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 1396 آبان 18دریافت: 
 1396 دی 08پذیرش: 

 1396 دی 29ارائه در سایت: 

تأثیر برخی پارامترهای  O2N( با بکارگیری مبرد EERCانبساطی )-این مطالعه با آنالیز قانون اول و دوم ترمودینامیک سیکل تبرید اجکتوریدر  
( و سیکل تبرید با مبدل حرارتی VCRCهمچنین عملکرد سیکل مذکور با سیکل تبرید تراکمی بخار ) کلیدی بر عملکرد سیکل بررسی شد.

انبساطی با -سازی سیکل تبرید اجکتوری( مقایسه گردید. صحت نتایج با مقایسه نتایج مقالات دیگر اعتبار سنجی شد. نتایج شبیهIHECداخلی )
نشان داد که نسبت مکش اجکتور به عنوان یک پارامتر تأثیرگذار بر عملکرد سیکل، نسبت مستقیم با فشار مبرد در خروج از کمپرسور  O2Nمبرد 

 ا کیفیت مبرد خروجی از اجکتور نسبت عکس با فشار مبرد خروجی از کمپرسور دارد.خواهد داشت ام

 مشاهده شد که با افزایش فشار مبرد در خروج از کمپرسور و در نتیجه افزایش نسبت مکش اجکتور، ضریب عملکرد سیکل افزایش یافته و بعد از
مشخص گردید که یابد. عملکرد سیکل با افزایش دمای اواپراتور افزایش میرسیدن به بیشینه مقدار با کاهش همراه است. همچنین ضریب 

درصد بیشتر از سیکل تبرید  14درصد بیشتر از سیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی و  12انبساطی -ضریب عملکرد سیکل تبرید اجکتوری
ز سیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی و سیکل تبرید تراکمی درصد بالاتر ا 16.5و  15تراکمی بخار است همچنین بازده اگزرژی آن به ترتیب 

کمتر از دو سیکل تبرید تراکمی بخار و سیکل تبرید با  63.3و  54انبساطی به ترتیب -بخار است. همچنین تلفات اگزرژی سیکل تبرید اجکتوری
 O2Nانبساطی مقایسه گردید، مشخص گردید که با مبرد -یمبدل حرارتی داخلی خواهد. در ادامه تأثیر نوع مبرد بر عملکرد سیکل تبرید اجکتور

خواهد بود که در فشار  5.012و به میزان  O2Nسیکل مذکور عملکرد بهتری خواهد داشت بطوری که بیشترین ضریب عملکرد با انتخاب مبرد 
 .گرددسیکل حاصل می MPa  7.328بالای برابر با 

 کلید واژگان:
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 An ejector-expansion refrigeration cycle employing N2O is studied in this paper and thermodynamic 

and exergy analysis is carried out to find out the effect of some key factor within the system and draw a 

comparison between this model and the others employing the same refrigerant and also CO2. 

Furthermore, the model  developed in this study was validated by the same model proposed in other 

studies for CO2 as working fluid within the three types of these cycles, vapor-compression refrigeration 

cycle (VCRC), internal heat exchanger cycle (IHEC) and ejector-expansion refrigeration cycle (EERC). 

The results for N2O showed that the ejector entrainment ratio, one of the important parameters in 

ejector-expansion cycles representing the proportion of vapor and liquid in the outlet of ejector 

noticeably varies with high-side pressure of the cycle, just opposite the variation of vapor at the outlet of 

the ejector. The results show that Ejector-Expansion Refrigeration Cycle obviously has the highest 

maximum coefficient of performance and exergy efficiency by about 12% and 14% more than Internal 

Heat Exchanger Cycle; meanwhile these are about 15% and 16.5% higher than Vapor-Compression 

Refrigeration Cycle ones, respectively. Moreover, the total exergy destruction in N2O ejector-expansion 

cycle is 63.3% and 54% less than IHEC and VCRC and the exergy destructed in expansion process 

within EERC is 19.39% and 40.497% of total destruction less than IHEC and VCRC. Furthermore, the 

highest COP for vapor-compression refrigeration, internal heat exchanger and ejector-expansion 

refrigeration cycles is corresponding to the high side pressure of 7.328 MPa, while this value for CO2 

refrigeration cycle is about 8.5 MPa. 
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 مقدمه 1-

کار های تبرید تراکمی بهامروزه مبردهای آلی و غیر آلی مختلفی در سیکل

گرفته شده است با این حال تمرکز برای استفاده از مبردهایی که سازگار با 

در آنها در  3ATLو  1GWP ،2ODPمحیط زیست بوده و پارامترهایی نظیر 

یان اخیر حد قابل قبول باشد، بطور چشمگیری افزایش یافته است. در سال

های طبیعی به دلیل توجیهات زیست محیطی بیش از گذشته استفاده از مبرد

( به عنوان یک 2COمورد توجه اهالی فن قرار گرفته است. دی اکسید کربن )

مبرد طبیعی، غیر قابل اشتعال، غیر سمی، غیر خورنده و با تأثیرات نامطلوب 

انه خواهد بود اگر مبرد تواند مثال خوبی باشد و بسیار مبتکرجوی کم می

 2CO( با دما و فشار بحرانی و وزن مولکولی نزدیک به O2Nاکسید نیتروس )

