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ABSTRACT: Combined heat and power systems are used for renewable energies and reducing fossil 
fuels. This work, investigated energy efficiency, exergy, and exergy economic a Brayton cycle and 
refrigeration cycle with an ejector that used solar energy as a heat source. Inlet pressure turbine, outlet 
pressure turbine, inlet temperature turbine, and temperature of the evaporator are variable parameters, 
when one of the parameters changes, the other parameters are kept constant so that the thermodynamic 
analysis focuses on important parameters. Results showed that inlet pressure of initial flow in ejector and 
outlet velocity of flow on ejector are increased with increasing outlet pressure of turbine. The storage 
tank had the most exergy destruction rate among all components for the high-temperature difference that 
it’s almost 29% from all of the exergy destruction rates. Also, the highest cost per unit of power is related 
to the combined heat and power cycle that it’s about 53% of the total cost. 

Review History:

Received: May, 08, 2021
Revised: Sep. 13, 2021
Accepted: Oct. 09, 2021
Available Online: Jan. 05, 2022

Keywords:

Exergy

Combined heat power

Ejector

Solar energy

115

1- Introduction
In Combined Cooling, Heating and Power (CCHP) 

systems can be generated simultaneously three different forms 
of energy such as cooling, heating, and power. It’s including 
various technologies, provide an alternative for the world 
to meet and solve energy-related problems, such as energy 
shortages, energy supply security, emission control, the 
economy and conservation of energy, etc [1]. the knowledge 
of CCHP back more than 100 years ago but, its development 
has been very slow, and it is limited to absorption chiller on 
large scale. Initial energy sources of CCHP are oil products, 
natural gas, coal, biomass, and hydrogen and useful energy 
production are heat, cooling, and power that mechanical 
power energy is often used to start a generator [2]. A slight 
difference between CCHP and CHP is that thermal or 
electrical/mechanical energy is further utilized to provide 
space or process cooling capacity in a CCHP application. 
In some literature, CCHP systems are also referred to as 
trigeneration and Building Cooling Heating and Power 
(BCHP) systems. This research investigated a thermodynamic 
and exergy economic analysis combined heat power and 
cooling in a combined cycle with Ejector using solar energy. 
It studied a new cycle for generating power, heat, and cooling 
simultaneously based on solar energy as an energy source. 
Using solar energy is one of the methods for decreasing 

electricity consumption. It’s added a heat storage tank when 
there is no solar energy for decreasing pollution. This system 
used an organic Rankin cycle as primary stimulus and used 
hollow cylindrical collectors as solar energy collectors. 

2- Geometry and Mathematical Equation
A Diagram of the solar system with a power cycle has 

been shown in Fig. 1. It’s investigated a control volume for 
each component of the cycle and all of the parameters are 
achieved by conservations mass, momentum, and energy 
laws. Working fluids are water and carbon dioxide in the solar 
cycle and combine cycle respectively. The inlet flow rate to 
collectors is 10 Kg/s. Table 1 showed the value of temperature 
and pressure on each component of the cycle. The first law 
of thermodynamic, conservation mass law, and rate of useful 
heat rate received from the collector are achieved as follows 
[3]:
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Fig. 1. Diagram of the solar system with the power cycle 

3. Area Heat Transfer 

For calculating heat transfer area used experimental 
equations. Pressure drop in the heat exchanger is 
considered as one of the convergence conditions for 
calculating heat transfer area. Physical properties of heat 
exchanger and specification of the stream are required 
for achieving heat exchanger area overall heat transfer 
coefficient. This study used a parabolic collector due to 
its high efficiency. In gas heater and gas cooler cycle 
used a single-phase flow regime and in the evaporator is 
used two-phase flow regime for modeling and achieving 
heat transfer coefficient and heat transfer area. Overall 
heat transfer is achieved as follows [4]: 

s s s mQ U A t   (4) 

Where sU overall heat transfer coefficient, sA heat 
transfer area, and 

mt logarithmic difference 
temperature between the hot and cold surface. Overall 
heat transfer coefficient is achieved follows: 

1 1 1
s h m cU h h




  
 

(5) 

hh  and ch  convection heat transfer coefficient hot and 
cold respectively. Nusselt number is given as follow in 
the heat exchanger  

 (1)
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4. Results and Discussion 

For validation of the thermodynamic model, thermal 
and exergy efficiency this study has been compared 
with Wang [3] and shown in Table 1.  

Table 1. Comparing results this work with Ref. [3] 
 This work Ref.[3] 

Heat of collector (kW) 135.02 135.27 
Power of Turbine (kW) 25 25.182 

Power of compressor (kW) 24.71 25.07 
Power of cooling (kW) 7.69 7.96 
Power of Heating (kW) 63.3 63.54 
Heating efficiency (%) 53.62 53 
Exergy efficiency (%) 29.41 28.8 
Cost on time ($/MJ) 139.8  

 

 

Fig. 2. Effect of ejector back pressure on efficiency  

Fig. 2 showed the effect of ejector back pressure on 
thermal and exergy efficiency. The drop of enthalpy is 
decreased with an increase in the outlet pressure of the 
turbine. To keep the constant condition of the inlet and 
outlet compressor, it’s assumed that the work of the 
compressor is constant. The temperature of the outlet 
turbine is increased with increasing outlet pressure of 
turbine, therefore, the heat of heater is increased. The 
pressure of initial inlet flow to jet pump is increased 
with increasing outlet pressure of turbine, also, the mass 
flow of inlet saturated steam is decreased that quality of 
carbon dioxide input to the evaporator is decreased too. 
Therefore, a difference of enthalpy is increased in the 
evaporator. It makes that cooling in the evaporator, 
thermal and exergy efficiency are increased. Fig. 3 
showed the effect of turbine inlet pressure on the area. 
The Sum of the heat transfer area is increased with 
increasing turbine inlet pressure. Also, the mass flow of 
carbon dioxide is increased with increasing temperature. 

In other words, the temperature of the fluid is increased 
with increasing pressure. Therefore, for increasing heat 
transfer is required bigger heat transfer area for all of 
the heat exchangers in the cycle.  

 

Fig. 3. Effect of the area on turbine inlet pressure  

5. Conclusion  

This study investigated a Brayton cycle and critical 
passage of carbon dioxide with a jet pump using solar 
energy as a heat source. The pressure of the initial 
stream to the jet pump and velocity of stream in the 
outlet of the nozzle is increased with increasing outlet 
pressure of turbine. For high temperature difference, the 
reserve tank had most rate of exergy destruction in all of 
the component. Increasing temperature of evaporator 
had very little effect on thermal and exergy efficiency. 
The highest cost on power is related to outlet cooling 
form combined cycle that it’s almost 53% of all of the 
costs. 
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1. Introduction 

In Combined Cooling, Heating and Power (CCHP) 
systems can be generated simultaneously three different 
forms of energy such as cooling, heating, and power. 
It’s including various technologies, provide an 
alternative for the world to meet and solve energy-
related problems, such as energy shortages, energy 
supply security, emission control, the economy and 
conservation of energy, etc [1]. the knowledge of CCHP 
back more than 100 years ago but, its development has 
been very slow, and it is limited to absorption chiller on 
large scale. Initial energy sources of CCHP are oil 
products, natural gas, coal, biomass, and hydrogen and 
useful energy production are heat, cooling, and power 
that mechanical power energy is often used to start a 
generator [2]. A slight difference between CCHP and 
CHP is that thermal or electrical/mechanical energy is 
further utilized to provide space or process cooling 
capacity in a CCHP application. In some literature, 
CCHP systems are also referred to as trigeneration and 
Building Cooling Heating and Power (BCHP) systems. 
This research investigated a thermodynamic and exergy 
economic analysis combined heat power and cooling in 
a combined cycle with Ejector using solar energy. It 
studied a new cycle for generating power, heat, and 
cooling simultaneously based on solar energy as an 
energy source. Using solar energy is one of the methods 
for decreasing electricity consumption. It’s added a heat 
storage tank when there is no solar energy for 
decreasing pollution. This system used an organic 
Rankin cycle as primary stimulus and used hollow 
cylindrical collectors as solar energy collectors.  

