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 1395 دی 01پذیرش: 

 9999اردیبهشت  99ارائه در سایت: 

به منظور تولید  هدر رفته یانرژ یافتجهت بازی، موتور انبساطتوسط فشار گاز  یلتقل یستگاههایاجایگزینی شیرهای انبساطی مورد استفاده در  
هایی برای ورود و خروج گاز استفاده شده است. هندسه شیر در موتورهای انبساطی از دریچه. باشدیق میتحق یناز انجام ا یهدف اصلبرق 

 سازیینهازی و بهسشبیه تحقیق برای اولین بار ینادر  ها بیشترین تاثیر را در عملکرد این موتورها دارد.کنترلی قرار گرفته بر روی این دریچه
صورت  ها با توجه به هندسه دو نوع شیر پیستونی و سیلندری به منظور حداکثر کردن راندمان اگزرژیزمان مناسب باز و بسته شدن این دریچه

 اههای مختلفبا توجه به ترکیبات گازی ایستگسازی شبیه که از الگوریتم ژنتیک برای بهینه سازی این زمان بندی استفاده شده است. گرفته
 به هادریچه در جریان برگشت عدم .شده استاستفاده  AGA8از استاندارد  یعیگاز طب ینامیکیخواص ترمود سبهمحا یبرا صورت گرفته که

شیر و در  تخلیه زمان در اگزرژی در شیر پیستونی اتلاف که داد نشان نتایج. است قرار گرفته نظر سازی موردبهینه جهت نظر مورد قید عنوان
بطور کلی موتور با شیر سیلندری نسبت به موتور با  .باشدسهیم می دیگر در اتلاف اگزرژی منابع از بیشتر مراتب سیلندری در فرآیند ورود گاز به

فاده از موتور با بار امکان است 30شیر پیستونی از عملکرد بهتری برخوردار است. در نهایت تغییر فشار خط تغذیه ایستگاه نیز نشان داد که در فشار 
 شیر سیلندری وجود ندارد، زیرا موتور قادر به تولید توانی نخواهد بود.
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 Replacement of expansion valves which are used in natural gas pressure reduction stations, with 
expansion engine, to recycle wasted energy to generate electricity is the main objective of this study. In 

these engines, ports are used for inlet and outlet of the gas. Control valve geometry set on these ports 

has a great impact on performance of this engine. In this research, simulation and optimization of the 
optimum opening and closing time of these valves according to two types of valve, piston and spool 

valves, to maximize the Exergy Efficiency has been done for the first time and Genetic Algorithm is 

used for this optimization. Simulation has been conducted with regard to the composition of gas 
stations. AGA8 standard is used to calculate the thermodynamic properties of natural gas.. For 

optimization constraint of having no back flow has been applied. Results showed that exergy 

destruction due to outlet processing in piston valve and due to inlet processing in cylinder valve is more 

than other destruction sources. Overall, engine with cylinder valve has better performance than engine 

with piston valve. Variation of supply line pressure showed that engine with cylinder valve could not be 

used in inlet pressure of 30 bar, because the engine does not produce power. 
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 مقدمه1- 

بار  70در حدود  ییاز فشار بالا دشویاستخراج م یشگاهکه در پالا یگاز

استفاده  توانیگاز سوز نم ایلدر وس یفشار ینبرخوردار است، بالطبع از چن

و ایستگاههای مرزی  1لذا فشار گاز باید در ایستگاههای دروازه شهری کرد.

در اکثر کشورها به طور بار کاهش یابد.  4و  17به ترتیب به مقدار  2شهری

-یاستفاده مبرای تقلیل فشار گاز  گلویی یرش یا یاطانبس یرهایاز ش یسنت

در فرآیند کاهش فشار  یندر ح یادیز یاربس یاست که انرژ یهیو بد شود

                                                                                                                                  
1 City gate stations (CGS) 
2 Town border stations (TBS) 

در تمام  یکه در خصوص انرژ یرود. با توجه به مشکلاتیهدر ماین سیستمها 

 ییبرق و صرفه جو یدتول ینهدر زم یانرژ یناستفاده از ا ،جهان بوجود آمده

یستمهای راستا استفاده از س یندر ا باشد. یدمف یاربس تواندیم یانرژدر 

قرار  یمورد بررس تواندیم یو موتور انبساط یانبساط ینتورب یرنظ جایگزینی

و روش ساخت  یتظرف از لحاظ حجم، اندازه، یکه موتور انبساط یردگ

 توسط موتور ییگلو یرش یگزینی. جاباشدیم یانبساط توربین از ترمناسب

بلکه  ،خارج کرد یررا از مس ییگلو یرش یدکه با یستمنظور ن ینبد یانبساط

تا در صورت از  شودینصب م ییگلو یردر کنار ش یبه طور مواز یستمس ینا

http://mjmec.ir/


  