های تبرید تراکمی مورد ارزیابی به عنوان جایگزین دی اکسید کربن در سیکل

 .[1قرار گیرد ]

سازی سیکل تبرید تراکمی ساده با [ به بهینه2سرکار و همکارانش ]

براساس فشار خروجی کمپرسور پرداختند. آنها در این مطالعه  O2Nمبرد 

تأثیر سوپرهیت کردن مبرد در اواپراتور، استفاده از مبدل حرارتی داخلی و 

استفاده از توربین بازیاب به جای شیر انبساط را بر عملکرد سیکل مورد 

جام نیز ان 2COزمان همین بررسی را برای مبرد بررسی قرار دادند. آنها هم

ضریب عملکرد  O2Nدادند. نتایج آنها نشان داد که سیکل با بکارگیری مبرد 

ت فشار کمپرسور کمتر خواهد بالاتر و به ازای بیشینه ضریب عملکرد، نسب

 داشت.

آبشاری -[ یک سیکل تبرید جدید اجکتوری3دامون آقازاده و همکاران ]

دینامیک را برای معرفی نموده و قانون اول و دوم ترمو 3NH-2COبا مبرد 

ارزیابی عملکرد سیکل جدید بکار بستند. همچنین آنها به مقایسه عملکرد 

[ سیکل 4دنگ و همکاران ] سیکل با بکارگیری مبردهای مختلف پرداختند.

را مورد تحلیل قرار دادند آنها در این  2COتبرید اجکتوری با سیال عامل 

وجی از اجکتور را بررسی مطالعه ارتباط بین نسبت مکش و کیفیت بخار خر

نمودند. نتایج نشان داد که با افزایش فشار خروجی کمپرسور نسبت مکش 

یابد. یابد اما کیفیت بخار خروجی از کمپرسور کاهش میاجکتور افزایش می

آنها همچنین نسبت مکش بهینه را برای بیشینه ضریب عملکرد سیستم 

 پیشنهاد نمودند.

در  O2Nو  2COبهرگیری از دو مبرد [ با 5سرکار و باتاچاریا ]

ها سازی این دستگاههای متداول گرمایش و سرمایش به بهینهدستگاه

 3NH-2CO[ در یک سیکل آبشاری ساده با مبرد 6پرداختند. لی و همکاران ]

تأثیر دمای کندانسور میانی را در کاهش تلفات اگزرژی و بهبود ضریب 

 عملکرد سیکل بررسی کردند.

[ با معرفی سیکل جدید تبرید آبشاری با بکارگیری اجکتور و 7] یاری

قابلیت جدیدی از ترکیب  2COترکیب آن با یک سیکل مادون بحرانی 

 های تبرید را معرفی نمود.سیکل

باوجود مطالعات فراوان انجام گرفته که مواردی از آن ذکر گردید، تاکنون 

در سیکل تبرید  O2Nهیچ تحقیق بنیادین در ارتباط با بکارگیری مبرد 

انبساطی انجام نگرفته است. همچنین در هیچ یک از مطالعات اخیر -اجکتوری

وان سیال به عن O2Nو  2COهای تبرید تراکمی که از دو مبرد عملکرد سیکل

اند مقایسه نگردیده است. بنابراین در این مطالعه برای عامل استفاده نموده

انبساطی با مبرد -سازی سیکل تبرید اجکتورینخستین بار بررسی و بهینه

O2N  از منظر قانون اول و دوم ترمودینامیک انجام گردید و در ادامه عملکرد
                                                                                                                                      
1 Global Warming Potential 
2 Ozone Depletion Potential  
3 Atmospheric Lifetime 

کمی بخار و سیکل تبرید با ترمودینامیکی سیکل مذکور با سیکل تبرید ترا

 مقایسه شد. O2Nو  2COمبدل حرارتی داخلی با بکارگیری هر دو مبرد 

 انبساطی-تشریح عملکرد سیکل تبرید اجکتوری 2-

، اجکتور، جداکن، 4انبساطی شامل کمپرسور، گازکولر-سیکل تبرید اجکتوری

و طرحواره شماتیک  p-hنمودار  1باشد. در شکل شیر انبساط و اواپراتور می

 [.10-8از سیکل مورد مطالعه نشان داده شده است ]

وارد کمپرسور شده و تا  sPمبرد در حالت مایع اشباع با فشار معادل 

باشد. شود فرایند تراکم در کمپرسور غیر آیزونتروپیک میمتراکم می dPفشار 

نازل اجکتور سپس مبرد طی فرایند فشار ثابت در گازکولر خنک شده و وارد 

 گردد.می

منبسط  ePمبرد در شرایط مادون بحرانی تا فشار معادل با فشار اواپراتور 

گردد، همزمان مبرد در حالت بخار اشباع از اواپراتور خارج شده و به داخل می

شود. نسبت جرمی بخار اشباع خروجی از اواپراتور محفظه اختلاط کشیده می

-تعریف می 5به عنوان نسبت مکش اجکتور به مبرد ورودی به نازل اجکتور

 شود.

