
 

809 

Теплофизика и аэромеханика, 2023, том 30, № 4 

УДК 621.311.24 

Моделирование теплопереноса 
для повышения эффективности 
cолнечной энергетической системы 
с замкнутым циклом Брайтона и c рекуперацией 

С. Сабзпушан1, 2, М.Р. Морад2 

1Фрайбургский университет, Фрайбург, Германия 
2Технологический университет  им. Шарифа, Тегеран, Иран 

E-mail: seyedali.sabzpoushan@livmats.uni-freiburg.de 

В представленной работе выполнено моделирование теплового баланса для солнечной установки на ос-
нове цикла Брайтона с рекуперацией тепла. Изучено влияние линейного и нелинейного подходов к конвектив-
ному теплообмену и теплообмену излучением для случаев горячего и холодного теплового резервуаров. Также 
при моделировании рассматривались варианты тепловых потерь для цикла Брайтона солнечной установки, что 
является дополнением к схожему анализу для цикла Карно. Для различных моделей сравнивался общий КПД 
системы. Исследовано влияние шести значимых температур теплового двигателя и проведена оценка влияния 
этих температур на КПД коллектора, термический КПД и эффективность всей системы. Выполнено сравнение 
общей эффективности системы для различных реализованных моделей. Кроме того, проведен анализ конкрет-
ного примера и оценена важность рассмотрения нелинейного теплообмена при вычислении термического КПД 
для закрытого цикла Брайтона при различных температурах горячего источника. Такой подход полезен для 
оценки перспективных тепловых циклов на путях ускорения прогресса генерации энергии с пониженным уг-
леродным следом. 

Ключевые слова: тепловая машина с циклом Брайтона на солнечной энергии, КПД цикла, регенератив-
ный цикл, потери на излучение, нелинейность процесса теплообмена. 

Введение 

Солнечная энергия является крупнейшим и самым экологически чистым источни-
ком энергии в мире. Различные аспекты использования солнечной энергии и соответ-
ствующих технологий представляют собой предмет обширных исследований. В этом 
случае, с учетом существенного уменьшения выбросов, использование замкнутых цик-
лов, особенно замкнутых систем на основе цикла Брайтона, для регионов с большим ко-
личеством солнечных дней, например, в пустыне Сахаре или в странах вокруг Персид-
ского залива, может быть альтернативным решением станциям, работающим на иско-
паемом топливе, особенно в качестве вспомогательных энергетических установок в часы 
пиковой нагрузки. Кроме того, эта альтернатива может быть конкурентоспособной и прив-
лекательной с точки зрения эффективности, капитальных и эксплуатационных расходов. 

  Сабзпушан С., Морад М.Р., 2023 
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Гелиотехника на солнечных панелях эффективна не для всех климатических регионов 
и областей применения, однако солнечные коллекторы нашли широкое применение 
в области тепло- и электроэнергетики, начиная с систем тригенерации для зданий [1] 
и до промышленных энергетических установок [2]. 

Воздух, будучи доступным и бесплатным видом газа, является наиболее распро-
страненным рабочим телом для замкнутого цикла Брайтона, причем в мире имеется зна-
чительный опыт разработки таких энергетических гелиосистем. Вместе с тем некоторые 
недостатки воздуха побуждают исследователей к использованию нестандартных видов 
рабочей среды, таких как двуокись углерода в сверхкритическом или транскритическом 
состоянии (SO2- или T-CO2) [3 – 5], гелий [6], азот и пр. Это связано с тем, что примене-
ние воздуха в рабочем цикле превышает риск окисления материалов при высоких тем-
пературах и большие потери давления становятся неизбежными. Кроме того, воздух 
обеспечивает сравнительно низкий коэффициент конвективного теплопереноса и для 
привлекательного уровня КПД он должен иметь высокую температуру на входе в тур-
бину (ТВТ). Если разработчик выбирает вместо воздуха среду S-CO2, то это обеспечива-
ет высокую эффективность при сравнительно низкой капитальной стоимости и хорошей 
компактности энергоустановки [3, 4]. Вместе с тем применение S-CO2 создает свои про-
блемы со стабильностью и управлением при параметрах среды, близких к критической 
точке. Кроме того, недостаток данных по сверхкритическому флюиду также создает от-
дельные трудности [6]. 