 محسن جنت آبادی و محمود فرزانه گرد زشبیه سازی کارکرد موتور انبساطی دو طرفه با توجه به نوع شیر کنترلی و ترکیب گا

 

 9شماره  99، دوره 9999 فروردینمهندسی مکانیک مدرس،  2

 

 نسخه پیش از انتشار برای تایید نویسنده  

طرح  1یرد. در شکل گاز صورت نگ یعدر توز توقفی یچکار افتادن آن ه

 است. شماتیک نصب یک موتور انبساطی در ایستگاه تقلیل فشار آورده شده

. دهدیانجام م یلندرس یکعمل دوبل متقابل را در  یک یانبساط موتور

صورت  ایاحتراق و جرقه یچه ی،معمول یموتور بر خلاف موتورها یندر ا

به یک ژنراتور و با تبدیل حرکت رفت و برگشتی خود به  اتصالبا گیرد و ینم

 یموتورها .[1]کند یک حرکت دورانی موجبات تولید برق را فراهم می

-یبرق بدون مصرف سوخت، م یدندارند، علاوه بر تول یآلودگ یچه یانبساط

 یستمدر س توانیسرما م ینکنند که از ا یدتول ایملاحظه قابل یسرما توانند

طبق  .[2] مطبوع استفاده کرد یهتهو یستمهایس یگرو د هواساز یشسرما

ات اگزرژی در مگا و 198.7، تقریبا 88در سال صورت گرفته محاسبات 

. [3]ایستگاه تقلیل فشار گاز طبیعی شماره یک سمنان هدر رفته است 

 حدود 1385 سال در که داد نشان تهران گاز فشار تقلیل ایستگاه روی مطالعه

 هدر به گاز فشار تقلیل نتیجه در سال یک طول در انرژی مگا وات 111.11

ت بر روی ایستگاه شانول تحقیقا. [4]باشد می توجهی قابل مقدار که رودمی

مگا وات ساعت برق در ایستگاه قابل  4200ایران حاکی از آن است که میزان 

 .[5]باشد بازیافت می

در مورد روشهای بازیابی انرژی هدر رفته در فرآیند تقلیل فشار گاز 

توان به تحقیق صورت مطالعات فراوانی صورت گرفته است که از جمله می

ان انرژی بازیافت شده توسط توربو اکسپندر در ازمیر گرفته در خصوص میز

تحقیق بر روی پارامترهای تاثیر گذار در یک سیستم . [6]ترکیه اشاره کرد 

های ایستگاه تقلیل جدید تولید برق به کمک توربو اکسپندر با توجه به داده

 مطالعات بر روی. [7]فشار شهری در کانادا نیز مورد بررسی قرار گرفته است 

متر  336 × 610هفت ایستگاه دروازه شهری نشان داد که با توجه به مصرف 

مگا وات برق توسط سیستم توربو  672مکعب گاز در روز در ایران، میزان 

. تاثیر استفاده از سیستم جایگزین مناسب [8]توان تولید کرد میاکسپندر 

نشان از  ر ازمیرایستگاه تقلیل فشار شهبرای بازیابی انرژی پتانسیل گاز در 

مطالعه تجربی بر روی . [9] ای داشتمیزان تولید الکتریسیته قابل ملاحظه

مگا وات  1.1ایستگاه تقلیل فشار تاکستان حاکی از آن داشت که میزان 

. تاثیر [10]باشد ساعت برق در صورت استفاده از توربو اکسپندر قابل تولید می

 مورد  نیز  میزان برق تولیدی و افت دما  راندمان ایزنتروپیک توربو اکسپندر بر

 

Fig. 1 Installing expansion engine in CGS stations 
 در ایستگاه تقلیل فشار انبساطیشماتیک نصب موتور  1شکل 