مبرد خروجی از نازل و بخار اشباع کشیده شده از اواپراتور طی فرایند 

شوند، سپس مخلوط با عبور از فشار ثابت در محفظه اختلاط باهم مخلوط می

شود. دیفیوزر و بازیابی بخشی از فشار خود در حالت دو فازی وارد جداکن می

شوند، بخار اشباع وارد ع و بخار اشباع از هم تفکیک میدر جداکن، مای

کمپرسور شده و مایع اشباع  طی یک فرایند اختناق با عبور از شیر انبساط 

شود. مبرد در اواپراتور با دریافت حرارت از منبع سرد به وارد اواپراتور می

 گردد.حالت بخار اشباع درآمده و سیکل کامل می

سازی سه سیکل مورد مطالعه شده برای شبیهبرخی فرضیات انجام 

 عبارتند از:

 جریان پایا فرض شد.-ها حالت پایاهمه فرایند 

 ها ناچیز فرض شد.افت فشار و تلفات حرارتی در لوله 

 نظر شده است.از تلفات حرارتی طی فرایند تراکم در کمپرسور صرف 

 ماند.طی فرایند اختناق در شیر انبساط آنتالپی ثابت می 

  خروج از اواپراتور بخار اشباع حالت مبرد در ورود به کمپرسور و

 باشد.می

 .فرایند اختلاط در محفظه اختلاط اجکتور، فشار ثابت فرض گردید 

 نظر از انرژی جنبشی مبرد در ورود به اجکتور و خروج از آن صرف

 شد. 

  گراد بالاتر از دمای اواپراتور فرض درجه سانتی 5دمای منبع سرد

 ید.گرد

  [. 4فرض گردید ] %70بازده نازل اجکتور 

  [. 4در نظر گرفته شد ] %80بازده دیفیوزر اجکتور 

 گراد در نتیدرجه سا 35سازی دمای حالت مرده در تحلیل و شبیه

 نظر گرفته شده است.

 (EERCانبساطی )-سازی سیکل تبرید اجکتوریشبیه 3-

( Uنسبت مکش اجکتور )انبساطی -سازی سیکل تبرید اجکتوریدر شبیه

به عنوان کسر بخار اشباع خروجی از اواپراتور به جریان  (1مطابق رابطه )

 ی به نازل اجکتور تعریف شده است.ورود
 

                                                                                                                                      
4 Gas cooler 
5 Ejector Entrainment Ratio 
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Fig. 1 (a) P-h diagram of the ejector expansion system, (b) the transcritical N2O cycle with an ejector expansion system. 

 انبساطی-و طرحواره شماتیک از سیکل تبرید اجکتوری p-hنمودار  1شکل 

 

(1) 𝑈 =
𝑚9̇

𝑚3̇
 

کیلوگرم مبرد ورودی به جداکن، جریان مکش و  1بنابراین به ازای 

 [10,8,4,3( محاسبه شد: ]3( و )2محرک با روابط )

(2) 𝑚9̇ =
𝑈

𝑈 + 1
 

(3) 𝑚3̇ =
1

𝑈 + 1
 

 تحلیل انرژی )قانون اول ترمودینامیک( -1-3

انبساطی هر یک از اجزا سیکل -به منظور تحلیل سیکل تبرید اجکتوری

بصورت یک حجم کنترل فرض شد و قانون بقای جرم و قانون اول 

 [:12,11] ترمودینامیک اعمال گردید

مبرد عبوری از آن توان مصرفی کمپرسور به ازای نرخ جریان جرمی 

 ( برابر خواهد بود با:4طبق رابطه )

(4) �̇�c =  
1

𝑈 + 1
(ℎ2 − ℎ1) 

 [13,4] ( تعریف شد:6( و )5بازده آدیاباتیک کمپرسور از رابطه )

(5) 𝜂c =  1.003 − 0.121 (
𝑃𝑑

𝑃𝑠
) 

(6) 𝜂c =
ℎ2𝑠 − ℎ1

ℎ2 − ℎ1
 

 برابر است با: (7آهنگ انتقال گرما از گازکولر با استفاده از رابطه )

(7) �̇�g.c =  
1

 𝑈 + 1
(ℎ2 − ℎ3) 

جریان محرک وارد نازل شده و تا فشار اواپراتور  [10-9]در اجکتور 

 برابر است با: (8شود، که بازده نازل مطابق رابطه )منبسط می

(8) 𝜂n =
ℎ3 − ℎ4

ℎ3 − ℎ4𝑠
 

 ( تعریف شد:9قانون اول ترمودینامیک در نازل اجکتور با رابطه )

(9) ℎ3 − ℎ4 =
𝑢4

2

2
 

اجکتور مبرد خروجی از اواپراتور به داخل محفظه در محفظه اختلاط 

گردد، بنابراین اختلاط کشیده شده و با مبرد خروجی از نازل مخلوط می

( برابر خواهد 10قانون بقاء مومنتوم در محفظه اختلاط با استفاده از رابطه )

 بود با:

(10) 𝑢5 =
1

𝑈 + 1
𝑢4 

 شود:( تعریف می11بازده محفظه اختلاط نیز با رابطه )

(11) 𝜂m =
𝑢5́

2

𝑢5
2    

مقدار تصحیح شده سرعت مبرد در خروج از محفظه اختلاط  𝑢5́پس 

باشد. سپس مبرد اجکتور خواهد بود که تابعی از بازده محفظه اختلاط می

یابد، اگر قانون بقاء انرژی وارد دیفیوزر اجکتور شده و فشار آن افزایش می

 منتج خواهد شد:( 12برای دیفیوزر نوشته شود رابطه )