В случае аналитического моделирования теплопереноса между концентратором 
солнечной энергии и самой энергетической станцией вполне уместно вместо рассмот-
рения квазиравновесных процессов использовать термодинамику конечного времени 
(Finite Time Thermodynamics — FTT), применяемую к внутренне обратимым циклам. 
Этот подход уже использовался в различных работах [8]. Также в таких термодинамиче-
ских моделях учитывается тепловое излучение (особенно в виде солнечного излучения) 
как источник теплообмена между рабочим циклом и окружающей средой [2]. Широкий 
диапазон применимости внутренне обратимой термодинамики и FTT-анализа позволяют 
учитывать утечки и потери на трение в гидравлических системах [9], однако рассматри-
валась только простейшая схема теплового двигателя Карно с конечной разницей темпе-
ратур между высокотемпературным носителем и рабочим циклом [10]. Теплообмен при 
конечной разнице температур также был изучен для случая низкотемпературного тепло-
вого резервуара, при этом КПД (ηCA) при максимальной мощности двигателя Карно 
с полностью внутренне обратимым циклом описывается уравнением (1), приведенным 
в работе [11]: 

L ,CA H
1 T

Tη = −                                                          (1) 

где TL и TH — соответственно температуры для холодного и горячего теплового резерву-
ара для цикла Карно. 

В работе [12] критерием оптимизации схожих внутренне обратимых циклов Карно 
являлась максимальная плотность мощности. Анализ подобной конфигурации должен 
учитывать эффекты конвективного и излучательного (линейный и нелинейный эффекты) 
механизма теплопереноса при работе внутренне обратимого двигателя Карно [13, 14]. 
С другой стороны, для газовых двигателей с циклом Брайтона анализ проводился как 
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для внутренне обратимого цикла (но лишь в линейном приближении и без учета тепло-
передачи излучением) [15 – 17]. Этот подход включал оценку внутренне обратимых про-
цессов, а именно: перераспределение потоков тепла между аккумуляторами тепла, гене-
рацией и промежуточным охлаждением. В ряде публикаций двигатели с циклом Карно 
на солнечной энергии оценивались с помощью FTT-анализа. Этот анализ распростра-
нялся только на теплопередачу излучением [18], на теплообмен как путем излучения, так 
и конвекции [19] или на радиационно-конвективный теплообмен в зависимости от выбо-
ра аккумулятора тепла [20 – 22]. Анализ солнечного излучения с использованием кон-
цепции внутренне обратимой термодинамики успешно применялся разными авторами 
к различным тепловым циклам: к циклу Ренкина [23], циклу Стирлинга [24], циклу 
Брайтона [25, 26] и к ряду необратимых циклов [27]. Как было отмечено в довольно 
полных обзорах и в работах по оптимизации энергоустановки, необратимые модели для 
замкнутого цикла Брайтона и внутренне обратимые модели для циклов охлаждения ра-
нее использовались для изучения энергосистем с комбинированной генерацией тепла, 
холода и энергии (CCHP plants) или обратных циклов Брайтона (IBC) для регенерации 
тепловой энергии. При этом для оптимизации станции применялся FTT-анализ [28, 29]. 
Что касается важности роли солнечного приемника, то исследования показали, что 
до 30,3 % потерь качества энергии в теплоэлектростанции на цикле Брайтона относится 
к солнечному приемнику, и при этом только 8,3 % потерь эксергии приходится  на саму 
установку с циклом Брайтона [28]. 