2. Geometry and Mathematical Equation 
A Diagram of the solar system with a power cycle has 
been shown in Fig. 1. It’s investigated a control volume 
for each component of the cycle and all of the 
parameters are achieved by conservations mass, 
momentum, and energy laws. Working fluids are water 
and carbon dioxide in the solar cycle and combine cycle 
respectively. The inlet flow rate to collectors is 10 Kg/s. 
Table 1 showed the value of temperature and pressure 
on each component of the cycle. The first law of 
thermodynamic, conservation mass law, and rate of 
useful heat rate received from the collector are achieved 
as follows [3]: 
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Fig. 1. Diagram of the solar system with the power cycle 

3. Area Heat Transfer 

For calculating heat transfer area used experimental 
equations. Pressure drop in the heat exchanger is 
considered as one of the convergence conditions for 
calculating heat transfer area. Physical properties of heat 
exchanger and specification of the stream are required 
for achieving heat exchanger area overall heat transfer 
coefficient. This study used a parabolic collector due to 
its high efficiency. In gas heater and gas cooler cycle 
used a single-phase flow regime and in the evaporator is 
used two-phase flow regime for modeling and achieving 
heat transfer coefficient and heat transfer area. Overall 
heat transfer is achieved as follows [4]: 

s s s mQ U A t   (4) 

Where sU overall heat transfer coefficient, sA heat 
transfer area, and 

mt logarithmic difference 
temperature between the hot and cold surface. Overall 
heat transfer coefficient is achieved follows: 

1 1 1
s h m cU h h




  
 

(5) 

hh  and ch  convection heat transfer coefficient hot and 
cold respectively. Nusselt number is given as follow in 
the heat exchanger  

Fig. 1. Diagram of the solar system with the power 
cycle
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jet pump and velocity of stream in the outlet of the nozzle 
is increased with increasing outlet pressure of turbine. For 
high temperature difference, the reserve tank had most rate 
of exergy destruction in all of the component. Increasing 
temperature of evaporator had very little effect on thermal 
and exergy efficiency. The highest cost on power is related 
to outlet cooling form combined cycle that it’s almost 53% 
of all of the costs.
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تحلیل ترمودینامیکی و اگزرژی- اقتصادی تولید همزمان توان، حرارت و برودت در یک سیکل 
ترکیبی به همراه جت پمپ با استفاده از انرژی خورشیدی 

کوروش جواهرده1*، حبیب کریمی2
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 .
خلاصه: به منظور به کارگیری انرژی‌های تجدیدپذیر و کاهش مصرف سوخت‌های فسیلی می‌توان از سیستم‌های تولید همزمان 
گرمایش، سرمایش و توان استفاده نمود. سیکل پیشنهادی در کار حاضر، سیکل پایدار برایتون و تبرید گذر بحرانی دی اکسید کربن 
همراه با جت پمپ‌ بوده، که از انرژی خورشیدی به عنوان منبع گرما استفاده می‌نماید. در مطالعه حاضر، تحلیل بازده انرژی، اگزرژی 
و اگزرژی- اقتصادی سیکل مورد مطالعه قرار گرفته است. در تحلیل ترمودینامیکی، اثرات هر یک از پارامترها بر روی عملکرد 
سیستم چندگانه بررسی شده است. در این تحلیل، با تغییر یکی از پارامترها، سایر پارامترها ثابت نگه داشته شده، به طوری که تحلیل 
ترمودینامیکی بر اثر پارامترهای مهم شامل فشار ورودی توربین، فشار خروجی توربین، دمای ورودی توربین و دمای اواپراتور تمرکز 
دارد. نتایج حاصل از آن نشان می‌دهد که با افزایش فشار خروجی توربین، فشار جریان اولیه ورودی به جت پمپ‌ و سرعت جریان در 
خروجی نازل جت پمپ‌، افزایش می‌یابد. تانک ذخیره بیشترین نرخ تخریب اگزرژی را در میان اجزای سیستم به دلیل اختلاف دمای 
زیاد دارد که مقدار آن حدود 29% کل نرخ تخریب می‌باشد. همچنین، بیشترین هزینه بر واحد توان مربوط به سرمایش خروجی از 

سیکل همزمان می‌باشد، به طوری که مقدار آن حدود 53% مقدار کل هزینه‌ها است.  
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مقدمه-1 
توان  و  گرمایش  سرمایش،  همزمان  تولید  چندگانه  سيستم‌های  در 
را  برودتي  و  حرارتي  الكتركيي،  مانند  انرژي  از  متفاوت  مي‌توان سه شكل 
همزمان توليد كرد. در واقع تولید همزمان سرمایش، گرمایش و توان1، توليد 
الكتريسيته تبديل مي‌شود( و گرمايش و  به  همزمان توان مكانكيي) اغلب 
يا سرمايش از كي منبع سوخت اوليه است و كي توسعه از توليد همزمان 
برق و گرما2 بوده كه با فناوري‌هاي سرمايشي حرارت فعال كوپل مي‌شوند 
براي  توان  و  گرمایش  سرمایش،  همزمان  تولید  از  را  اتلافي  حرارت  كه 
بيش  به  آن  از  بردن  منفعت  در حالي كه  دريافت ميك‌نند،  توليد سرمايش 
از 100 سال قبل باز مي‌گردد، اما توسعه تولید همزمان سرمایش، گرمایش 
بزرگ  مقياس  تريكبي  چيلرهاي جذبي  به  اغلب  و  بوده  كند  کاملًا  توان  و 
شامل  اوليه  انرژي  منابع   .]1[ مي‌شود  محدود  توان  توليد  سيستم‌هاي  با 
فرآورده‌‌هاي نفتي، گاز طبيعي، زغال سنگ، زيست توده و هيدروژن و انرژي 

1  Combined Cooling Heat and Power (CCHP)
2  Combined Heat and Power (CHP)

انرژی  که  است  مكانكيي  توان  و  برودت  حرارت،  شامل  نيز  توليدي  مفيد 
توان مکانیکی غالباً جهت راه اندازي ژنراتور توليد برق به كار مي‌رود ]2[. 
تولید  بر روی سیستم  را  ترمودینامیک  دوم  و  اول  قانون  تحلیل   ]3[ خلیق 
دو گانه با محرک توربین گاز را بکار برد. نتایج تأثیر محدودیت پارامترهای 
عملکردی مانند نسبت فشار و فشار فرایند گرمایش می‌تواند بر روی بازده 
اگزرژی و بازده کل سیستم را نشان داد. یکی از اجزای تاثیرگذار در کارکرد 
سیکل‌های تولید چندگانه جت پمپ‌3 می‌باشد. بطور کلی از جت پمپ‌ها برای 
کاهش توان مورد نیاز در یک سیستم استفاده می‌کنند. در حقیقت، از انرژی 
جنبشی موجود در یک سیال فشار بالا برای انجام توان )پمپ کردن سیال 
دما و فشار پائین به دما و فشار بالاتر( استفاده می‌گردد. در زمینه استفاده از 
سیکل‌های سرمایش جت پمپ‌ مطالعات زیادی انجام گرفته است. یکی از 
این مطالعات بر اساس سیکل رنکین بخار به همراه سیکل سرمایشی جت 
که  می‌دهد  نشان  نتایج  است.  شده  انجام   ]4[ هارادا  و  وانگ  توسط  پمپ‌ 
بیشترین تخریب اگزرژی در تولید کننده بخار به دلیل اختلاف دمای محدود 

