
ଵା௎

ቁ ℎ஼ை + ቀ ௎
ଵା௎

ቁ ℎா௏ − ቀ௏మ
మ

ଶ
ቁ                 (11)

]:1روج از قسمت اختلاط [آنتروپی در خ
ܵଶ = ܵ(ℎଶ, ଶܲ)           (12)

جریان در پخش کننده- 3-3

کننده، آنتالپی خروجی از با نوشتن قانون بقاي انرژي در خروجی از پخش
شود:محاسبه می) 13(پخش کننده از فرمول

ℎଷ = ℎଶ + ௏మమ

ଶ
       (13)

آنتالپی واقعی خروجی از پخش کننده:

ℎଷ௔ = ℎଶ + ௗߟ ቀ
௏మమ

ଶ
ቁ         (14)

فشار خروجی پخش کننده:
ଷܲ = ܲ(ܵଶ, ℎଷ௔)         (15)

ند. توان ورودي کآیزنتروپیک را طی میرسور براي تراکم بخار فرآیند غیرکمپ
]:1شود [محاسبه می) 16() از رابطهcبه کمپرسور (

஼ܹ = ௠̇ᇲ(௛ఱି௛ర)
ఎ಴

          (16)

، آنتالپی آیزنتروپیک ℎହ، و ଷܲ، آنتالپی بخار اشباع در فشار ℎସ(16)در رابطه 
کمپرسور نیز که توسط برونین در خروجی کمپرسور است. بازده آیزنتروپیک 

.[10]شود بیان می) 17(پیشنهاد شده است با فرمول1997در سال 
஼ߟ = 0.874− 0.0135ܴ                    (17)

نسبت تراکم کمپرسور است. ܴکه 
ظرفیت سرمایش:

ܳா௏ = ݉̇ᇱᇱ(ℎଽ − ℎ଻)               (18)
ℎଽ آنتالپی بخار اشباع درଽܲ وℎ଻ آنتالپی مایع اشباع در଻ܲ.است

ضریب عملکرد چرخه ترکیبی:
ܱܥ ௜ܲ = ொಶೇ

ௐ಴
= ܷ ቀ௛వି௛ళ

௛ఱି௛ర
ቁ ஼ߟ   (19)

نسبت عملکرد چرخه ترکیبی به ضریب عملکرد چرخه تراکمی بخار:
௥ܱܲܥ = ஼ை௉೔

஼ை௉ೞ
      (20)

ܱܥکه در آن  ௦ܲ.ضریب عملکرد چرخه تراکمی بخار است

روند حل مسئله-4
ܷشوند. ابتدا یک مقدار براي به طور همزمان حل می) 15(الی )8(معادلات 

به استفاده از روش شوند.محاسبه میℎଷو ଷܲشود و سپس حدس زده می
کننده را نتیجه، کیفیت بخار در خروجی پخشℎଷو ଷܲصحیح و خطا، 

ܷحاصل از جایگزینی ܺبه دست آمده با مقدار ܺدهند. سپس مقدار می
شود تا جایی که این معادله ارضا شود. مقایسه می)21(فرضی در معادله

ܺ = ଵ
ଵା௎

                   (21)
ܱܥدست آمده و هبℎଷو ଷܲنهایتا  ௜ܲ ܱܥو ௥ܲشود.محاسبه می

تحلیل اکسرژي-5
هاي منظور تعیین عملکرد بیشینه سیستم، تشخیص مکاناکسرژي بهتحلیل

].12,11پذیرد [اتلاف اکسرژي و نشان دادن مسیر ترقی انجام می
راتلاف اکسرژي در کمپرسو

஼ܫ = ݉̇ᇱ
଴ܶ(ܵହ − ܵସ)                   (22)

اتلاف اکسرژي در کندانسور
஼ைܫ = ݉̇ᇱ((ℎହ − ℎ଺) − ଴ܶ(ܵହ − ܵ଺))             (23)

اتلاف اکسرژي در شیر انبساط
௘௩ܫ = ݉̇ᇱᇱ((ℎ଻ − ℎ଼) − ଴ܶ(ܵ଻ − ଼ܵ))             (24)

اتلاف اکسرژي در اواپراتور
ா௏ܫ = ଴ܶ[݉̇ᇱᇱ(ܵଽ − ଼ܵ) + ܳா௏/ ௥ܶ]              (25)

اتلاف اکسرژي در افشانک
ா௃ܫ = ଴ܶ[(1 + ܷ)ܵଷ௔ − ܵ଺ − ܷܵଽ]      (26)

لاتلاف اکسرژي ک
௧ܫ = ஼ܫ + ஼ைܫ + ௘௩ܫ + ா௏ܫ + ா௃ܫ             (27)

پذیرکار برگشت
୰ܹୣ୴ = −ܳா௏(1− ଴ܶ/ ாܶ௏)             (28)

بازده قانون دوم
௶௶ߟ = ୰ܹୣ୴/ ௖ܹ     (29)

EESافزار نویسی کامپیوتري را با استفاده از نرمل، برنامهاساس این تحلیبر
تراکمی فرضیات -سازي چرخه ترکیبی افشانکیدهیم. براي شبیهانجام می

زیر صورت گرفته است:
ها از لحاظ ترمودینامیکی در حالت شبه تعادلی قرار مبرد در تمام زمان1. 

دارد.
مدل به صورت یک بعدي است.2. 
صورت یکنواخت وصیات سیال در خروج از لوله اختلاط بهتمامی خص3. 