 ینتورب و   یانبساط موتور  یبر روانجام شده  تحقیق. [11]مطالعه قرار گرفت 

 یستمهاس ینبه کمک ا توانیه مک یسیتهالکتر دارنشان داد مق یانبساط

دارد، بلکه به  یگاز و نسبت فشار بستگ یجرم یکرد نه تنها به دب یافتباز

 .[12] وابسته است یزانبساط گاز ن یمحدوده دما یزانم

بر روی سیستم جایگزینی موتور انبساطی مطالعه آکادمیکی صورت 

و  CGSیستگاهای نگرفته است. تحلیل قانون اول و دوم موتور انبساطی در ا

بهینه سازی آن به تازگی گزارش شده است که در آن متان به عنوان یک گاز 

آل فرض شده است. نتایج حاکی از آن داشت که زمان بندی مناسب باز و ایده

ها به منظور ورود و خروج جرم، تاثیر فراوانی در راندمان بسته شدن دریچه

 .[14]و  [13]این سیستمها دارد 

های سنگین تحقیقات آزمایشگاهی، در این مقاله فرآیند به هزینه با توجه

کاهش فشار در موتورهای انبساطی به کمک برنامه کامپیوتری در نرم افزار 

متلب بصورت ترمودینامیکی مورد تجزیه تحلیل قرار گرفته است و با توجه به 

ر این تاثیر فراوان میزان دبی ورودی و خروجی در تولید توان و اینکه د

سیستمها از دریچه هایی برای ورود و خروج گاز استفاده شده است، به کمک 

ها محاسبه شده الگوریتم ژنتیک زمان مناسب باز و بسته شدن این دریچه

است. تابع هدف در این بهینه سازی، حداکثر کردن راندمان اگزرژی یا به 

نسبت توان باشد، که به صورت عبارتی حداقل کردن تولید آنتروپی می

اندیکاتور به اگزرژی منتقل شده به سیستم تعریف شده است. بدین منظور 

شود را مورد مطالعه باید پارامترهایی که موجب بازگشت ناپذیری سیستم می

 هدف از قرار داد که عبارتند از انتقال حرارت و فرآیند ورود و خروج گاز.

باز و بسته شدن  یب برازمان مناس یافتن یک مطالعه، یناسازی در ینهبه

توان ممکن را با  یشترینب یستمتا س باشدمیورود و خروج گاز  هاییچهدر

های هندسی موتور و شرایط اولیه فشار و داده کند. یدبالا تول راندمان اگزرژی

های ورودی مدل سازی در نظر دمای ورودی و فشار خروجی به عنوان داده

 گرفته شده است.

 تور انبساطیآشنایی با مو2- 

-از لحاظ هندسی شبیه کمپرسور رفت و برگشتی عمل می انبساطیموتور 

کند، تنها فرق آن در این است که این موتورها برای انبساط گاز مورد استفاده 

هایی گیرند و همچنین برای ورود و خروج گاز بجای سوپاپ از دریچهقرار می

کم در کمپرسورهای رفت و توان از معادلات حااستفاده شده است، لذا می

برگشتی برای مدل سازی این سیستمها استفاده کرد. فرآیندهای موتور 

انبساطی نیز همانند فرآیندهای موجود در یک کمپرسور شامل چهار فرآیند 

موتورها با  یناباشد. ورود گاز، انبساط، تخلیه و تراکم گاز باقی مانده می

عضو منبسط کننده،  یکآن توسط حجم  یشو افزا یمحبوس کردن گاز ورود

باعث حرکت  یپر فشار ورود یانواقع جر در. شوندیسبب کاهش فشار گاز م

 یستمی اینبه کمک س بتوان و چنانچه شودیم یستونپ یرفت و برگشت

 توانیکرد، م یلتبد یرا منتقل و به حرکت چرخش یحرکت رفت و برگشت

 یلیوسا یکیو موتور الکتر نیتورب داشت. یسیتهالکتر یانتوان و جر یدتول

 یلذا برا باشد،یم یچرخش کتصورت حره در آنها ب یرون یدهستند که تول

حرکت دادن  یدو طرفه برا یانبساط یموتورها در. یستندعمل مناسب ن ینا

به  یستونسر پ یک. شودیو کراس هد استفاده م یستونپ یللنگ از م یلم

هم با  یستونپ یلم یگرو سمت د دشویمتصل م یستونپ یلبه نام م اییلهم

 نشاتو یعنی شود،یبه نام کراس هد به شاتون وصل م ایاستفاده از قطعه

 یحرکت رفت و برگشت یب،ترت ینو به ا یستمتصل ن یستونبه پ یماقتمس

گردد. حرکت رفت و برگشتی شیرها توسط یلنگ منتقل م یلبه م یستونپ
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تواند چرخدنده، زنجیر یا میسیستم اتصالی شیر به میل لنگ اصلی که 

گردد. منظور از عملکرد دو طرفه در واقع مکانیزم گیربکس باشد کنترل می

استفاده از تقلیل فشار گاز در هر دو طرف پیستون به منظور بالا تولید توان با 

باشد. از لحاظ فرآیندی تفاوت چندانی بین خواص گاز در بردن راندمان می

جود ندارد، فقط در پایین پیستون قطر میل پیستون نیز بالا و پایین پیستون و

در این تحقیق دو نوع شیر مورد بررسی باید در محاسبات حجم لحاظ شود. 

 یچه مجزادو در در شیر سیلندری قرار گرفته است، شیر پیستونی و سیلندری.