3  Ejector
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در هنگام انتقال حرارت و جت پمپ‌ به دلیل افت‌های اصطکاکی در اجزای 
جت پمپ‌ )نازل، دیفیوزر و...( رخ می‌دهد. همچنین نشان دادند که با افزایش 
سطح و ضریب انتقال حرارت در تولید کننده بخار، مقدار تخریب اگزرژی در 
آن کاهش پیدا کرده و کارایی سیستم افزایش می‌یابد. پیرکندی و همکاران 
]5[ به مدلسازی عملکرد یک سیستم تولید توان ترکیبی مجهز به سه مولد 
الکتریکی سیستم  بازده  آنها نشان داد که  نتایج  پرداختند.  الکتریکی  انرژی 
هیبریدی با افزایش نسبت فشار کمپرسور و دمای گازهای ورودی به توربین 
تا حدود 81 درصد افزایش می‌یابد. مهدوی و همکاران ]6[ به بررسی رفتار 
گذرای بویلر بازیاب حرارت تولید بخار گردش طبیعی با استفاده از مدل یک 
بعدی سیکل اواپراتور پرداخته و نشان دادند که با افزایش نرخ گرمای ورودی 
بویلر  لوله‌های  دیواره  دمای  رفتن  بالا‌  و  درام  فشار  افزایش  باعث  بویلر  به 
می‌شود. همچنین ربیعی و همکاران ]7[ به بررسي عملکرد سيستم ترکيبي 
توليد همزمان توربين و سيکل تبريد جذبي پرداخته و از سيکل کالينا و سيکل 
جذبي به عنوان سيکل پاييني به منظور جلوگيري از هدر رفت انرژي اتلافي 
سيکل توربين گازي و افزايش بازده تبديل انرژي استفاده نمودند. غائبی و 
اگزرژي سيستم جديد توليد همزمان  انرژي و  به تحلیل  نیز  عباداللهی ]8[ 
سرمايش و توان با استفاده از سیکل رنکین آلی پرداخته و نشان دادند که 
تبريد جت پمپ‌  آلي به عنوان تبخيرکننده سيکل  رانکين  کندانسور سيکل 
ترکيب  که  است  حالتي  به  مربوط  ترکيبي  سيکل  کارايي  بيشترين  و  بوده 
ايزوبوتان براي سيکل تبريد جت پمپ‌ است. وارگا و همکاران ]9[ با بهره 
رانکین  سیکل  در  را  ترمودینامیکی  قوانین  مختلف،  عامل  سیال  از  گیری 
R123 دارای  بررسی کرده و نشان دادند که سیکل رنکین با سیال عامل 
بیشترین بازده گرمایی است. اسمیرسیو و همکاران ]10[ تحلیل آزمایشی بر 
روی یک مدل سیکل جت پمپ ساده با سیال عامل ایزوبوتان تحت دمای 
پایین را بررسی کرده و نشان دادند که سیکل تبرید جت پمپ با سیکل جذبی 
آرامون  و  قرار گیرد. صفاریان  استفاده  بوده و می‌تواند مورد  نزدیکی  دارای 
]11[ به تحلیل انرژی و اگزرژی برای سیکل رانکین آلی پرداخته و نشان 
افشاری  است.  کننده  تبخیر  به  مربوط  اگزرژی  نرخ تخریب  بیشترین  دادند 
مرحله‌ای  دو  پمپ  تبرید جت  سیکل  عملکرد  بررسی  به   ]12[ همکاران  و 
پرداخته و تأثیر برخی از پارامتری هندسی بر نسبت جرمی و ضریب عملکرد 
را نشان دادند. یکی از اجزای تاثیرگذار در کارکرد سیکل‌های تولید چندگانه 
نیاز  برای کاهش توان مورد  از جت پمپ‌ها  جت پمپ‌ می‌باشد. بطور کلی 
در یک سیستم استفاده می‌کنند. در حقیقت از انرژی جنبشی موجود در یک 
سیال فشار بالا برای انجام کار )پمپ کردن سیال دما و فشار پائین به دما و 

فشار بالاتر( استفاده می‌گردد. در زمینه استفاده از سیکل‌های سرمایش همراه 
با پمپ جت مطالعات زیادی انجام گرفته است. وانگ و همکاران ]13[ به 
ورودی  فشار  از جمله  اصلی،  پارامترهای  برخی  تأثیر  ترمودینامیکی  تحلیل 
متمرکز  بر عملکرد سیستم  و دمای چگالش  توربین  توربین، دمای ورودی 
پرداخته و نشان دادند که خروجی خالص برق به طور عمده به تابش خورشید 
در طی یک روز بستگی داشته و مساحت سطح مبدل‌های حرارتی با افزایش 
و  جواهرده  می‌یابد.  افزایش  توربین  ورودی  فشار  در  توربین  ورودی  دمای 
بازیاب  رانکین  سیکل  اقتصادی  و  اگزرژی  عملکرد  بررسی  به   ]14[ ذوقی 
آب- آمونیاک پرداخته و نشان دادند که در فشارهاي بالاي ورودي توربين 
آب-آمونياک بازده اگزرژي و هزينه کلي سيستم مقادير مناسب‌تري دارند در 
حالي که توان خالص خروجي سيستم کاهش ميي‌ابد. ليو و همكاران ]15[ 
كي سكيل رانيكن تريكبي براي توليد برق را ارائه كردند. اين سكيل تريكبي 
)با كندانسور  از كي سكيل رانيكن بخار و كي سكيل رانيكن آلي تحتاني 
هوا خنك( تشيكل شده و از دفع گرما در كندانسور سكيل بخار به عنوان 
محرك دما پايين براي سكيل رانيكن آلي استفاده می‌نماید. آن‌ها همچنين 
از نهُ سيال عامل مختلف براي سكيل رانيكن آلي استفاده كرده و تأثیر تغيير 
دماي محيط و فشار كندانسور سكيل بخار را بر عملكرد سكيل تريكبي شبيه 
سازي شده از منظر بازده انرژي بررسي كردند. همچنین لیو و همکاران ]16[ 
به بررسی تأثیر استفاده از انرژی خورشیدی در یک سایت برای اتصال به 
انرژی خورشید  از  سیستم تولید همزمان پرداخته و نشان دادند که استفاده 
در پیش گرم کردن آب ورودی به سیستم تولید همزمان تأثیر به سزایی در 
افزایش بازده حرارتی سیستم دارد. مصطفی و گروسی ]17[ به بررسی ترمو 
اقتصادی یک سیستم تولید همزمان با استفاده از انرژی حورشیدی پرداخته 
سیستم  راندمان  روی  را  تأثیر  بیشترین  دمایی  تغییرات  که  دادند  نشان  و 
سیستم  اقتصادی  ترمو  بررسی  به   ]18[ همکاران  و  وانگ  همچنین  دارد. 
انرژی گرمایی خورشید  و  ولتائیک  فتو  از سیستم  استفاده  با  تولید همزمان 
پرداخته و نشان دادند که با استفاده از سیستم فتو ولتائیک بیشترین کاهش 
انتشار گازهای گلخانه‌‌ای اتفاق می‌افتد. آرامش و همکاران ]۱۹[ به بررسی 
سیستم ترکیبی از مبدل حرارتی، چرخه رانکین پرداخته و نشان دادند که با 
افزایش مقدار نرخ حرارت، هزینه تراز شده الکتریسیته کاهش می‌یابد. عدل و 
همکاران ]20[ به تحلیل ترمودینامیکی و بهینه سازی سیکل تولید همزمان 
در چرخه‌ رانکین آلی و چرخه‌ کالینا پرداخته و نشان دادند که از ده اگزرژی و 
تولید هیدروژن نسبت به دمای اواپراتور چرخه تولید همزمان بر اساس رانکین 
آلی دارای مقدار بهینه است درحالی‌که برای چرخه تولید همزمان بر مبنای 
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کالینا، صعودی می‌باشند. همچنین وانگ و همکاران [۲۱] به بررسی ترمو 
اقتصادی و مقایسه دو سیکل توان و رانکین با استفاده از انرژی زمین گرمایی 
راندمان ترمودینامیکی در هر دو سیکل در  پرداختند. آن‌ها نشان دادند که 