است.
شود.هیچ گرمایی وارد سیستم نمی4. 
اصطکاك دیواره وجود ندارد.5. 
افت فشار قابل صرف نظر کردن است.6. 
شوند.میانبساط و افشانک، آدیاباتیک فرضفرآیندها در کمپرسور، شیر7. 
لت اشباع است.و اواپراتور در حاخروجی کندانسور8. 

هانتایج و بحث-6
୧୤୤୳ୱୣ୰ୢߟدست آمده با فرض نتایج به = ୬୭୸୸୪ୣߟ = - به دست آمده0.85

اند. لازم به ذکر است در همه تحقیقات صورت گرفته در این زمینه که 
به عنوان مبرد CO2ها یا CFCتعدادي از آنها در منابع ذکر شده اند، از 

رو در این مقاله براي تحلیل عملکرد سیستم از یک استفاده شده است. از این 
) بسیار GWP) یعنی پروپان که پتانسیل گرمایشی جهانی (HCهیدروکربن (

ها دارد، استفاده شده است. بنابراین با ارائه جداول و CFCپایینی نسبت به 
نتایج حاصل، تحلیل چرخه براي این مبرد صورت گرفته است.

کننده به نسبت سطح (مساحت ورودي پخشتأثیر "6و 5هاي شکل"
نشانR134aمساحت خروجی نازل) را بر روي ضریب عملکرد براي پروپان و 

تأثیر نسبت مساحت را بر روي نسبت عملکرد "8و 7هاي شکل"دهند. می
ܱܥچرخه ترکیبی به ضریب عملکرد چرخه تراکمی بخار ( ௥ܲدهند. ) نشان می

عنوان استدلال در یابد. به، این دو نسبت افزایش میبا افزایش نسبت مساحت
توان گفت با افزایش نسبت سطح، ضریب عملکرد براي هر دو این موارد می

یابد. با کاهش مساحت خروجی نازل، نسبت سطح افزایش مبرد افزایش می
شود) و فشار یابد. بنابراین فشار مبرد اولیه (مبردي که از نازل خارج میمی

یابد. به دنبال افزایش فشار مکشی، بار بر روي مپرسور افزایش میمکشی ک
یابد. با افزایش یابد و ضریب عملکرد چرخه افزایش میکمپرسور کاهش می

بیشتر نسبت سطح، فشار مبرد اولیه بیشتر شده، و برخی مبردها چگالیده 
مکشی کمپرسور و ضریب عملکرد کاهشچگالش، فشارشوند. با اینمی
ابد. مشخص است که ضریب عملکرد پروپان در شرایط کاري معین، به یمی

نسبت R134aاست. افت کارایی بیشتر R134aدرصد بیشتر از 1.73مقدار 
هاي بالاتر، با تغییر ناگهانی در شیب نمودار نمایان به پروپان در نسبت سطح

است.
روجی سطح بر روي نسبت فشار (فشار ختأثیر نسبت"10و 9هاي شکل"

افزایش نسبتدهند. باکمپرسور به فشار ورودي کمپرسور) را نشان می
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Fig. 5 Variation of COP, versus area ratio for Propane
تأثیر نسبت سطح بر روي ضریب عملکرد براي پروپان5شکل 

Fig. 6 Variation of COP, versus area ratio for R-134a
R134aح بر روي ضریب عملکرد براي تأثیر نسبت سط6شکل 

Fig. 7 Variation of relative COP, versus area ratio for Propane
تأثیر نسبت مساحت بر روي ضریب عملکرد نسبی براي پروپان7شکل 

Fig. 8 Variation of relative COP, versus area ratio for R-134a
R134aریب عملکرد نسبی براي تأثیر نسبت مساحت بر روي ض8شکل 

یابد و افزایش نسبت سطح تا مقدار بهینه، فشار مکشی کمپرسور افزایش می
شود. بعد از سطح بهینه، با هر افزایش به دنبال آن نسبت فشار بیشتر می

یابد.نسبت سطح، فشار مکشی کاهش اما نسبت فشار افزایش می

Fig. 9 Variation of pressure ratio, versus area ratio for Propane
تأثیر نسبت سطح بر روي نسبت فشار پروپان9شکل 

Fig. 10 Variation of pressure ratio, versus area ratio for R-134a
R134aتأثیر نسبت سطح بر روي نسبت فشار براي 10شکل 

نرخ اتلاف اکسرژي را در اجزاي دو چرخه تراکمی"12و 11هاي شکل"
19دهند. اتلاف اکسرژي در کمپرسور بخار و چرخه ترکیبی نمایش می

98درصد و در شیر انبساط 43درصد، در اواپراتور 44درصد، در کندانسور 

درصد نسبت به چرخه تراکمی بخار کاهش یافته است. اتلاف اکسرژي در 
درصد است.1.395افشانک 

Fig. 11 Exergy destruction rate distribution in vapor compression
refrigeration cycle

نرخ اتلاف اکسرژي در اجزاي چرخه تراکمی بخار11شکل 

Fig. 12 Exergy destruction rate distribution in Ejector cycle
نرخ اتلاف اکسرژي در اجزاي چرخه ترکیبی12شکل 
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گیرينتیجه- 7
ی تراکمی بخار و افشانکی با مبرد ي سرمایشی ترکیبدر مطالعه حاضر چرخه

ي ورودي و خروجی افشانک تاثیر بسزایی در پروپان بررسی شد. هندسه
در نسبت COPکارایی سیستم دارد. در شرایط مسئله براي پروپان بیشترین 

دست آمد. افت کارایی به علت چگالش سیال مبرد در هب9سطح تقریبا برابر 
تر است. در دماي اواپراتور، اتلاف نمایانR134aهاي بیشتر در نسبت سطح

ي ترکیبی است.ي تراکمی بخار بیشتر از چرخهاکسرژي در اجزاي چرخه
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