در حالیکه در شیر پیستونی ، در نظر گرفته شده استورود و خروج گاز  یبرا

گاز گیرد. در هر دو شیر و خروج گاز تنها از یک دریچه صورت میورود 

که  یو سپس در کورس یافتهشده، انبساط سیلندر وارد  یچهدر یکپرفشار از 

باز شده تا  یخروج یچهدر دهد،یحرکت خود را به سمت بالا انجام م یستونپ

یه به موتورهای انبساطی از جهتی بسیار شب گردد. رجگاز کم فشار از آن خا

باشند. در کنار شیر سیلندری مدل شده، شبیه سازی موتورهای بخار می

جریان ورود و خروج به موتور توسط شیر پیستونی که در موتورهای 

لوکوموتیو پیشتر مورد استفاده قرار گرفته است، نیز برای اولین بار است که 

 در این تحقیق مورد مطالعه قرار گرفته است.

 ت  ااک  در شبیه سازیروابط و معادلا3- 

در این بخش به ارائه معادلات حاکم بر مدل سازی موتور انبساطی دو طرفه و 

تاثیر چند عنصری  روش بدست آوردن خواص گاز طبیعی اشاره خواهد شد.

های چهار پالایشگاه خانگیران، ترکمن، بودن گاز طبیعی با توجه به داده

مورد بررسی قرار گرفته است و از  کنگان و پارس جنوبی در زمان بندی بهینه

برای محاسبه خواص گاز طبیعی استفاده شده است. هر  AGA8استاندارد 

توان از انتقال حرارت در این سیستمها چشم پوشی کرد، اما معادلات چند می

انتقال حرارت نیز برای دقت بیشتر مدل شده است. در این مدل سازی دما و 

عت دورانی و فرکانس موتور ثابت در نظر فشار ورودی، فشار خروجی، سر

ها همانند دبی گذرنده از اوریفیس مدل گرفته شده و جریان گذرنده از دریچه

سازی شده است. تمام خواص ترمودینامیکی گاز به عنوان تابعی از دما و فشار 

 متغیر در نظر گرفته شده است.

 معادلات هندسی پیستون1-3- 

-ظر که همان گاز داخل سیلندر پیستون میحجم کنترل مورد ن 2در شکل 

از  یبکار رفته در موتور انبساط یستونپ یلندرسباشد نشان داده شده است. 

با توجه به نقطه مرگ  یستونپ یی. جابجاباشدیلنگ و لغزنده م یزمنوع مکان

 :[15] آیدیبدست م یردر هر لحظه از رابطه ز یزممکان ینبالا در ا

زاویه  𝜃و طول شاتون  𝐿، شعاع لنگ 𝑅 ،حجم مرده اولیه طول 𝑥0که در آن 

-به دست می (2)گاز نیز از رابطه  ایلحظه حجم .باشدیمچرخش میل لنگ 

 باشد.قطر پیستون می 𝐷𝑖آید که در آن 

 
Fig. 2 Slider crank mechanism [15] 

 [15]مکانیزم لنگ لغزنده  2شکل 

 قانون بقای جرم4- 

ها به داخل سیلندر همانند جریان در صورتیکه جریان عبوری از دریچه

گذرنده از اوریفیس به داخل یک مخزن با فشار یکنواخت در نظر گرفته شود، 

و  [14]دهد دبی گذرنده از دریچه ورودی و خروجی را نشان می (3)رابطه 

[15]: 

خط بالا دست  دمای و فشار 𝑇𝑢𝑠و  𝑃𝑢𝑠 جریان، عبور مقطع سطح 𝐴 که

 𝛾 گاز، ثابت 𝑅𝑔و دمای خط پایین دست جریان،  فشار 𝑇𝑑𝑠و  𝑃𝑑𝑠جریان، 

 .ای موتور استسرعت زاویه 𝜔ضریب تخلیه دریچه و  𝐶𝑑ایزنتروپیک،  ضریب

-باشد که حالت خفگی در دریچهمربوط به زمانی می (3)دله دوم در رابطه معا

آید که نسبت فشار از نسبت فشار بحرانی ها شکل بگیرد و زمانی بوجود می

  .[14]کمتر باشد  (4)رابطه 

جرم درون حجم کنترل در هر لحظه  با استفاده از روش تفاضل محدود پیشرو

 آید.به دست می (5)از رابطه 

توان دانسیته گاز را می (2)و حجم رابطه  (5)با استفاده از عبارت جرم رابطه 

 :[14]در هر لحظه مورد محاسبه قرار داد  (6)مطابق رابطه 

 ینامیکترموداول  ونقان5- 

های انرژی پتانسیل و جنبشی، رابطه قانون اول با صرفنظر از جمله

به صورت حجم کنترل وابسته به زمان  یبرادر حالت گاز واقعی  ترمودینامیک

 :[14]قابل محاسبه است  (7)رابطه  گسسته شده از

𝑢𝑐
𝑗+1

=
1

𝑚𝑐
𝑗+1

{𝑚𝑐
𝑗
𝑢𝑐
𝑗
+ �̇�𝑐𝑣

𝑗
− �̇�𝑐𝑣

𝑗
+ ℎ𝑠

𝑑𝑚𝑠
𝑗

𝑑𝜃
− ℎ𝑑

𝑗 𝑑𝑚𝑑
𝑗

𝑑𝜃
}∆𝜃 

(7)  