ژنراتور بیشتر از سایر قسمت‌ها می‌باشد. 
در این تحقیق، تحلیل بازده انرژی، اگزرژی و اگزرژی- اقتصادی سیکل 
گرفت. یک سیستم  قرار  مطالعه  مورد  عملکرد سیستم  ارزشیابی  منظور  به 
انرژی خورشیدی  منبع  اساس  بر  برودت  و  حرارت  توان،  تولید  برای  جدید 
از  انرژی خوشیدی موجود در کشور، استفاده  با توجه به وجود  ارائه گردید. 
این انرژی به عنوان راهکاری برای کاهش بیشتر مصرف انرژی الکتریکی 
در نظر گرفته شده است. همچنین، یک تانک ذخیر گرمایی در هنگامی که 
انرژی خورشیدی وجود نداشته به سیکل اضافه گشته تا آلایندگی کمتر گردد. 
در این سیستم از سیکل رنکین آلی به عنوان محرک اولیه استفاده شده و 
از کلکتورهای استوانه‌ای تو خالی به عنوان جمع کننده‌های انرژی خورشید 
استفاده می‌گردد. علاوه بر این در این سیستم از یک تانک ذخیره گرمایی 
برای استفاده در هنگامی که انرژی خورشید وجود ندارد، استفاده شده است.

 مدل‌سازی و معادلات حاکم
دیاگرام شماتیک سیستم خورشیدی به همراه سیکل توان گذر بحرانی 
نشان   1 در شکل  توان  و  گرمایش  تولید سرمایش  برای  کربن  اکسید  دی 
از  یک  هر  برای  کنترل  حجم  گرفتن  نظر  در  به  توجه  با  است.  شده  داده 
اجزای سیستم و اندرکنش گرما، توان، جریان ورودی و خروجی با استفاده 
شده  انجام  سیستم  ترمودینامیکی  تحلیل  انرژی،  و  جرم  بقای  معادلات  از 
است. شکل‌های ۲ و ۳ به ترتیب تغییرات مقدار توان گرمای مفید دریافتی 
را  روز  در طول  ساعت  بر حسب  خالص خروجی  توان  مقدار  و  خورشید  از 
نشان می‌دهد. در شکل‌های ۲ و ۳، تغییرات توان گرمای مفید و توان خالص 
خروجی بر حسب زمان، در بازه زمانی 7:00 تا 17:00 نشان داده شده است. با 
نزدیک شدن به ساعات ظهر، گرمای دریافتی توسط کلکتور افزایش می‌یابد 
و در نتیجه با افزایش بار حرارتی خورشید دمای خروجی کلکتور و گرمای 
دمای  از  همواره  کلکتور  خروجی  دمای  می‌یابد.  افزایش  سیکل  به  ورودی 
خروجی تانک ذخیره بیشتر می‌باشد که این به دلیل اتلاف انرژی دریافتی 

 
Fig. 1. Diagram of the solar system with power cycle 
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شکل 1. طرحواره سیکل مورد مطالعه 

Fig. 1. Diagram of the solar system with power cycle
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Fig. 2. Change of solar energy in during a day 
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Fig. 2. Change of solar energy in during a day

 

 
Fig. 3. Changes of the net power during a day 
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Fig. 3. Changes of the net power during a day
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حرارتی  شار  به  به شدت  مفید  گرمای  توان   ،۲ به شکل  توجه  با  می‌باشد. 
بدست آمده از خورشید وابسته می‌باشند، به طوری که در ساعت 12:00 به 
بیشترین مقدار خود می‌رسد و با نزدیک شدن به ساعات غروب خورشید به 
به شار حرارتی بدست  توان گرمای مفید  نزول می‌کنند. مقدار  سمت صفر 
آمده از خورشید وابسته بوده، به طوری که در میانه روز به ماکزیمم مقدار 
خود می‌رسد و با غروب خورشید به شدت نزول می‌کند. سیستم از دو بخش 

تشکیل شده که عبارتند از: 
1- سیستم کلکتور خورشیدی، که در آن از تانک ذخیره حرارتی و یک 
گرمکن کمکی در مواقعی که انرژی مورد نیاز را نتوان از خورشید تأمین نمود، 
استفاده می‌گردد مانند بعضی از ساعات شبانه روز یا استفاده در روزهای ابری. 

در این حالت سیال عامل آب است. 
2- سیستم تولید توان گذر بحرانی دی اکسید کربن: در این سیستم از 

سیال عامل طبیعی دی اکسید کربن، برای تولید توان استفاده شده است.

تحلیل ترمودینامیکی-1 -1 
سیال عبوری در سیکل خورشیدی آب و سیال عبوری در سیکل همزمان 
دی اکسید کربن گذر بحرانی می‌باشد که مقدار دبی سیال ورودی به کلکتور 

تحت شرایط شبیه سازی 10 کیلوگرم در هر ثانیه در نظر گرفته شده است. 
در جدول 1 شرایط شبیه سازی سیستم همزمان توان حرارت و برودت ]21[ 
آورده شده است. قانون اول ترمودینامیک طبق معادله )1( و قانون بقای جرم 
طبق معادله )2( تا )5( و نرخ گرمای مفید دریافتی از کلکتور از معادله )6( به 
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جدول 1. شرایط شبیه سازی سیستم همزمان توان حرارت و برودت ]21[ 

Table 1. Condition of combined cooling heat and power

 ]۱۱[: شرایط شبیه سازی سیستم همزمان توان حرارت و برودت ۱جدول 

Table 1. Condition of combined cooling heat and power 
 

 مقدار شرایط
 032 (C°) دمای خروجی هیتر کمکی

 082 (C°دمای ورودی تانک ذخیره )
 01 (MPaفشار ورودی توربین)

 002 (C°دمای ورودی توربین )
6/7 (MPaخروجی توربین )فشار   

 36 (C°)دمای ورودی جت پمپ 
77/1 (MPa)فشار خروجی جت پمپ   

 72 (C°دمای خروجی هیتر)
 1 (C°دمای تبرید)

%81 بازده آیزنتروپیک توربین  
%82 بازده آیزنتروپیک کمپرسور  

 02 (C°کمترین اختلاف دمای مبدل حرارتی)
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تحلیل اگزرژی-1 -2 
تحلیل اگزرژی با ادغام قانون اول و دوم ترمودینامیک بدست آمده که 
در آن با روش مطلوب تحلیل سیستم‌های انرژی و همچنین شناخت واضح 
مشخص  سیستم  یک  ترمودینامیکی  نامطلوب  فرآیندهای  انرژی،  سطوح 
می‌گردد. با در نظر گرفتن قانون اول و دوم ترمودینامیک، توازن اگزرژی را 

می‌توان به صورت زیر در نظر گرفت ]22[ :
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در جدول ۲ نرخ تخریب اگزرژی و بازده اگزرژی هر یک از اجزای سیکل 
همزمان و سیکل خورشیدی آورده شده است ]23[ .