Таким образом, в предыдущих исследованиях была показана эффективность раз-
личных моделей тепловых потоков, что позволяет сравнить варианты с линейными 
и нелинейными эффектами (за исключением случая цикла Карно) [13, 14]. В целом вли-
яние достоверности такого моделирования на точность результатов остается неясным. 
В литературе был представлен подход в виде одновременного линейного моделирования 
для энергии и эксергии для солнечных станций с комбинированным циклом и с рекупе-
рацией тепла [6]. При этом известно очень небольшое число работ, где учитываются 
нелинейные эффекты для различных участков комбинированных циклов (в этом случае 
дополнительную сложность модели добавляет учет спектра излучения, приходящего 
на коллектор), но такие исследования ограничены случаем конфигураций без регенера-
ции [30]. В настоящей работе рассматривается гелиоустановка с циклом Брайтона и ре-
генерацией тепла. В простейшем случае авторы используют линейную модель для всех 
тепловых потоков независимо от влияния излучения, которое приводят к нелинейности. 
Здесь рассматриваются различные модели теплопереноса и потерь на излучение; полу-
чено аналитическое выражение для термического КПД для всех видов моделей. Для всех 
описанных случаев сравнивается изменение общей эффективности установки в терми-
нах температуры горячего накопителя тепла. Кроме того, изучается влияние изменения 
критических температур установки, включая температуру холодного накопителя и низ-
шую температуру цикла (входная температура компрессора) на общую эффективность. 

1. Теоретическое моделирование 

Схема солнечного теплового двигателя Брайтона с внутренней и внешней необра-
тимостью представлена на рис. 1. В целом система включает две части: солнечный кол-
лектор и тепловой двигатель с замкнутым циклом. Общий КПД (η) является произве-
дением двух величин: КПД коллектора (ηs) и термического КПД цикла (ηh). Здесь вели-
чина TH — температура коллектора, эквивалентная температуре горячего резервуара, 
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а TL — температура холодного резервуара, 
которая может равняться температуре окру-
жающей среды. Индексы s и a соответствуют 
изоэнтропийному и реальному процессам. 
Фазы цикла, отмеченные на рис. 1, описаны 
ниже в табл. 1. Кроме того, точка 7 соответ-
ствует самому горячему теоретическому со-
стоянию в процессе нагрева, которое может 
поглощать регенерируемое тепло. И наоборот, 
точка 8 соответствует самому холодному тео-
ретическому состоянию процесса охлаждения, 
которое может использоваться в качестве ис-
точника регенерации. 

Термический КПД цикла связан с тепловы-
ми потоками для горячего и холодного резерву-
аров ( )H LиQ Q  следующими соотношениями: 

3 5H
( ),mQ h h= −
                                                            (2) 

6 1L
( ),mQ h h= −


                                                           (3) 

H L
,W Q Q= −                                                             (4) 

( )L Hh 1 ,Q Qη = −                                                              (5) 

здесь параметр h обозначает энтальпию, а m  — массовый расход рабочего тела в цикле. 
На основе стандартного предположения холодного воздуха нелинейный тепловой поток 
описывается следующим образом: 

( )
3

1 1 3 5 1 H 3 5
H 1

5 H 3 H

( ) ( )
,

ln ( ) ( )
AU T T A T T T

Q Q
T T T T M

εσ− −
= = +

− −
                          (6) 

( )
3

2 2 6 1 2 L 6 1
L 2

6 L 1 L

( ) ( )
,

ln ( ) ( )
A U T T A T T T

Q Q
T T T T N

εσ− −
= = +

− −
                          (7) 

где первые члены отвечают за эффект конвекции, а вторые — за эффект теплообмена 
излучением [25, 27]. Таким образом, нелинейный случай включает в себя линейные 

Т аб ли ца  1  
Обозначения фаз цикла 

Фаза Описание 
1 Вход компрессора (минимальная температура цикла) 
2 Выход компрессора 
3 Вход турбины (максимальная температура цикла) 
4 Выход турбины 
5 Вход теплообменника 
6 Вход теплообменника на холодную внешнюю среду 

 

Рис. 1. Схема гелиоустановки на основе 
цикла Брайтона с рекуперацией тепла. 