نرخ انتقال  �̇�باشد. آنتالپی ویژه می ℎانرژی داخلی گاز و  𝑢، (7)در رابطه 

باشند که به وان اندیکاتوری میت �̇�حرارت بین دیواره و گاز درون سیلندر و 

 .[14]آید بدست می (9)و  (8)ترتیب از رابطه 

(8) �̇�𝑐𝑣 = 𝑃𝑐
𝑑𝑉𝑐
𝑑𝜃

 

(9) �̇�𝑐𝑣 =
𝑇𝑤 − 𝑇𝑐
𝑅𝑖𝑛

 

 یو خروج یگاز ورود یدما یانگینماز  ،دیوارهدمای  𝑇𝑤، (8)در رابطه 

ا که مدت زمان زیادی برای تخلیه گاز در این از آنج .شودمحاسبه می یلندرس

 :[14]شود محاسبه می (10)سیستمها وجود دارد، دمای خروجی از رابطه 

قابل  (11)باشد که از رابطه ، مقاومت جابجایی داخلی می𝑅𝑖𝑛 (9) رابطهدر 

 :[14]محاسبه است 

(1) 𝑥(𝜃) = 𝑥𝑐𝑙 + 𝑅(1 − 𝑐𝑜𝑠𝜃) + 𝐿 {1 − √1 − (
𝑅

𝐿
)
2

𝑠𝑖𝑛2𝜃} 

 

(2) 𝑉𝑐(𝜃) =
𝜋𝐷𝑖

2

4
𝑥(𝜃) 

(3) 
𝑑𝑚

𝑑𝜃
=

{
  
 

  
 1

𝜔
𝐶𝑑𝐴(𝜃)𝑃𝑢𝑠√

2𝛾

(𝛾 − 1)𝑅𝑔𝑇𝑢𝑠
√(
𝑃𝑑𝑠
𝑃𝑢𝑠
)

2

𝛾

− (
𝑃𝑑𝑠
𝑃𝑢𝑠
)

𝛾+1

𝛾

1

𝜔
𝐶𝑑𝐴(𝜃)𝑃𝑢𝑠√

𝛾

𝑅𝑔𝑇𝑢𝑠
(
2

𝛾 + 1
)

𝛾+1

𝛾−1

}
  
 

  
 

 

(4) (
𝑃𝑑𝑠
𝑃𝑢𝑠
)
𝑚𝑎𝑥

= (
2

𝛾 + 1
)

𝛾

𝛾−1

 

(5) 𝑚𝑐
𝑗+1

= 𝑚𝑐
𝑗
+ (

𝑑𝑚𝑠
𝑗

𝑑𝜃
−
𝑑𝑚𝑑

𝑗

𝑑𝜃
)∆𝜃 

(6) 𝜌𝑐
𝑗+1

=
𝑚𝑐
𝑗+1

𝑉𝑐
𝑗+1  

(10) 𝑇𝑑 =
∑𝑇𝑐𝑚𝑑

∑𝑚𝑑
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 نسخه پیش از انتشار برای تایید نویسنده  

که بهترین  شودمحاسبه می (12)، از رابطه ℎ𝑖𝑛ضریب انتقال حرارت داخلی، 

روش در محاسبه این ضریب در سیستمهای رفت و برگشتی نظیر موتورهای 

 :[15]باشد احتراق داخلی می

و  (13)، به ترتیب از رابطه 𝐷𝑒، و قطر موثر، 𝑅𝑒، عدد رینولدز، (12)در رابطه 

 :[16]قابل محاسبه است  (14)رابطه 

ای بوده که مطابق سرعت زاویه 𝜔𝑔ویسکوزیته گاز بوده و  𝜇𝑐، (13)در رابطه 

 :[15]قابل محاسبه است  (15)رابطه 

 و محاسبه راندمان اگزرژی ترمودینامیکقانون دوم 6- 

 یسهحالت مرجع مورد مقا یک یا یطبا مح یوقت یالس یانکار جر یلپتانس

 یانرژهای جملهاز  کردن یچشم پوشبا  .یندگو یرا اگزرژ گیردیقرار م

نسبت به حالت مرجع را  یالس یانجرویژه  ی، اگزرژیجنبش یو انرژ یلپتانس

 .[17] کرد یانب (16)رابطه مطابق  توانیم

انتروپی ویژه گاز و اندیس صفر نشاندهنده حالت مرجع است  𝑠، (16)در رابطه 

کیلو پاسکال در نظر گرفته شده  101درجه کلوین و فشار  298که دمای 

 یمنها یورود یاختلاف اگزرژاگزرژی منتقل شده به سیستم با  است.