(12) ℎ6 − ℎ5 = 𝑢5́
2 2⁄  

 ( برابر است با:13و بازده دیفیوزر نیز طبق رابطه )

(13) 𝜂d = (ℎ6𝑠 − ℎ5) (ℎ6 − ℎ5)⁄  

توان بر حسب همچنین کیفیت مخلوط دو فازی خروجی از اجکتور را می

 نشان داد: (14نسبت مکش اجکتور با رابطه )

(14) 𝑥6 =
1

𝑈 + 1
  

ترمودینامیک برای کل اجکتور بر  (، قانون اول15با بکارگیری رابطه )

 حسب جریان ورودی و خروجی به آن خواهد شد:

(15) ℎ6 =
1

𝑈 + 1
ℎ3 +

𝑈

𝑈 + 1
ℎ9   

 (16برای فرایند اختناق در شیر انبساط قانون بقاء انرژی برابر رابطه )

 خواهد بود:

(16) ℎ7 = ℎ8  

تبرید در نهایت با نوشتن قانون اول ترمودینامیک برای اواپراتور، ظرفیت 

 ( محاسبه خواهد شد:17انبساطی با رابطه )-سیکل تبرید اجکتوری

(17) �̇�eva =  
𝑈

𝑈 + 1
(ℎ9 − ℎ8)  

 بدست خواهد آمد: (COP)( ضریب عملکرد سیکل 18و با رابطه )

(18) COP =
�̇�eva

�̇�c

  

 تحلیل اگزرژی )قانون دوم ترمودینامیک( -2-3

ترمودینامیک کلاسیک های مطابق قوانین و اصول ارایه شده در کتاب

( استخراج 19[ نرخ تولید آنتروپی در یک حجم کنترل ثابت از رابطه )12,11]

 می شود:
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(19) �̇�gen = ∑ 𝑚𝑒̇ 𝑆𝑒 − ∑ �̇�𝑖 𝑆𝑖 − ∑
𝑄𝐾

𝑇𝐾
 

[ 14با صرف نظر کردن از انرژی جنبشی و پتانسیل، اگزرژی جریان ]

 ( خواهد بود:20برابر با رابطه )

(20) 𝜓 = (ℎ𝑖 − ℎ0) − 𝑇0(𝑠𝑖 − 𝑠0) 
می توان میزان تلفات  1استودلا-همچنین با استفاده از تئوری گوی

 [:9,8,3,2( محاسبه نمود ]21اگزرژی را به کمک رابطه )

 شود.دمای حالت مرده تعریف می 𝑇0، (21)در رابطه 

-بنابراین میزان تلفات اگزرژی در هر یک از اجزاء سیکل تبرید اجکتوری

 استودلا بصورت زیر تعریف خواهد شد:-بکارگیری تئوری گویانبساطی با 

 ( برای محاسبه تلفات اگزرژی کمپرسور:22رابطه )

(22) 𝐼ċ =  
1

𝑈 + 1
[𝑇0(𝑠2 − 𝑠1)] 

 ( برای محاسبه تلفات اگزرژی گازکولر:23رابطه )

(23) 𝐼ġ.c =  
1

𝑈 + 1
[(ℎ2 − ℎ3) − 𝑇0(𝑠2 − 𝑠3)] 

 ( برای محاسبه تلفات اگزرژی اجکتور:24رابطه )

(24) 𝐼ėje = 𝑇0 [𝑠6 − 𝑠3

1

𝑈 + 1
− 𝑠9

𝑈

𝑈 + 1
] 

 ( برای محاسبه تلفات اگزرژی شیر انبساط:25رابطه )

(25) 𝐼ėxp =
𝑈

𝑈 + 1
𝑇0[(𝑠8 − 𝑠7)] 

 ( برای محاسبه تلفات اگزرژی اواپراتور:26رابطه )

(26) 𝐼ėva =
𝑈

𝑈 + 1
𝑇0 [(𝑠9 − 𝑠8) + (

ℎ8 − ℎ9

𝑇r
)]  

( برابر 27و در نهایت مجموع کل تلفات اگزرژی سیکل مطابق رابطه )

 خواهد بود با:

(27) 𝐼�̇� = 𝐼ċ + 𝐼ġ.c + 𝐼ėje + 𝐼ėxp + 𝐼ėva 
 [:9,3] ( برابر است با28بالانس اگزرژی برای سیکل طبق رابطه )

(28) �̇�c = �̇�rev + 𝐼�̇�  
حداقل توان مصرفی کمپرسور خواهد بود و زمانی  𝑤revدر این رابطه 

برسد، شود که تلفات اگزرژی در هر یک از اجزا سیکل به صفر حاصل می

بنابراین بازده اگزرژی یا بازده قانون دوم ترمودینامیک سیکل تبرید 

 ( محاسبه خواهد شد:29انبساطی با استفاده از رابطه )-اجکتوری

(29) 𝜂II =
�̇�rev

�̇�c

  

 بحث و نتایج 4-

(، سیکل تبرید تراکمی بخار EERCانبساطی )-سیکل تبرید اجکتوری

(VCRCو سیکل تبرید با مبدل حرارتی ) ( داخلیIHECبا به ) کارگیری دو

به منظور تحلیل قانون اول و دوم  2COو  O2Nمبرد فوق بحرانی 

سازی شد. سیکل تبرید تراکمی بخار ترمودینامیک و مقایسه با یکدیگر شبیه

باشد که شامل چهار تجهیز کمپرسور، ترین سیکل تبرید تراکمی میساده

اشد. سیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی بگازکولر، شیر انبساط و اواپراتور می