1–6 — фазы цикла; 7, 8 — теоретические точки крайних 
значений для процессов нагрева (7) и охлаждения (8). 
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соотношения. В уравнениях (6) и (7) A1 и A2 — площади контакта рабочей среды c горя-
чим и холодным резервуарами соответственно, U1 и U2 — коэффициенты конвективного 
теплопереноса для горячего и холодного резервуара, ε — коэффициент излучения 

для коллектора, ( )8 2 45,67 10 Вт (м K )σ −= ⋅ ⋅  — постоянная Стефана – Больцмана, безраз-

мерные параметры M и N соответствуют безразмерным температурам согласно ниже-
приведенным выражениям: 

3 H 5 H H 3 5
2

5 H 3 H 3 5 H

( )( ) ( )1 1ln arctan ,
4 ( )( ) 2

T T T T T T T
M

T T T T T T T
+ − −

= +
+ − +

                               (8) 

1 L 6 L L 6 1
2

6 L 1 L 1 6 L

( )( ) ( )1 1ln arctan .
4 ( )( ) 2

T T T T T T T
N

T T T T T T T
+ − −

= +
+ − +

                                 (9) 

Теперь, используя уравнения баланса, включающего полную поглощенную сол-
нечную энергию, конвективные потери, потери на излучение и интенсивность теплопе-
редачи к двигателю, можно получить выражение для интенсивности теплопередачи 
от высокотемпературного резервуара: 

( ) ( )4 4
H 0 a r H L r L H L ,Q GA A T T A U T Tη εσ= − − − −                                (10) 

здесь η0 — произведение для эффективного коэффициента пропускания, G — поток 
солнечного излучения, Ar — площадь поглощения на солнечном коллекторе, Aa — пло-
щадь апертуры коллектора, UL — коэффициент теплообмена для коллектора. При этом 
КПД коллектора ( sη ) записывается выражением  

4
H HH

1 20
L La

s 1 1 1 ,Q T TM M
GA T T

η η
       = = − − − −          

                                   (11) 

где 
4

r L
1

0 a

A TM
A G

εσ
η

=  и L r L
2

0 a

U A TM
A Gη

=  — излучательные и конвективные параметры соот-

ветственно. Таким образом, общая эффективность системы является произведением 
двух КПД и записывается как 

4
H H 2

1 20
L L 1

1 1 1 1 .QT TM M QT T
η η

         = − − − − −              

                             (12) 

Уравнение (12) получено в самой общей форме, поскольку рассматривает конвективные 
и радиационные потери тепла в виде нелинейных членов. Далее будут представлены 
формулы в виде подвариантов уравнения (12), отражающие некоторые упрощения, 
касающиеся линейности членов, описывающие тепловые потери. 

2. Обсуждение результатов 

Отметим, что тепло, полученное в процессе 2 – 5, равно выделению тепла в процессе 
4 – 6 цикла, поскольку оба эти процесса вовлечены в регенерацию тепла. Действительно, 
согласно диаграмме рис. 1, система функционирует так, что определенное количество тепла, 
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произведенное на одном сегменте цикла (процесс 4 – 6) затем (в идеале) отдает то же 
самое количество тепла на другом сегменте (процесс 2 – 5). 

Совокупность постоянных величин для используемых параметров рассматривалась 
с целью изучения влияния самой высокой температуры цикла на КПД различных моде-
лируемых вариантов. Отдельные температуры и параметры были выбраны из типичных 
значений, представленных в доступных публикациях [25 – 27, 31, 32], и приведены в табл. 2. 

Как упоминалось выше, термины «линейные» и «нелинейные» относятся к тепло-
вой конвекции и комбинации теплового излучения и потерям солнечного коллектора 
соответственно. Чтобы исследовать влияние теплопереноса при моделировании в такой 
системе, авторами рассматривались различные члены уравнений и сравнивались полу-
ченные результаты. Таким образом, было изучено восемь различных случаев с учетом 

теплопереноса HQ  и LQ (табл. 3).  

Для всех приведенных в табл. 3 вариантов в табл. 4 представлены соответствую-
щие явные выражения для общего КПД системы, которые были получены с помощью 
программы MATLAB. Самое надежное моделирование из рассматриваемых вариантов 
ожидается для последнего случая, где для компонент теплообмена и для тепловых по-
терь на коллекторе принимаются нелинейные выражения. Для этого варианта моделиро-
вания температуры были получены с помощью алгоритма Genetic (см. табл. 2). Однако, 
чтобы его применить, необходимо задать интервал для каждого Ti, а затем с помощью 
алгоритма можно найти оптимальную точку в этом интервале температуры. Таким обра-
зом, с использованием доступных баз данных были выбраны разумные интервалы для 
каждой температуры, и затем применен общий алгоритм, в результате чего на выходе 
были получены величины, представленные в табл. 2. Было определено, что для пяти 
из шести температур оптимальная точка — это всегда минимум или максимум для вы-
бранного интервала, за исключением температуры TH, для которой оптимальное значе-
ние — это не минимум или максимум, а нечто среднее. Общие закономерности в обоб-
щенном виде приведены в табл. 5. 