شود که مقداری از این اگزرژی تلف شده و ی تعریف میخروج یاگزرژ

شود. اگزرژی قابل انتقال به موتور قداری نیز تبدیل به کار خروجی موتور میم

 .[14]محاسبه کرد  (17)توان مطابق با رابطه انبساطی را می

ور به نرخ توان راندمان اگزرژی را به صورت نسبت توان اندیکاتبدین ترتیب می

 :[14]تعریف کرد  (18)انتقال اگزرژی طبق رابطه 

حجم قابل اندازه  -توان اندیکاتور با انتگرال گیری از سطح بسته نمودار فشار

 نشان داده شده است. (19)گیری است که در رابطه 

دهد که فشار بالا و پایین پیستون در هر لحظه نشان می (19)در واقع رابطه 

کند که اختلاف این دو در محاسبه توان ائدیکاتور تاثیرگذار است. تغییر می

را در موتور بتوان  یریتا منابع بازگشت ناپذ کندیم کمکقانون دوم  یلتحل

ب در ابتدا مقدار اتلاف اگزرژی کل حجم کنترل از بدین ترتی .داد یصتشخ

 :[14]شود محاسبه می (20)رابطه 

، با استفاده از تفاضل �̇�𝑔𝑒𝑛برای محاسبه انتروپی تولید شده در هر لحظه، 

 .[14]استفاده کرد  (21)توان از رابطه محدود پیشرو می

(21) 

�̇�𝑔𝑒𝑛∆𝜃 = �̇�𝑐
𝑗
(𝑠𝑐

𝑗+1
− 𝑠𝑐

𝑗
) + 𝑠𝑐

𝑗
(�̇�𝑠

𝑗+1
− �̇�𝑑

𝑗+1
) 

�̇�𝑑
𝑗
𝑠𝑑∆𝜃 − �̇�𝑠

𝑗
𝑠𝑠∆𝜃 −

𝑇𝑤 − 𝑇𝑐
𝑗

𝑅
𝑖𝑛
𝑗
𝑇𝑐
𝑗
∆𝜃 

شوند که در این قاعدتا منابعی وجود دارند که موجب اتلاف اگزرژی می

ارت و اتلاف اگزرژی ناشی از ورود و خروج جرم به و از تحقیق انتقال حر

حجم کنترل مورد بررسی قرار گرفته است. اتلاف اگزرژی ناشی از انتقال 

 .[14]د شومحاسبه می (22)حرارت از رابطه 

و خروج جرم به ترتیب روابط برای محاسبه اتلاف اگزرژی ناشی از ورود 

 :[17]و  [14]بکار رفته است  (24)و  (23)

(23) 𝐼�̇� = 𝑇0�̇�𝑠(𝑠𝑐 − 𝑠𝑠) 
(24) 𝐼�̇� = 𝑇0�̇�𝑑(𝑠𝑑 − 𝑠𝑐) 

 گاز طبیعی ترمودینامیکیمحاسبه خواص 7- 

 کرد یینتع را گاز خواص دیگر توانمی ترمودینامیکی خاصیت دو داشتن با

 شده استفاده AGA8 معتبر استاندارد از گاز طبیعی خواص محاسبه برای که

 داخلی انرژی و دانسیته خاصیت دو این تحقیق صورت گرفته، در. [18]است 

ترمودینامیک، رابطه  اول قانون و جرم بقای قانون از ترتیب به که باشدمی گاز

 دیگر توانمی خاصیت دو این داشتن با اکنون. آیدمی بدست ،(8)و  (7)

 که است شده آورده خلاصه بصورت روابط اینجا در. آورد بدست را گاز خواص

 به تواندر خصوص ضرائب ثابت در روابط می بیشتر جزئیات از اطلاع برای

-می (25) حالت معادله AGA8 استاندارد اصلی رابطه. کرد مراجعه [18]منبع 

 :[19]باشد 

(25) 𝑃 = 𝑍𝜌𝑚𝑅𝑔𝑇 
 استفاده شده است: (26)برای محاسبه ضریب تراکم پذیری از رابطه 

باشد که با معادله می کاهیدهدانسیته  𝜌𝑟 دانسیته مولار و 𝜌𝑚که در آن 

𝐾3𝜌𝑚 با و  (25)در رابطه  (26)با قرار دادن رابطه  طه دارد.با دانسیته مولار راب

 یلتشک یاجزا یدرصد مول یعی ومشخص بودن دما و فشار مطلق گاز طب

-یمولار م یتهدانس، تنها مجهول در رابطه ،در مخلوط گاز یعیدهنده گاز طب

 کیبا  معادله حاصله را توانیرفسون م - وتنیکه با استفاده از روش نباشد 

پس از . مولار را بدست آورد تهیرار ساده حل کرده و مقدار دانسروش تک

 یریتراکم پذ یبمقدار ضر، (26) رابطه از با استفاده ولار،م یتهمحاسبه دانس

ظرفیت گرمایی مولار در حجم ثابت از رابطه شود. یمحاسبه م یعیگاز طب

 :[20]شود محاسبه می (27)