سیکل تبرید تراکمی بخار تعریف با اضافه نمودن یک مبدل حرارتی به 

گردد. وظیفه مبدل حرارتی مادون سرد نمودن مبرد خروجی از گازکولر با می

طرحواره شماتیک از  2هدف افزایش ظرفیت تبرید سیکل است. در شکل 

 ( و سیکل تبرید با مبدل حرارتیVCRCسیکل تبرید تراکمی بخار ساده )
 

                                                                                                                                      
1 Gouy-Stodola 

 [.15,2]( نمایش داده شده است IHECداخلی )

[ در شرایطی که از 4سنجی، نتایج حاصله با نتایج مقاله ]برای اعتبار

2CO  (. مشاهده شد 3به عنوان مبرد استفاده شده بود مقایسه گردید )شکل

 باشد.که نتایج دو مطالعه بسیار نزدیک بهم می

حالت ترمودینامیکی مبرد در نقاط مختلف سیکل تبرید  1ل در جدو

 :[16]، نمایش داده شده است  O2N( با مبرد EERCانبساطی )-اجکتوری

-بررسی تغییرات نسبت مکش اجکتور سیکل تبرید اجکتوری -1-4

 O2Nانبساطی با مبرد 

انبساطی نسبت مکش -یکی از پارامترهای مهم در سیکل تبرید اجکتوری

کند و باشد که کیفیت مبرد خروجی از اجکتور را تعیین میمیاجکتور 

تواند در عملکرد سایر تجهیزات سیکل مانند کمپرسور و تغییرات آن می

ای داشته باشد و حتی منجر به ناپایداری سیکل جداکن تأثیر قابل ملاحظه

 گردد.

تغییرات نسبت مکش و کیفیت بخار خروجی از اجکتور ناشی  4در شکل 

انبساطی در -از تغییر فشار مبرد خروجی از کمپرسور سیکل تبرید اجکتوری

طور که مقادیر فرض شده برای دمای اواپراتور نشان داده شده است. همان

شود، نخست با افزایش فشار کمپرسور نسبت مکش اجکتور رشد مشاهده می

گهانی خواهد داشت اما با افزایش بیشتر فشار نرخ افزایش نسبت سریع و نا

مکش اجکتور کاهش خواهد یافت. همچنین مشاهده شد که نسبت مکش 

 اجکتور با دمای اواپراتور نسبت مستقیم دارد.

اما تغییرات کیفیت بخار خروجی از دیفیوزر اجکتور متفاوت است. با 

یابد ار نخست به سرعت کاهش میافزایش فشار مبرد در کمپرسور کیفیت بخ

آید. همچنین اما با ادامه افزایش فشار، نرخ کاهش کیفیت بخار پایین می

کیفیت بخار خروجی از دیفیوزر نسبت عکس با دمای اواپراتور خواهد داشت. 

انبساطی -نحوة تغییرات ضریب عملکرد سیکل تبرید اجکتوری a-5در شکل 

ای فرض شده برای اواپراتور نمایش برحسب نسبت مکش اجکتور در سه دم

شود افزایش نسبت مکش اجکتور طور که مشاهده میداده شده است. همان

)در نتیجه افزایش نسبت فشار کمپرسور( باعث افزایش ضریب عملکرد سیکل 

تا بیشینه مقدار خود خواهد شد اما با افزایش بیشتر نسبت مکش اجکتور، 

طور که از شکل نیز قابل مد. همانضریب عملکرد سیکل پایین خواهد آ

نسبت  0.65تا  0.55استخراج است بیشینه مقدار ضریب عملکرد در بازه 

شود. همچنین با افزایش نسبت مکش اجکتور، مکش اجکتور حاصل می

نخست دما و فشار مبرد خروجی از دیفیوزر اجکتور کاهش یافته و بعد از 

 (.b-5بد )شکل یارسیدن به کمترین مقدار خود افزایش می

توان نتیجه گرفت که با افزایش دمای اواپراتور می 5با توجه به شکل 

ضریب عملکرد سیکل و نیز دما و فشار مبرد خروجی از اجکتور افزایش 

 خواهد یافت.

طور که توضیح داده شد با افزایش فشار مبرد در خروج از کمپرسور همان

ت بخار خروجی از اجکتور و در نتیجه افزایش نسبت مکش اجکتور، کیفی

کاهش خواهد یافت و به دنبال آن چگالی مبرد در خروج از کمپرسور افزایش 

یابد اما از آن سو با کاهش کیفیت بخار خروجی از و دبی جرمی آن کاهش می

اجکتور، میزان مبرد بیشتری وارد اواپراتور شده و در نتیجه ظرفیت تبرید 

باید توجه داشت که در طراحی سیکل تبرید یابد. بنابراین سیکل افزایش می

انبساطی با انتخاب مقدار بهینه برای فشار مبرد در خروج از -اجکتوری

توان به بیشینه عملکرد کمپرسور و در نتیجه تصحیح نسبت مکش اجکتور می

 سیکل رسید.
 