تحلیل اگزرژی- اقتصادی-1 -3 
بوده  مهندسی  علوم  شاخه‌‌های  از  یکی  اقتصادی  اگزرژی-  تحلیل 
بر  اجزای سیستم،  از  ترمودینامیکی، هر یک  ارزیابی  مناسب  ترکیب  با  که 
و عملکرد  برای طراحی  داده‌ها،  در  اقتصادی  اصول  و  اگزرژی  تحلیل  پایه 
سیستم‌های سرمایه مؤثر می‌باشد. اما این تحلیل با استفاده از تحلیل رایج 
هزینه  تابع  تعیین  براساس  نمی‌شود.  حاصل  اقتصادی  و  اگزرژی  و  انرژی 
که به پارامترهای مهم بهینه سازی وابسته است، هزینه اجزای مخصوص 
بصورت یک تابع از پارامترهای طراحی ترمودینامیکی توضیح داده می‌شود 
]24[. هدف اصلی آنالیز اگزرژی- اقتصادی مشخص نمودن جریان هزینه و 

محاسبه هزینه بر واحد اگزرژی جریان تولید سیستم می‌باشد.

محاسبه سطح انتقال حرارت-1 -4 
برای محاسبه ضریب انتقال حرارت در مبدل‌های حرارتی از روابط تجربی 
استفاده شده است ]21[. افت فشار در مبدل‌های حرارتی به عنوان یکی از 
انتقال حرارت در نظر گرفته می‌شود.  شرایط همگرایی در محاسبات سطح 
انتقال حرارت کلی، اطلاعات  انتقال حرارت و ضریب  برای محاسبه سطح 
فیزیکی مبدل‌های حرارتی و مشخصه‌های جریان در آنها نیاز می‌باشد. برای 
انتقال حرارت کلی باید نوع مبدل مشخص گردد. در سیکل  تعیین ضریب 
مورد مطالعه از کلکتور سهموی به علت راندمان بالا و اندازه مناسب استفاده 
و  گاز سیکل همزمان  گاز سیکل همزمان، سردکن  است. در گرمکن  شده 
گرمکن از رژیم جریان تک فازی و در اواپراتور از رژیم جریان دو فازی برای 
مدل‌سازی و تعیین ضریب انتقال حرارت کلی و سطح انتقال حرارت استفاده 
شده است. انتقال حرارت از معادله زیر بدست آمده که در آن  ضریب انتقال 
حرارت کلی،  سطح انتقال حرارت و  اختلاف دمای لگاریتمی بین سطح سرد 

و گرم مبدل می‌باشد. 
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همچنین ضریب انتقال حرارت کلی از معادله زیر بدست می‌‌آید:
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در معادله )۱۳(،  و  به ترتیب ضریب انتقال حرارت جابه‌جایی سمت گرم 
و سرد می‌باشد. عدد ناسلت در مبدل حرارتی از معادله )۱۴( بدست می‌آید 

:]21[
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عدد رینولدز نیز از معادله )۱۵( بدست می‌آید :
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hD قطر هیدرولیکی کانال که به صورت  که در آن G سرعت جرمی 

زیر بدست می‌آید:
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جدول 2. نرخ تخریب اگزرژی و بازده اگزرژی  

Table 2. Rate of Exergy destruction

 
: نرخ تخریب اگزرژی و بازده اگزرژی ۱جدول   

Table 2. Rate of Exergy destruction 
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و عدد پرانتل نیز از معادله زیر بدست می‌آید:
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انتقال حرارت هدایتی و  لزجت سیال و   K ضریب  این معادله  که در 
ظرفیت گرمایی ویژه می‌باشد. 

محاسبات هزینه-1 -5 
ام نشان می‌دهد که مجموع نرخ‌های  K معادله موازنه هزینه برای اجزای
هزینه جریان اگزرژی موجود در داخل حجم کنترل برابر با مجموع نرخ‌های 
و  سرمایه‌گذاری  با  مرتبط  هزینه‌های  مقادیر  بعلاوه  ورودی  جریان  هزینه 
مشخص   kZ عبارت با  آخر  ترم  دو  مجموع  می‌باشد.  نگهداری  و  تعمیر 
می‌گردد. براساس محاسبه هزینه واحد اگزرژی، معادله موازنه هزینه به همراه 
معادلات کمکی برای هریک از اجزای سیستم مورد استفاده قرار می‌گیرد. 
برای یک سیستم دریافت کننده انرژی گرمایی و تولید توان، معادله موازنه 

هزینه به صورت زیر می‌باشد ]25[  
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 ,q kC و  ,w kC c هزینه بر واحد هر جریان اگزرژی می‌باشد. که در آن
نیز به ترتیب نرخ هزینه توان خروجی از اجزای سیستم و نرخ انرژی گرمایی 
ورودی به اجزا می‌باشد. معادله )13( نشان می‌دهد که نرخ کل هزینه‌های 
اگزرژی جریان خروجی مساوی با نرخ کل هزینه‌های اگزرژی جریان ورودی 
بعلاوه نرخ کل هزینه‌های انجام شده در فرایندها می‌باشد. موازنه‌های هزینه 
از  استفاده  با  باشند.  مثبت  ترم‌ها  تمامی  که  می‌شود  نوشته  طوری  معمولًا 

معادله )13( می‌توان نوشت ]25[ 
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نرخ هزینه کلی هر یک از اجزای سیستم از معادله )۲۲( به دست می‌آید 
که بیانگر مجموع هزینه اولیه خریداری و هزینه تعمیر و نگهداری می‌باشد:
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τ ساعات کارکرد  ام،  k kZ هزینه خریداری اجزای که در این معادله
به ترتیب مقادیر ضرایب   kω kγ و  بازگشت سرمایه1،  سالانه و ضریب 
kR نیز  مربوط به هزینه‌های عملکردی و نگهداری ثابت و متغیر می‌باشد.
از  مستقل  که  بوده  متفرقه‌ای  نگهداری  و  عملکرد  هزینه‌های  تمام  شامل 
هزینه‌های سرمایه گذاری و اگزرژی محصولات می‌باشد. به دلیل کوچک 
بوده دو ترم آخر در طرف راست معادله نسبت به ترم اول، از این ترم‌ها در 
مقابل ترم اول چشم پوشی می‌گردد. ضریب بازگشت سرمایه به نرخ سود و 
عمر مفید دستگاه‌ها وابسته است و ضریب بازگشت سرمایه تابعی از نرخ سود 

بوده و به صورت زیر محاسبه می‌شود ]26[ :
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مفید  عملکرد  سال‌های  تعداد   n و سالیانه  سود  نرخ   i که طوری  به 
دستگاه می‌باشد. هزینه مبدل حرارتی از معادله زیر به دست می‌آید:
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مواد  ضریب  ,M HEXF هستند. ثابتی  ضرایب   ,HEXB2 و   ,HEXB1

مواد،  به  مربوط  اضافی  ضریب   SF و  فشار  ضریب   ,P HEXF و  مبدل 
مبدل‌های  اولیه  هزینه  HEXC 0   ، و...  کارگر  نیروی  بار،  اضافه،  لوله‌های 
حرارتی است که از کربن استیل ساخته شده و از معادله زیر به دست می‌آید:
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ثابت  حرارتی  مبدل  نوع  هر  برای   ,HEXK 3 ، ,HEXK 2 ، ,HEXK1

HEXA سطح انتقال حرارت مبدل حرارتی می‌باشد. ضریب فشار  می‌باشد و 
مبدل حرارتی از معادله زیر به دست می‌آید:
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ثابت  حرارتی  مبدل  نوع  هر  برای   ,HEXC 3 ، ,HEXC 2 ، ,HEXC1