(27) 𝐶𝑚,𝑣 = 𝐶𝑚,𝑃𝐼 − 𝑅𝑔 − 𝑅𝑔𝑇[𝜌𝑚(2𝑍0 + 2𝑍1) + (2𝑍2 + 𝑇𝑍3)] 

    گاز یمولار در فشار ثابت برا ییگرما یتظرف 𝐶𝑚,𝑃𝐼، (27)در رابطه 

 :[20]آید بدست می (28)باشد که از رابطه آل مییدها

 گازی است. در مخلوط 𝑖 کسر مولی جزء 𝑥𝑖در روابطه ارائه شده منظور از 

قابل محاسبه  (29)ظرفیت گرمایی مولار در فشار ثابت با استفاده از رابطه 

توان به منابع می (29)است. برای محاسبه مشتق های ارائه شده در رابطه 

 .[20]اشاره شده رجوع کرد 

(11) 𝑅𝑖𝑛 =
1

ℎ𝑖𝑛 (2
𝜋𝐷𝑖

2

4
+ 𝜋𝐷𝑖𝑥(𝜃))

 

(12) ℎ𝑖𝑛 = 0.053𝑅𝑒
0.8𝑃𝑟0.6

𝑘𝑐
𝐷𝑒

 

(13) 𝑅𝑒 =
𝜌𝑐𝐷𝑒

2𝜔𝑔

2𝜇𝑐
 

(14) 𝐷𝑒 =
6𝑉𝑐

(2
𝜋𝐷𝑖

2

4
+ 𝜋𝐷𝑖𝑥(𝜃))

 

(15) 𝜔𝑔 = {
2𝜔(1.04 + cos(2𝜃))   

3𝜋

2
< 𝜃 <

𝜋

2
𝜔(1.04 + cos(2𝜃))           𝑒𝑙𝑠𝑒

} 

(16) 𝑒𝑥 = (ℎ − ℎ0) − 𝑇0(𝑠 − 𝑠0) 

(17) �̇�𝑡 = �̇�𝑠((ℎ𝑠 − ℎ𝑑) − 𝑇0(𝑠𝑠 − 𝑠𝑑)) 

(18) 𝜂𝐼𝐼 =
�̇�𝑖𝑛𝑑

�̇�𝑡
 

(19) �̇�𝑖𝑛𝑑 = ∫ (𝑃𝑢𝑝 − 𝑃𝑑𝑜𝑤𝑛)
𝜃=360

𝜃=0

𝑑𝑉𝑐 

(20) 𝐼̇ = 𝑇0�̇�𝑔𝑒𝑛 

(22) 𝐼ℎ̇𝑒𝑎𝑡 = 𝑇0�̇�𝑐 (
1

𝑇𝑐
−
1

𝑇𝑤
) 

(26) 𝑍 = 1 + 𝐵𝜌𝑚 − 𝜌𝑟 ∑ 𝐶𝑛
∗

18

𝑛=13

+ ∑ 𝐶𝑛
∗

58

𝑛=13

𝐷𝑛
∗  

(28) 𝐶𝑚,𝑃𝐼 =∑𝑥𝑖 [𝑎𝑖 + 𝑏𝑖 (

𝑐𝑖

𝑇
sinh𝑐𝑖

𝑇

)

2

+ 𝑑𝑖 (

𝑒𝑖

𝑇
cosh𝑒𝑖

𝑇

)

2

]

𝑁

𝑖=1

 

(29) 𝐶𝑚,𝑃 = 𝐶𝑚,𝑣 + 𝑇 (
𝜕𝑣𝑚
𝜕𝑇

)
𝑃
(
𝜕𝑃

𝜕𝑇
)
𝑣𝑚
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 نسخه پیش از انتشار برای تایید نویسنده  