(21) 𝐼̇ = 𝑇0�̇�gen 
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(a) 

 
(b) 

Fig. 2 (a) Vapor-compression refrigeration cycle (VCRC), (b) Internal heat exchanger cycle (IHEC) 

 (IHEC( )ب( طرحواره شماتیک از سیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی )VCRC)الف( طرحواره شماتیک از سیکل تبرید تراکمی بخار ساده ) 2 شکل

 انبساطی-اجکتوریحالت ترمودینامیک مبرد در نقاط مختلف سیکل تبرید 1 جدول 

O transcritical refrigeration cycl2Operation conditions for the ejector expansion N Table 1 
 نقطه (C°)دما   (MPa) فشار    (kJ/kg)آنتالپی    (kJ/kg K)آنتروپی    کیفیت (kg/s)دبی جرمی 
0.6 1 1.52 394.4 3.86 8.5 1 
0.6 - 1.55 435.1 8.5 75 2 
0.6 - 0.99 254 8.5 36 3 
0.6 0.32 1.01 246.9 3.53 5 4 
1 0.59 1.22 308.3 3.53 5 5 
1 0.60 1.23 310.8 3.86 8.5 6 

0.4 0 0.781 185 3.86 8.5 7 
0.4 0.04 0.783 185 3.53 5 8 
0.4 1 1.54 396.3 3.53 5 9 

 

-سازی شده با مبرد فرامقایسه عملکرد سه سیکل تبرید شبیه -4-2

 O2Nبحرانی 

(، سیکل تبرید تراکمی EERCانبساطی )-در ادامه کار سیکل تبرید اجکتوری

( با فرض IHEC( و سیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی )VCRCبخار )

و دوم  شرایط اولیه یکسان در هر سه سیکل براساس بازده قانون اول

 ترمودینامیک مقایسه شدند.

عملکرد و بازده اگزرژی سه سیکل بر حسب تغییرات مقایسه ضریب 

انبساطی -فشار مبرد خروجی از کمپرسور نشان داد که سیکل تبرید اجکتوری

گزرژی در مقایسه با دو سیکل دارای بالاترین ضریب عملکرد و بازده ا

که ضریب عملکرد سیکل تبرید (. بطوری6سازی شده دیگر است )شکل شبیه

درصد بیشتر از سیکل تبرید با مبدل  14و  12ترتیب  انبساطی به-اجکتوری

باشد. همچنین بازده اگزرژی حرارتی داخلی و سیکل تبرید تراکمی بخار می

انبساطی در شرایط کاری یکسان با دو سیکل دیگر به -سیکل تبرید اجکتوری

درصد بیشتر از سیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی و  16.5و  15ترتیب 

 تراکمی بخار خواهد بود.سیکل تبرید 

این است که برای هر سه سیکل  a-6نکته دیگری قابل استنباط از شکل 

شود که فشار مبرد سازی شده بیشترین ضریب عملکرد زمانی حاصل میشبیه

گردد. در حالی که مقدار فشار  MPa 7.328در خروج از کمپرسور برابر با 

 MPa 8.5ستفاده شود برابر ا O2Nبه جای  2COمتناظر زمانی که از مبرد 

 2COبه جای  O2Nتوان نتیجه گرفت که اگر از مبرد است. بنابراین می

راکم کردن استفاده شود کمپرسور در هر سه سیکل توان کمتری برای مت

 مبرد مصرف خواهد کرد.

سازی شده که در آنها تلفات اگزرژی اجزاء سه سیکل شبیه 2در جدول 

بود، ارایه گردید. لازم به توضیح است که در این  بکار گرفته شده O2Nمبرد 

 دمای اواپراتورو  MPa 7.328محاسبات فشار مبرد در خروج از کمپرسور 

0° C  توان متوجه می 2در نظر گرفته شده است. از نتایج ارائه شده در جدول

انبساطی به ترتیب -شد که مجموع تلفات اگزرژی سیکل تبرید اجکتوری

درصد کمتر از سیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی و سیکل  54و  63.3

باشد. همچنین میزان تلفات اگزرژی فرایند اختناق در تبرید تراکمی بخار می

 40.5و  19.4انبساطی به ترتیب -شیر انبساط برای سیکل تبرید اجکتوری

درصد کمتر از فرایند مشابه در سیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی و سیکل 

توان نتیجه گرفت که بکارگیری برید تراکمی بخار خواهد بود. بنابراین میت

اجکتور باعث کاهش قابل توجه تلفات اگزرژی در فرایند اختناق شیر انبساط 

شود علت آن نیز کاهش اختلاف فشار جریان ورودی و خروجی از شیر می

 انبساط خواهد بود.
 