Т аб ли ца  2  
Список выбранных значений 

для параметров системы 

Параметр Выбранные 
величины 

U1,air , Вт/(м2·K) 20 

U2,air , Вт/(м2·K) 14 

A1, м2 1 

A2, м2 1 

М1 0,0025 
М2 0,03 
η0 0,8 
ε 0,1 

TL, K 300 
T1, K 301 
T3, K 451 
T5, K 401 
T6, K 351 

 

Т аб ли ца  3  

Линейные и нелинейные члены 
для различных вариантов моделирования 

Вариант Линейные члены Нелинейные члены 

1 H ,Q  LQ  и потери* --- 

2 HQ  и LQ  Потери 

3 LQ  и потери HQ  

4 HQ  и потери LQ  

5 Потери HQ  и LQ  

6 LQ  HQ  и потери 

7 HQ  LQ  и потери 

8 --- HQ , LQ  и потери 

* — термин «потери» означает потери в коллекторе. 
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Т аб ли ца  4  
Явные выражения для общего КПД для восьми случаев моделирования 

Вариант Выражение для КПД 

1 

( )

( )

5 H
2 2 1 6

3 HH
0 2

L 6 L
1 2 3 5

1 L

ln
1 1 1

ln

T TA U T T
T TT

М
T T TAU T T

T T

η

  −
−    −    − − − +     −   −  −  

 

2 

( )

( )

5 H
2 2 1 64

3 HH
0 2 1 4

L 6 L
1 2 3 5

1 L

ln
1 1 1 1

ln

H

L

T TA U T T
T TT T

М M
T T TT AU T T

T T

η

  −
−     −    − − + − − +         −     −  −  

 

3 
H 2 1 62

20
L 6 L

1
1 L

( )1 1 1
ln

UT A T TM
T T TQ

T T

η

 
    − − − − +     −      −  

 

4 ( )

5 H
2

3 HH
20

L 1 3 51

ln
1 1 1

T TQ
T TTM

UT A T T
η

  −
    −    − − − −    −    
 

 

5 H 2
20

L 1
1 1 1 QTM QT

η
    − − − −         

 

6 ( )

5 H
24

3 HH H
2 1 40

L 1 3 51L

ln
1 1 1 1

T TQ
T TT TM M

UT A T TT
η

  −
     −    − − + − − −     −      
 

 

7 
( )4

1 62H 2H
2 1 40

L 6 LL
1

1 L

1 1 1 1
ln

U T TAT TM M
T T TT Q

T T

η

 
    −   − − + − − +      −        −  

 

8 
4

H H 2
2 1 40

L L 1
1 1 1 1 QT TM M QT T

η
     − − + − − −            

 

 
Кривые для КПД системы для всех вариантов моделирования в зависимости 

от температуры TH показаны на рис. 2. На графиках видно два набора по четыре кривых. 
Для нижней ветки кривых (понижающихся с ростом температуры) общим является то, 
что их поведение ближе к реальному, а также то, что потери для коллектора при моде-
лировании являются нелинейными. Для четырех из восьми случаев, при которых потери 
на излучение считаются нелинейными, заметны довольно выраженные максимумы 
для кривой общего КПД при температуре TH между 550 и 600 K. С физической точки 
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зрения быстрое падение КПД связано с большими потерями при увеличении темпера-
турной разницы между источником тепла и теплоотводом. Эти потери особенно возрас-
тают для теплообмена за счет излучения, когда его интенсивность выражается через чет-
вертую степень верхней и нижней температур. Что касается других четырех вариантов, 
в которых моделирование строилось на линейных формулах для потерь, то они не смогли 
правильно предсказать поведение общего КПД и тенденцию постепенного понижения 
при температуре TH выше, чем 650 K. 