HEXP فشار طراحی مبدل حرارتی است.  می‌باشد و

موازنه هزینه-2 
برای تخمین زدن هزینه تخریب اگزرژی در هر یک از اجزای سیستم، 
ابتدا باید تابع موازنه هزینه برای هر یک از اجزا حل شود. در موازنه هزینه، 
معادله )۱۲(، ممکن است بیش از یک جریان ورودی و خروجی برای بعضی 
نامعین،  هزینه  پارامترهای  تعداد  حالت،  این  در  باشد.  داشته  وجود  اجزا  از 
بیشتر از تعداد موازنه‌های هزینه اجزا می‌شود، در نتیجه می‌توان از معادلات 
اجرای  برای  کرد.  استفاده  معادلات  حل  برای  کمکی  اقتصادی  اگزرژی- 
معادله )13( برای هر یک از اجزا به همراه معادلات کمکی سیستم معادلات 

خطی می‌‌توان از ماتریس نرخ اگزرژی استفاده نمود ]27[ :
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kC به ترتیب ماتریس نرخ اگزرژی   
 ] و  ]kc  ، kEx  

 که در آن
)بدست آمده از آنالیز اگزرژی(، بردار هزینه اگزرژی )محاسبه شده( و بردار 
موازنه  معادلات  می‌باشد.  اقتصادی(  تحلیل  از  آمده  )بدست   kZ ضرایب
از اجزای سیستم از معادله )۳۰( تا )۵۰(  هزینه و معادلات کمکی هر یک 
به دست می‌آید. معادله موازنه هزینه و معادله کمکی گرمکن از روابط ذیل 

بدست می‌آید ]27[:
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معادله موازنه هزینه و معادله کمکی خنک‌کن گاز از معادله )۳۳( و )۳۴( 
بدست می‌آید:
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معادله موازنه هزینه و معادله کمکی گرمکن کن گاز از معادله )۳۵( و 
)۳۶( بدست می‌آید:
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معادله موازنه هزینه و معادله کمکی توربین از معادله )۳۷( و )۳۸( بدست 
می‌آید:

)37(
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(۴۱) 8 9
9 8

8 9

C C or c c
Ex Ex

 
 

 

(۴۲) 11 6 5C C C  
 

(۴۳) 611
11 6

11 6

CC or c c
Ex Ex

 
 

 

(۴۴) 14 13 Com ComC C C Z   
 

(۴۵) 17 16 18 15 tstC C C C Z    
 

(۴۶) 16 15
15 16

16 15

C C or c c
Ex Ex

 
 

(۴۷) 15 16 PpscC C Z  
 

(۴۸) Tur Com
Tur Com

T Com

C C
c c

W W
 

 
 

(۴۹) 
1 2 3

24

......total

com tur ihst

C C C C
C C C C
    

  
 

 

(۵۱) 1 2 3

24

......total

com tur ihst

C C C C
C C C C
    

  
 

�

بدست   )۳۹( معادله  از  پمپ  معادله کمکی جت  و  موازنه هزینه  معادله 
می‌آید ‌:

)39(
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 )۴۱( و   )۴۰( معادله  از  اواپراتور  کمکی  معادله  و  هزینه  موازنه  معادله 
بدست می‌آید: 

)40(
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معادله موازنه هزینه و معادله کمکی جداساز از معادله )۴۲( و )۴۳( بدست 
می‌آید:
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بدست   )۴۴( معادله  از  کمپرسور  کمکی  معادله  و  هزینه  موازنه  معادله 
می‌آید:
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معادله موازنه هزینه و معادله کمکی تانک ذخیره از معادله )۴۵( و )۴۶( 
بدست می‌آید:
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 )۴۷( معادله  از  سهموی  کلکتور  کمکی  معادله  و  هزینه  موازنه  معادله 
بدست می‌آید:

)47(
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معادلات کمکی لازم برای حل مجهولات موجود از معادله )۴۸( بدست 
می‌آید:

)48(
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c19در این روابط می‌توان   ,c21  ,c23 Ppscc و  به دلیل کوچک بودن 
از مقادیر آن صرف نظر نمود. 
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�

بحث و بررسی نتایج-3 
برای اعتبار سنجی مدل ترمودینامیکی ارائه شده، بازده گرمایی و بازده 
و  مقایسه شده است  وانگ و همکاران،  مقاله  با  اگزرژی سیکل کار حاضر 
نتایج آن در جدول ۳ آورده شده است. در شکل‌های ۴ و ۵ نتایج بازده گرمایی 
و بازده اگزرژی با دقت بسیار خوبی برای مقادیر مقاله وانگ و همکاران ]21[ 
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و مقادیر مدل سازی کار حاضر، تحت شرایط افزایش فشار ورودی توربین 
نشان داده است:

نتایج کار حاضر که با استفاده از نرم افزار حل کننده معادلات مهندسی1 
خطای   %1/169 دارای   ]21[ همکاران  و  وانگ  نتایج  با  و  آمده  بدست 
محدود در بازده گرمایی و 2/118% خطا در بازده اگزرژی می‌باشد. تحلیل 
ترمودینامیکی، اگزرژی و اگزرژی- اقتصادی یک سیکل تولید همزمان‌ گذر 
بحرانی دی اکسید کربن همراه با محرک خورشیدی در این مطالعه انجام 
و  روز  در طول  خورشید  از  دریافتی  حرارتی  شار  اینکه شدت  دلیل  به  شد. 

1  Engineering Equation Solver (EES)

به تحلیل سیستم نمی‌باشد، در  قادر  استاتیکی  ساعت متغیر می‌باشد، مدل 
نتیجه از مدل دینامیکی برای تعیین شار حرارتی در هر ساعت استفاده گردیده 
است. در این بخش با توجه به در نظر گرفتن حجم کنترل برای هر یک از 
اجزای سیستم و اندرکنش گرما، کار، جریان ورودی و خروجی با استفاده از 
معادلات بقای جرم و انرژی، تحلیل ترمودینامیکی سیستم انجام شده است. 
نتایج حاصل از شبیه سازی ترمودینامیکی سیستم معرفی شده در جدول ۴ 
آورده شده است. این نتایج با استفاده نرم افزار حل‌کننده معادلات مهندسی۱ 

به دست آمده است.
در شکل‌های ۴ و ۵ اثر فشار ورودی توربین بر عملکرد سیستم نشان 

جدول 3. مقایسه نتایج سیکل همزمان پیشنهادی

Table 3. Comparing results combined cycle
 : مقایسه نتایج سیکل همزمان پیشنهادی3جدول 

Table 3. Comparing results combined cycle 
 

  کارحاضر [00]وانگ و همکاران 
 (kW)گرمای دریافتی از کلکتور  20/031 07/031

 (kW)توان توربین  01 080/01
 (kW)توان کمپرسور  70/07 27/01
 (kW) توان سرمایشی  668/7 66/7
 (kW) توان گرمایشی  3/63 171/63
 (kW) اگزرژی گرمایی  37/06 30/06

 (kW) اگزرژی سرمایشی  300/2 086/2
 (kW) اگزرژی ورودی از کلکتور  20/18 200/18
 (%) بازده گرمایی سیستم  60/13 2/13
 (%)بازده اگزرژی سیستم  70/06 8/08

 (MJ/$) هزینه بر واحد زمان 8/036 -
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Fig. 4. Effect of turbine inlet pressure on exergy efficiency 

 اثر فشار ورودی توربین بر بازده اگزرژی سیستم :۴شکل
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 4. اثر فشار ورودی توربین بر بازده اگزرژی سیستم

Fig. 4. Effect of turbine inlet pressure on exergy efficiency
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جدول 4. نتایج شبیه سازی ترمودینامیکی سیستم همزمان