 
Fig. 3 Validation of the proposed model based on CO2 as working fluid 

for three types of the cycles 

با  (EERC)انبساطی-سازی سیکل تبرید اجکتوریاعتبارسنجی صحت شبیه 3شکل 

 2COمبرد 
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Fig. 4 (a) Entrainment Ratio, (b) Vapor quality versus compressor discharge pressure 

 یرات فشار مبرد خروجی از کمپرسورتغییرات نسبت مکش و کیفیت بخار خروجی از اجکتور برحسب تغی 4شکل 

 

 

Fig. 5 (a) COP, (b) Pressure and temperature of ejector outlet versus entrainment ratio 

 تغییرات دما و فشار مبرد خروجی از دیفیوزر اجکتور برحسب نسبت مکش اجکتورتغییرات ضریب عملکرد سیکل برحسب نسبت مکش اجکتور، )ب(  الف() 5شکل 

 
 

Fig. 6 (a) COP, (b) Exergy efficiency of the system for three different configurations 

 از کمپرسور سیکلفشار مبرد خروجی شده برحسب تغییرات سازیتغییرات ضریب عملکرد و بازده اگزرژی سه سیکل شبیه 6شکل 

 

سازی همچنین نکته جالب دیگر افزایش تلفات اگزرژی هر سه سیکل شبیه

نظر باشد. بنابراین بهمی O2Nبه جای  2COشده در صورت استفاده از مبرد 

های تبرید تراکمی در سیکل 2COبه جای  O2Nرسد که استفاده از مبرد می

 مفیدتر خواهد بود.

سازی شده با بکارگیری دو مبرد مقایسه کارایی سه سیکل شبیه -4-3

  2COو  O2Nفرابحرانی 

سازی شده که در آنها هر دو مبرد سازی در سه سیکل شبیهبا انجام بهینه

O2N  2وCO  بکار گرفته شده بود ضریب عملکرد و بازده اگزرژی بیشینه

مشاهده است، هر طور که از شکل نیز قابل (. همان7مشخص گردید )شکل 

ضریب عملکرد و بازده  O2Nسازی شده با بکارگیری مبرد سه سیکل شبیه

استفاده شود  2COاگزرژی بیشینه بالاتری در مقایسه با موقعی که از مبرد 

انبساطی با استفاده از مبرد -خواهند داشت. همچنین سیکل تبرید اجکتوری

O2N  بالاترین ضریب عملکرد و بازده اگزرژی را در رنج دما و فشار کاری

 5.012انتخابی خواهد داشت. بطوریکه ضریب عملکرد آن در بیشینه مقدار به 

مقادیر بهینه فشار  4و  3های رسید. جدول 0.3576و بازده اگزرژی آن نیز به 

تور و گازکولر، مبرد در خروج از کمپرسور را در دمای فرض شده برای اواپرا

 دهد.نشان می 2COو  O2Nبرای دو مبرد 

( و 31(، )30توان روابط )می 3یابی خطی از جدول با انجام یک میان

در خروج از کمپرسور،  O2N( را به ترتیب برای تعیین فشار بهینه مبرد 32)

انبساطی -ضریب عملکرد و بازده اگزرژی بیشینه سیکل تبرید اجکتوری

 استخراج نمود:
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 MPa 7.328در فشار کمپرسور  O2Nسازی شده با بکارگیری مبرد تلفات اگزرژی اجزاء هر سه سیکل شبیه 2جدول 
Table 2 Exergy destructions in all the three types of N2O refrigeration cycles at the high-side pressure of 7.328 MPa    

 (VCRCسیکل تبرید تراکمی بخار ) (IHECسیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی ) (EERCانبساطی )-اجکتوریسیکل تبرید 
 اجزاء

 (kJ/kg)تلفات اگزرژی  (%) (kJ/kg)تلفات اگزرژی (%) (kJ/kg)تلفات اگزرژی (%)

 کمپرسور 8.746 32.692 10.08 29.776 4.027 32.462

 کازکولر 4.259 15.920 11.3 33.380 1.981 15.969

 اجکتور - - - - 4.688 37.791

 شیر انبساط 11.25 42.052 7.091 20.947 0.193 1.555

 اواپراتور 2.497 9.333 3.299 9.745 1.516 12.220

 مبدل حرارتی - - 2.082 6.150 - -

 O)2(Nمجموع  26.752 100 33.852 100 12.405 100

 CO)2(مجموع  30.92 100 38.05 100 13.65 100

 

 

 

Fig. 7 COP and exergy efficiency comparison between utilization of both working fluids N2O, CO2 

 2COو  O2Nشده با بکارگیری دو مبرد سازیمقایسه ضریب عملکرد و بازده اگزرژی سه سیکل شبیه 7شکل 

 O2Nانبساطی با مبرد -مقادیر بهینه فشار مبرد در خروج از کمپرسور به ازای بیشینه ضریب عملکرد و بازده اگزرژی سیکل تبرید اجکتوری 3جدول 

Table 3 The optimum high-side pressure of Ejector-Expansion Refrigeration Cycle (EERC) for N2O refrigerant  
 (C°)  دمای گازکولر (C°)  دمای اواپراتور (MPa) فشار بهینه کمپرسور عملکرد بیشینه ضریب بازده اگزرژی بیشینه

0.356 3.28 7.335 0 36 
0.357 4.02 7.327 5  
0.351 5.01 7.314 10  
0.316 2.91 7.786 0 38 
0.314 3.53 7.779 5  
0.304 4.34 7.766 10  
0.283 2.61 8.222 0 40 
0.280 3.15 8.219 5  
0.267 3.82 8.206 10  

 2COانبساطی با مبرد -مقادیر بهینه فشار مبرد در خروج از کمپرسور به ازای بیشینه ضریب عملکرد و بازده اگزرژی سیکل تبرید اجکتوری 4جدول 

Table 4 The optimum high-side pressure of Ejector-Expansion Refrigeration Cycle (EERC) for CO2 refrigerant 

 (C°)  دمای گازکولر (C°)  دمای اواپراتور (MPa) فشار بهینه کمپرسور ضریب عملکرد بیشینه بازده اگزرژی بیشینه