Следует отметить, что выбранный вид моделирования потерь от солнечного кол-
лектора играет важную роль при оценке общего КПД системы. Таким образом, нелиней-
ное моделирование для потерь в коллекторе крайне важно для получения разумных ре-
зультатов. Кроме того, кривые на рис. 2 показывают, что только для горячего резервуара 
с более низкой температурой случай линейного моделирования дает точную аппрокси-
мацию реальности (поскольку излучение при низких температурах оказывает меньшее 
влияние). Поэтому предыдущие исследования, использовавшие предположение о ли-
нейности для потерь в коллекторе, страдали от связанной с этим неопределенностью, 
что будет рассмотрено далее. 

Если использовать самые точные выражения для КПД, а именно: вариант 8 из табл. 4 
и соответствующую ему формулу значения из табл. 2, то можно получить выражения 
для КПД цикла, коллектора и всей системы как функции температуры горячего резерву-
ара (см. результаты, приведенные на рис. 3). Увеличение температуры TH усиливает теп-
лоперенос от горячего резервуара, но при этом теплоперенос от низкотемпературного 
резервуара не меняется и, как ожидалось, тепловая эффективность цикла ( sη ) стремится 
к пределу (к единице). КПД коллектора ( sη ), который представлен в виде отрицательно-
го полинома четвертого порядка для высокотемпературного резервуара (см. уравнение 
(11)), понижается при повышении температуры резервуара выше 500 K. Это происходит 
из-за роста потерь на излучение и конвективных потерь в уравнении (10). Для общего 
КПД системы, состоящего из произведения двух КПД, наблюдается максимум при тем-
пературе TH ≈ 584,58 K для рассматриваемого интервала температур. 

Т аб ли ца  5  
Данные по изменению трех различных КПД, полученных с учетом влияния 

шести критических температур, и ограничения на изменения этих температур 

Критические 
температуры 
(тенденция 

на повышение) 

КПД 
коллектора 

Термическая 
КПД цикла КПД системы Ограничение(я) 

TH Уменьшается Увеличивается 

Параболическая 
зависимость с явно 

выраженным 
максимумом 

Не выше температуры 
поверхности солнца, 

но выше T3 

T1 Постоянное Уменьшается Уменьшается 
Не ниже TL, 

но не выше T6 
TL Увеличивается Увеличивается Увеличивается Не выше T1 

T3 Постоянное Уменьшается Уменьшается 
Не выше TH, 

но не ниже T5 

T5 Постоянное Немного 
уменьшается 

Немного 
уменьшается 

Должна быть не слишком 
высокой, чтобы остановить 
процесс рекуперации тепла 

T6 Постоянное Уменьшается Уменьшается 
Должна быть не слишком 

высокой, чтобы остановить 
процесс рекуперации тепла 
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Сравнение результатов вариантов линейного и нелинейного моделирования тепло-
вой эффективности теплового двигателя как части всей системы представлено на рис. 3. 
Для этой цели данные по изменению тепловой эффективности, выделенной из полных 
форм уравнений (6) и (7) (соответствует варианту 8 из табл. 4), сравнивались с результа-
тами вычислений с помощью метода, предложенного в работе [33], где логарифмическое 
среднее для разницы температур применялось к линейной модели теплопереноса от го-
рячего и холодного резервуаров. Видно, что учет нелинейности теплообмена является 

 
 

Рис. 2. Изменение общего КПД (η) для восьми вариантов 
моделирования для высоко- и низкотемпературного теплобмена 

и моделирование потерь через излучение как функции температуры TH. 
1 – 8 соответствуют вариантам моделирования 1 – 8 в табл. 4. 

 
 

Рис. 3. Зависимость КПД цикла (η h), 
коллектора (ηs) и системы (η) от температуры TH. 

Результаты настоящего моделирования для η h (1), 
ηs (2), η (3) и данные работы [32] для η h (4). 

 
 

Рис. 4. Зависимость КПД η h, ηs и η 
от температуры холодного резервуара TL. 