Table 4. Thermodynamic results of combined cycle

 همزمان سیستم ترمودینامیکی سازی شبیه نتایج :۴جدول 
Table 4. Thermodynamic results of combined cycle 

 
 (kg/s) جرمی دبی (kJ/kg) اگزرژی (MPa) فشار (C°) دما نقاط
0 002 08 0/067  1111/2  
0 0/073  6/7  7/073  1111/2  
3 72 6/7  0/001  1111/2  
7 36 6/7  7/026  1111/2  
1 27/08  77/1  8/068  7076/2  
6 27/08  77/1  7/70  2306/2  
7 1 666/3  7/063  2306/2  
8 1 666/3  7/088  0663/2  
6 1 666/3  087 0663/2  
02 1 666/3  6/087  0367/2  
00 27/08  77/1  8/067  6600/2  
00 27/08  77/1  8/067  0367/2  
03 27/08  77/1  8/067  1111/2  
07 30/67  01 3/031  1111/2  
01 6/030  7 3/076  02 
06 032 7 1/072  02 
07 032 7 1/072  7107/2  
08 082 7 010 7107/2  
06 72 0207/2  10/06  277/2  
02 32 0207/2  176/0  277/2  
00 32 0207/2  176/0  0066/2  
00 82 0207/2  73/06  0067/2  
03 32 6/2  277/0  20363/2  
07 072 6/2  0/806  20363/2  
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Fig. 5. Effect of turbine inlet pressure on thermal efficiency 
 اثر فشار ورودی توربین بر بازده گرمایی سیستم :۵ شکل

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 5. اثر فشار ورودی توربین بر بازده گرمایی سیستم

Fig. 5. Effect of turbine inlet pressure on thermal efficiency

داده شده است. با افزایش فشار ورودی توربین، توان خروجی توربین و توان 
ورودی کمپرسور افزایش می‌یابد که به دلیل افزایش نسبت فشار توربین و 
کمپرسور می‌باشد. همچنین با افزایش فشار ورودی توربین، گرمای حاصل 
از سیکل کاهش یافته که به دلیل کاهش دمای خروجی از توربین می‌باشد. 
ظرفیت سرمایشی سیکل نیز افزایش می‌یابد که آن نیز به دلیل افزایش دمای 
خروجی از کمپرسور می‌باشد. در نهایت با افزایش فشار ورودی توربین بازده 

اگزرژی و گرمایی کاهش یافته که به دلیل وابستگی آنها به گرمای حاصل از 
گرمکن و ظرفیت گرمایی و کار کمپرسور و کار توربین می‌باشد. 

در شکل ۶ اثر فشار خروجی توربین بر عملکرد سیستم نشان داده شده 
است. با افزایش فشار خروجی توربین افت انتالپی در توربین کاهش یافته و در 
نتیجه توان خروجی توربین کاهش می‌یابد. برای ثابت ماندن شرایط ورودی 
و خروجی کمپرسور، توان کمپرسور ثابت نگه داشته می‌شود. با افزایش فشار 

 

 
 

Fig. 6. Effect of turbine outlet pressure on thermal efficiency 
 فشار خروجی توربین بر عملکرد سیستماثر  :۶شکل

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 6. اثر فشار خروجی توربین بر عملکرد سیستم

Fig. 6. Effect of turbine outlet pressure on thermal efficiency
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خروجی توربین، دمای خروجی از آن افزایش یافته و در نتیجه گرمای حاصل 
فشار  توربین،  خروجی  فشار  افزایش  با  می‌یابد.  افزایش  سیستم  گرمکن  از 
اولیه ورودی به جت پمپ‌ افزایش یافته و در نتیجه سرعت جریان  جریان 
در خروجی نازل جت پمپ‌، افزایش می‌یابد. این امر به مکش جریان ثانویه 
ترک  را  پمپ‌  که جت  کربن  اکسید  دی  کیفیت  و  کرده  کمک  پمپ‌  جت 
می‌کند، کاهش می‌دهد. همچنین، دبی جرمی بخار اشباع ورودی به اواپراتور 
را کاهش داده و باعث کاهش کیفیت دی اکسید کربن ورودی به اواپراور را 
سبب می‌شود. بنابراین اختلاف انتالپی در اواپراتور افزایش یافته و سرمایش 

حاصل از اواپراتور، بازده گرمایی و اگزرژی افزایش می‌یابد.
از مبدل‌های حرارتی تحت شرایط شبیه  در جدول ۵ مساحت هر یک 

سازی مطابق با جدول ۳ آورده شده است. 
ورودی  فشار  افزایش  با  می‌شود  مشاهده   ۷ شکل  در  که  طور  همان 
یکنواخت  طور  به  حرارتی  مبدل‌های  حرارت  انتقال  سطح  مجموع  توربین، 

افزایش یافته که  دلیل آن این است که با افزایش فشار، دمای ورودی بخار 
به توربین نیز افزایش یافته و برای داشتن نرخ انتقال گرمای بیشتر با توجه 
به دمای بالاتر، نیاز به سطح تبادل حرارتی بیشتر خواهد بود. بر این اساس با 
افزایش دما می‌تواند دبی جرمی دی اکسید کربن افزایش یابد تا نرخ صعودی 
تولید گرما بیشتر گردد. به عبارتی دیگر، با افزایش فشار، دمای سیال عامل 
نیز افزایش می‌یابد. افزایش دما در سیال عامل دی اکسید کربن با افزایش 
نرخ انتقال گرما اتفاق می‌افتد. در نتیجه برای افزایش نرخ انتقال گرما، نیاز 
انتقال حرارت بزرگتری برای تمامی مبدل‌هایی موجود در سیکل  به سطح 
کار  واحد  بر  هزینه  می‌شود،  مشاهده   ۸ شکل  در  که  طور  همان  می‌باشد. 
خالص خروجی ابتدا کاهش و سپس افزایش می‌یابد. با افزایش فشار ورودی 
توربین کار خالص خروجی در ابتدا افزایش و سپس کاهش یافته و از طرفی 
با افزایش ورودی توربین دبی جرمی سیال کاری کاهش یافته که خود سبب 
توربین،  ورودی  فشار  افزایش  با  نتیجه  در  می‌گردد.  توربین  هزینه  کاهش 

جدول 5. مساحت سطح انتقال حرارت از مبدل‌های حرارتی

Table 5. Heat transfer Area of heat exchangers
 های حرارتی: مساحت سطح انتقال حرارت از مبدل۵جدول 

Table 5 Heat transfer Area of heat exchangers 
 

 سطح انتقال حرارت) مترمربع( مبدل حرارتی
 677/2 اواپراتور

 27/0 خنک کن گاز
 071/0 گرمکن گاز

 133/2 گرمکن
 101/3 مجموع

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 
Fig. 7. Effect of turbine inlet pressure on sum of heat exchanger area 

 هااثر فشار ورودی توربین بر مجموع مساحت مبدل :۷شکل 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 7. اثر فشار ورودی توربین بر مجموع مساحت مبدل‌ها

Fig. 7. Effect of turbine inlet pressure on sum of heat exchanger area
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هزینه بر واحد کار خالص خروجی در ابتدا کاهش یافته که به دلیل کاهش 
هزینه و افزایش کار خالص خروجی می‌باشد و سپس افزایش یافته که به 

دلیل کاهش هزینه و کاهش کار خالص خروجی خواهد بود. 
ورودی  دمای  حسب  بر  اگزرژی  تخریب  هزینه  نرخ  تغییرات   ۹ شکل 
دمای  اختلاف  توربین،  ورودی  دمای  افزایش  با  می‌دهد.  نشان  را  توربین 