0.314 2.89 8.678 0 36 
0.312 3.51 8.637 5  
0.303 4.33 8.658 10  
0.283 2.61 9.128 0 38 
0.280 3.14 9.128 5  
0.267 3.82 9.120 10  
0.257 2.37 9.573 0 40 
0.252 2.83 9.585 5  
0.238 3.40 9.584 10  

 

(30) 𝑃opt = −0.676 − 0.0019𝑇eva + 0.2225𝑇g.c 
(31) COPmax = 11.546 + 0.1456𝑇eva − 0.2275𝑇g.c  

(32) 𝜂ІІ,max = 1.0607 − 0.00101𝑇eva − 0.0195𝑇g.c 

 بندیجمع 5-

 O2Nانبساطی با بکارگیری مبرد -در این مقاله سیکل تبرید اجکتوری
 

پیشنهاد گردید. تحلیل قانون اول و دوم ترمودینامیک برای شناخت 

پارامترهای تأثیرگذار بر عملکرد سیکل انجام شد همچنین عملکرد سیکل 

مذکور با سیکل تبرید تراکمی بخار و سیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی 

سه گردید. صحت نتایج این مطالعه با مقایسه نتایج آن با مقالات دیگر مقای

 اعتبار سنجی شد.

 نشان O2Nانبساطی با مبرد -سازی سیکل تبرید اجکتورینتایج شبیه
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داد که نسبت مکش اجکتور به عنوان یک پارامتر تأثیرگذار بر عملکرد سیکل، 

خواهد داشت، اما کیفیت نسبت مستقیم با فشار مبرد در خروج از کمپرسور 

 مبرد خروجی از اجکتور نسبت عکس با فشار مبرد خروجی از کمپرسور دارد.

مشاهده شد که با افزایش فشار مبرد در خروج از کمپرسور و در نتیجه 

افزایش نسبت مکش اجکتور، ضریب عملکرد سیکل افزایش یافته و بعد از 

مچنین ضریب عملکرد رسیدن به بیشینه مقدار با کاهش همراه است. ه

 یابد.سیکل با افزایش دمای اواپراتور افزایش می

سازی شده با فرض شرایط کاری یکسان نشان مقایسه سه سیکل شبیه

بیشترین ضریب  O2Nانبساطی با مبرد -داد که سیکل تبرید اجکتوری

عملکرد و بازده اگزرژی را خواهد داشت بطوری که ضریب عملکرد آن به 

درصد بیشتر از سیکل  16.5و  15درصد، و بازده اگزرژی آن  14و  12ترتیب 

تبرید با مبدل حرارتی داخلی و سیکل تبرید تراکمی بخار خواهد بود. 

بالاترین  O2Nانبساطی با استفاده از مبرد -همچنین سیکل تبرید اجکتوری

ضریب عملکرد و بازده اگزرژی را در رنج دما و فشار کاری انتخابی خواهد 

و بازده  5.012بطوری که ضریب عملکرد آن در بیشینه مقدار، به داشت 

خواهد رسید. ولی بیشینه ضریب عملکرد و بازده  0.3576اگزرژی آن نیز به 

 7.328MPaاگزرژی برای هر سه سیکل در فشار کمپرسور یکسان که معادل 

 شد. است حاصل خواهد

زان همچنین با سنجش تلفات اگزرژی سه سیکل مشخص شد که می

درصد  54و  63.3انبساطی به ترتیب -تلفات اگزرژی سیکل تبرید اجکتوری

کمتر از سیکل تبرید با مبدل حرارتی داخلی و سیکل تبرید تراکمی بخار 

خواهد بود. استفاده از اجکتور دلیل اصلی کاهش تلفات اگزرژی سیکل تبرید 

ت فشار در شود که افباشد چرا که اجکتور باعث میانبساطی می-اجکتوری

 شیر انبساط کاهش یابد.

موجب  2COبه جای  O2Nهمچنین نتایج نشان داد که استفاده از مبرد 

کاهش تلفات اگزرژی و افزایش ضریب عملکرد و بازده اگزرژی سیکل خواهد 

 شد.

 فهرست علایم 6-

COP ضریب عملکرد 

𝑒𝑥  اگزرژی(kJ/kg) 

ℎ  آنتالپی(kJ/kg) 

HX مبدل حرارتی 

𝐼 ̇( تلفات اگزرژیkW) 

�̇�  نرخ جریان جرمی(kg/s) 

P  فشار(MPa) 

�̇� ( آهنگ انتقال گرماkW) 

S  آنتروپی(kJ/kg K) 

�̇� پی وآهنگ تولید آنتر(kW/K) 

T ( دماC°) 

U نسبت مکش اجکتور 

v  سرعت(m/s) 

�̇� توان (kW) 

 

x کیفیت 

 علایم یونانی

𝜇 بازده 

𝜓 اگزرژی جریانی 

 هازیرنویس

amb شرایط محیط 

c کمپرسور 

d دیفیوزر، فشار مبرد در خروج از کمپرسور 

eva /e اواپراتور 

exp شیر انبساط 

g. c گاز کولر 

gen تولید شده 

m محفظه اختلاط اجکتور 

n نازل اجکتور 

r دمای محیط سرد شونده 

rev برگشت پذیر 
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