Результаты настоящего моделирования 
для η h (1), ηs (2), η (3). 
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более значительным фактором для КПД теплового двигателя с циклом Брайтона при 
более низких температурах горячего источника (это помогает избежать недооценки 
КПД). Таким образом, при оценке эффективности системы указанный фактор не менее 
важен по сравнению с нелинейностью излучательного компонента теплопереноса в сол-
нечном приемнике, где при высоких значениях температуры TH он оказывает домини-
рующее влияние и позволяет определить, насколько важно моделирование нелинейно-
сти при конкретной температуре TH. 

Для величины TH, соответствующей максимуму КПД системы на рис. 3 (TH ≈ 
≈ 584,58 K), изменения всех кривых для КПД как функции безразмерной критической 
температуры (описание см. в работах [34, 35]) показаны на рис. 4 – 8 (в качестве рабочего 
тела использовался воздух). Для каждого из этих графиков одна температура использу-
ется в качестве переменной, а остальные пять величин выбираются из табл. 2. Отметим, 
что значения температур из табл. 2 — это величины, полученные с помощью общего 
алгоритма для оптимизации общего КПД. Графики на рис. 4 позволяют предположить, 
что при постоянной TH  и T1 = 301 K понижение температуры холодного резервуара 
приводит к снижению всех трех видов КПД. Снижение КПД цикла происходит также 
из-за увеличения L ,Q  но при этом понижение КПД солнечного коллектора имеет более 
сложный механизм. В упрощенном виде можно пояснить, что причина этого в том, что 
при понижении температуры TL (то есть при повышении L )Q  для того, чтобы поддер-
жать баланс между источником регенерации тепла и стоком тепла, средняя температурa, 
в которую горячий резервуар подает тепло, должна быть несколько ниже (выбираем 
более низкую температуру для фазы 5). А это увеличивает потери на излучение в сол-
нечном коллекторе, что понижает его эффективность. 

На графиках рис. 5 температура T1 — это переменный параметр, который приведен 
к безразмерной форме с помощью комбинации с постоянными температурами TH = 
= 584,85 K и TL = 300 K. Более высокая входная температура компрессора, например, 
может быть достигнута благодаря потоку газа, ранее использованному для охлаждения 
другой жидкости — нефти, охлаждающей воды или среды для охлаждения лопастей 
турбины. Как видно, при более высоких величинах T1 наблюдается снижение терми-
ческого КПД цикла, следовательно, будет получен более низкий КПД всей системы 

(поскольку КПД коллектора никак не свя-
зан с параметром T1). Соответствующим 
обоснованием может быть факт, что 
увеличение входной температуры ком-
прессора (T1) вызывает рост средней 
температурной разницы между рабочим 
газом и холодным резервуаром за счет 
процесса передачи тепла (6 – 1 на рис. 1), 
что ведет к дальнейшему теплопереносу 

 
 

 

Рис 5. Влияние увеличения входной 
температуры компрессора T1 на тепловой 

КПД цикла (ηh), КПД коллектора ηs  
и КПД системы η. 

Обозначения см. на рис. 3. 
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в окружающую среду. Предварительный 
анализ показал, что уменьшение мини-
мальной температуры цикла (в рамках 
подхода FTT) вызывает увеличение тер-
мического КПД [7]. 

Как показывают кривые на рис. 6, 
снижение термического или общего КПД 
происходит из-за роста максимальной 
температуры цикла. Это снижение сменя-
ется резким падением обоих видов КПД 
по мере приближения параметра T3 к тем-
пературе коллектора. Неожиданно, что при более высокой ТВТ цикл имеет более низкий 
термический КПД. В действительности рассматриваемый цикл получает энергию от сол-
нечного излучения, а не от горения топлива, и средняя разница температур между сол-
нечным коллектором и циклом уменьшается с ростом ТВТ. Поскольку меньшая темпе-
ратурная разница снижает теплообмен, то это согласуется с тенденциями для кривых, 
приведенных на рис. 6. Отметим, что данные для цикла Брайтона с рекуперацией тепла 
по части температуры T3 также согласуются с предыдущим анализом, выполненным 
с помощью FTT-подхода [8]. 