ورودی و خروجی آن کاهش یافته که این کاهش اختلاف دما سبب کاهش 
نرخ تخریب اگزرژی و در نتیجه کاهش نرخ هزینه تخریب اگزرژی می‌گردد. 
داده شده  نشان  بر عملکرد سیستم  توربین  فشار خروجی  اثر  در شکل ۱۰ 
است. با افزایش فشار خروجی توربین افت آنتالپی در توربین کاهش یافته و 
در نتیجه کار خروجی توربین کاهش می‌یابد. برای ثابت ماندن شرایط ورودی 

 

 
Fig. 8. Effect of turbine inlet pressure on cost 

 اثر فشار ورودی توربین بر مقادیر هزینه بر واحد توان  :۸شکل 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 8. اثر فشار ورودی توربین بر مقادیر هزینه بر واحد توان 

Fig. 8. Effect of turbine inlet pressure on cost

 

 
Fig. 9. Effect of turbine inlet temperature on rate of exergy destruction rate 

 اثر دمای ورودی توربین بر نرخ هزینه تخریب اگزرژی :۹شکل 
 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

 

شکل 9. اثر دمای ورودی توربین بر نرخ هزینه تخریب اگزرژی

Fig. 9. Effect of turbine inlet temperature on rate of exergy destruction rate
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و خروجی کمپرسور، کار کمپرسور ثابت نگه داشته می‌شود. با افزایش فشار 
خروجی توربین، دمای خروجی از آن افزایش یافته و در نتیجه گرمای حاصل 
فشار  توربین،  خروجی  فشار  افزایش  با  می‌یابد.  افزایش  سیستم  گرمکن  از 
اولیه ورودی به جت پمپ‌ افزایش یافته و در نتیجه سرعت جریان  جریان 
که نازل جت پمپ‌ را ترک می‌کند، افزایش می‌یابد. این امر به مکش جریان 
ثانویه جت پمپ‌ کمک کرده و کیفیت دی اکسید کربن که جت پمپ‌ را ترک 
می‌کند، کاهش می‌یابد. همچنین، دبی جرمی بخار اشباع ورودی به اواپراتور 
را کاهش داده که منجر به کاهش کیفیت دی اکسید کربن ورودی به اواپراور 
را سبب می‌شود. بنابراین اختلاف آنتالپی در اواپراتور افزایش یافته و سرمایش 

حاصل از اواپراتور و بازده گرمایی و اگزرژی افزایش می‌یابد.
بر عملکرد سیستم بررسی شده است.  اواپراتور  اثر دمای  در شکل ۱۱ 
از سیستم،  گرمای حاصل  و  کمپرسور  کار  و  توربین  کار  بر  اواپراتور  دمای 
اثرگذار نمی‌باشد. با افزایش دمای اواپراتور سرمایش حاصله به مقدار اندکی 
اواپراتور  افزایش فشار  به دلیل  نهان کاهش می‌یابد، که  افزایش و گرمای 
می‌باشد و از طرفی کیفیت دی اکسید کربن که جت پمپ‌ را ترک می‌کند 
بالا رفته که دبی جرمی بخار اشباع که به اواپراتور برگشت داده می‌شود، را 
اواپراتور،  به  ورودی  کربن  اکسید  دی  کیفیت  همچنین  و  می‌دهد  افزایش 
افزایش می‌یابد. در نتیجه، اختلاف انتالپی در اواپراتور کاهش یافته که سبب 
کاهش سرمایش تولید شده در سیستم می‌گردد. به عبارت دیگر، چون فشار 

و همچنین دبی جرمی جریان اولیه ثابت و دبی جرمی جریان ثانویه افزایش 
اثر  همزمان  وجود  بخاطر  می‌رود.  بالا  سیستم  سرمایی  ظرفیت  می‌یابد، 
اختلاف انتالپی و اثر دبی جرمی در اواپراتور، سرمایش حاصل از سیستم به 
مقدار اندکی افزایش می‌یابد که این امر سبب افزایش اندک بازده گرمایی و 

اگزرژی در سیستم می‌شود.

نتیجه‌گیری-4 
در این مطالعه به بررسی یک سیکل پایدار برایتون و تبرید گذر بحرانی 
دی اکسید کربن همراه با جت پمپ‌ با استفاده از انرژی خورشیدی به عنوان 
منبع گرما پرداخته شده است. با افزایش فشار خروجی توربین، فشار جریان 
پمپ‌،  جت  نازل  خروجی  در  جریان  سرعت  و  پمپ‌  جت  به  ورودی  اولیه 
و  کرده  پمپ‌ کمک  ثانویه جت  جریان  به مکش  امر  این  می‌یابد.  افزایش 
می‌دهد.  کاهش  می‌کند،  ترک  را  پمپ‌  جت  که  کربن  اکسید  دی  کیفیت 
همچنین، دبی جرمی بخار اشباع ورودی به اواپراتور را کاهش داده و باعث 
کاهش کیفیت دی اکسید کربن ورودی به اواپراور را سبب می‌شود. بنابراین 
و  اواپراتور  از  و سرمایش حاصل  یافته  افزایش  اواپراتور  در  انتالپی  اختلاف 
بازده گرمایی و اگزرژی افزایش می‌یابد. افزایش فشار خروجی توربین، فشار 
اولیه ورودی به جت پمپ‌ افزایش یافته و در نتیجه سرعت جریان  جریان 
که نازل جت پمپ‌ را ترک می‌کند، افزایش می‌یابد. این امر به مکش جریان 

 
Fig. 10. Effect of ejector back pressure on efficiency 
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را  پمپ‌  اکسید کربن که جت  کیفیت دی  و  پمپ‌ کمک کرده  ثانویه جت 
به  اشباع ورودی  ترک می‌کند، کاهش می‌یابد. همچنین، دبی جرمی بخار 
اواپراتور را کاهش داده که منجر به کاهش کیفیت دی اکسید کربن ورودی 
به اواپراور را سبب می‌شود. بنابراین اختلاف انتالپی در اواپراتور افزایش یافته 
می‌یابد.  افزایش  اگزرژی  و  گرمایی  بازده  و  اواپراتور  از  حاصل  سرمایش  و 
همچنین، نتایج نشان می‌دهد که تانک ذخیره بیشترین نرخ تخریب اگزرژی 
را در میان اجزای سیستم به دلیل اختلاف دمای زیاد دارد که مقدار آن حدود 
29% کل نرخ تخریب می‌باشد و با افزایش فشار ورودی توربین از 9 تا 17 
مگا پاسکال بازده اگزرژی به مقدار 6/92 % و بازده گرمایی به مقدار 5/81 
% کاهش می‌یابد، با افزایش فشار خروجی توربین از 7/4 تا 8 مگا پاسکال، 
بازده اگزرژی به مقدار 0/61 % و بازده گرمایی سیستم به مقدار %17/65 
افزایش می‌یابد. افزایش دمای اواپراتور اثر بسیار ناچیزی بر بازده گرمایی و 
بازده اگزرژی داشته و با افزایش فشار ورودی توربین از 8 تا 18 مگا پاسکال، 
بیشترین هزینه  افزایش می‌یابد.  ابتدا کاهش و سپس  توان  بر واحد  هزینه 
بر واحد توان مربوط به سرمایش خروجی از سیکل همزمان بوده به طوری 
که مقدار آن حدود 53% مقدار کل هزینه‌ها است. برای تولید برودت نیاز به 
۵۳ درصد مجموع هزینه انرژی صرف شده بوده، در صورتی که برای تولید 
توان گرمایشی و توان مکانیکی فقط به ۴۷ درصد مجموع کل هزینه‌ها نیاز 

می‌باشد.

فهرست علائم -5 

 
Fig. 11. Effect of evaporator temperature on efficiency 
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