Следующей значимой температурой для проводимого анализа является температура 
T5 (пограничная точка между областью стока тепла (рекуперация)) и зоной поглощения 
солнечного излучения. Как видно из рис. 7, при росте температуры T5 термический КПД 
цикла (и общий КПД системы) немного понижается. Это происходит из-за уменьшения 

H ,Q  что ведет к понижению КПД h .η  С другой стороны, повышение температуры T5 

расширяет зону стока тепла, а это, в свою очередь, понижает КПД регенерации тепла. 
Другими словами, при более высокой T5 регенерируемое тепло переходит от той же фа-

зы цикла (4 – 6) в целевую зону (2 – 5) 
при более высокой средней температу-
ре. Заметим, что при этом нельзя по-
вышать температуру T5 выше опреде-
ленного предела.  

Из кривых на рис. 8 видно, что на-
чало сброса тепла при более высоком зна-
чении T6 может понизить тепловой КПД 

 
 

Рис. 6. Изменение КПД η h, ηs и η  
в зависимости от максимальной 

температуры цикла T3. 
Обозначение см. на рис. 3. 

 
 

 

Рис. 7. Небольшое понижение 
термического КПД (η h) и общей 

эффективности (η), вызванное ростом 
температуры, соответствующей 

начальной точке поглощения тепла T5. 
Обозначения см. на рис. 3. 
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не только за счет увеличения количест-

ва L ,Q  происходящего вследствие роста 
разницы температур, которая связана 
с теплообменом излучением между цик-
лом и холодным резервуаром, но также 
путем уменьшения тепла, доступного 
для регенерации. 

                Выводы 

В настоящем исследовании рас-
смотрены математические модели, имеющие различные КПД для цикла Брайтона на сол-
нечной энергии с рекуперацией тепла. Выполнено тестирование этих моделей. С помо-
щью приведенных в работе формул изучен эффект теплообмена и тепловые потери сис-
темы. Показано, что достоверность линейного моделирования для теплообмена и тепло-
вых потерь, оцениваемая с точки зрения общей эффективности системы, достигается 
исключительно для случая низкотемпературного теплообмена с высокотемпературным 
резервуаром. Т.е. при высокой температуре TH (обычно выше 650 K), где возрастает 
вклад теплообмена через излучение, следует все же применять нелинейные модели, осо-
бенно для оценки КПД коллектора и соответствующих радиационных потерь на коллек-
торе. С другой стороны, для правильной оценки КПД системы при моделировании теп-
лового двигателя системы подход в виде нелинейного моделирования является важным 
для случая низкой TH (при определенной температуре TL). Как показало практическое 
сравнение рассмотренных вариантов, линейное моделирование теплообмена и соответ-
ствующих потерь для случая замкнутого цикла Брайтона ведет к недооценке термиче-
ского КПД при низких значениях TH (обычно ниже 650 K). Однако при высоких значе-
ниях TH нелинейность теплообмена для солнечного коллектора оказывает большее влия-
ние на конечную эффективность системы. В работе также изучалось влияние шести са-
мых важных температурных параметров (TH, T1, TL, T3, T5, T6) на КПД цикла, коллектора 
и всей системы. В табл. 5 кратко представлены результаты проведенного анализа с уче-
том прироста этих ключевых параметров вместе с границами их изменения. Авторами 
получены аналитические формулы, которые представляют возможность аналитической 
оценки для всех восьми вариантов моделирования установки (варианты линейного 
и нелинейного расчета теплообмена для трех основных частей Брайтоновского теплово-
го цикла). Ранее в литературе проводились схожие исследования (линейное и нелиней-
ное моделирование процессов теплообмена) для цикла Карно. В представленной работе 
также изучалось влияние шести температур на шесть критических точек теплового дви-
гателя Брайтона с рекуперацией. Полученные данные можно использовать для настрой-
ки указанных температурных параметров для достижения максимальных КПД. 

Авторы заявляют, что не имеют противоречивых финансовых интересов или лич-
ных мотивов, которые могли бы повлиять на работу. 

 
 

Рис. 8. Зависимость КПД η h, ηs и η 
от начальной температуры точки 

сброса тепла (T6). 
Обозначения см. на рис. 6. 
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