از روابط ارائه شده در  (17)برای محاسبه آنتالپی و آنتروپی ارائه شده در رابطه 

مواد  یانرژ یاز محتوا یاریمعکه  مولار آنتالپیشود. ادامه بحث استفاده می

 :[21]آید بدست می (30)از رابطه بوده  هادر فرآیند

ℎ𝑚,𝑖0، (30)در رابطه 
𝑖 جزء  آلآنتالپی مولار گاز ایده𝑖 در گاز مخلوط در ام 

 (31)باشد. برای محاسبه انرژی داخلی گاز طبیعی از رابطه می مرجع دمای

، انتالپی مولار را از جمله اول آورده شده ℎ𝑚,𝐼توان استفاده کرد که در آن می

 . [21]توان بدست آورد می (30)در رابطه 

 :[21]قابل محاسبه خواهد بود  (32)انتروپی گاز طبیعی از رابطه 

𝑠𝑚,𝐼0
𝑖 جزء  آلنتروپی مولار گاز ایدها𝑖و  مرجع فشار و دما در گاز، مخلوط ام در

𝑠𝑚,𝐼
𝑖 (𝑇) (33)در رابطه  باشد کهمی موردنظر یآنتروپی مولار تابع دما در دما 

 :[21] شده است آورده

 هندسه شیرهای کنترل دبی8- 

 لحاظ از که است گرفته قرار بررسی مورد شیر هندسه نوع دو تحقیق این در

دارند، شیر  تفاوت یکدیگر با خروجی ورودی مقطع سطح مکانیسم کنترل

نشان دهنده  4نشان داده شده و شیر پیستونی که شکل  3سیلندری در شکل 

ورود و  یبرا یستوندر مدل دو طرفه که در آن از هر دو طرف پاست.  آن

 گاز و خروج ورود یبرا یچهدر یکدر هر طرف  شود،یخروج گاز استفاده م

است. تحلیل ترمودینامیکی هر دو طرف یکسان است، تنها با این شده  یهتعب

 تفاوت که در سمت پایین پیستون باید قطر میل پیستون نیز در محاسبه

 حجم وارد شود.

 
Fig. 3 shematic of Spool Valve in double acting engine 

 شماتیک یک شیر سیلندری در موتور دو طرفه 3شکل 

های ورود و خروج یک سیلندر در در شیر سیلندری برای هر کدام از دریچه

نظر گرفته شده است. در روی سیلندر هر دو شیر سوراخهایی با فاصله 

مشخص از یکدیگر برای عبور گاز در نظر گرفته که مجموع این سوراخها 

تغذیه و  خطه آورد و از یک مسیر مشخص بدریچه مستطیلی را بوجود می

-خط تخلیه متصل است. شروع ورود گاز در تمامی حالتها در زاویه صفر میل

ای خاص فرآیند ورود گاز ادامه یافته لنگ در نظر شده است. سپس تا زاویه

که برای مدل کردن این زاویه از یک رابطه سینوسی استفاده شده است با این 

یر بلافاصله شروع به بسته شرط که به محض کامل باز شدن دریچه ورود، ش

شدن دریچه کند. سپس هر دو دریچه ورود و خروج به منظور فرآیند انبساط 

برای مدت زمانی بسته خواهد بود. در شیر سیلندری نحوه عملکرد دریچه 

شود، با تخلیه دقیقا مانند دریچه ورود گاز با یک رابطه سینوسی کنترل می

ن دریچه تخلیه به علت افزایش حجم این علم که قطعا مدت زمان باز بود

ایجاد شده در گاز ناشی از انبساط باید بیشتر از مدت زمان باز بودن دریچه 

ورودی باشد. پس از اتمام فرآیند تخلیه، بار دیگر هر دو دریچه به منظور 

سطح مقطع کلی دریچه برابر تراکم گاز تا پایان سیکل بسته خواهد بود. 

 باشد:می (34)رابطه 

(34) 𝐴𝑠 = 𝐴𝑑 = 𝐿𝑝𝑊𝑝 

𝑊𝑝  عرض دریچه بوده و𝐿𝑝 باشد که از رابطه ها میمجموع طول کل دریچه

 قابل محاسبه است: (35)

(35) 𝐿𝑝 = 𝜋𝐷𝑣 − 𝑤𝑏𝑛𝑏 

به ترتیب فاصله بین  𝑛𝑏و  𝑤𝑏قطر سیلندر شیر بوده و  𝐷𝑣، (35)در رابطه 

ای ارائه شده در باشد. سطح مقطع لحظهها و تعداد این فواصل میدریچه

توان به ترتیب از برای زمان ورود گاز و خروج گاز را می ،𝐴(𝜃)، (3)رابطه 

 حساب کرد. (37)ابطه و ر (36)رابطه 

𝜃0 ای است که دریچه ورودی بسته شده و دیگر گاز اجازه ورود به زاویه

شروع  زاویه مربوط به لحظه آغاز باز شدن دریچه خروج و 𝜃𝑖سیلندر را ندارد. 

-هم مربوط به اتمام زمان فرآیند تخلیه می 𝜃𝑒باشد. زاویه فرآیند تخلیه می

شود و این سه زاویه پارامترهای باشد که در آن دریچه خروجی کاملا بسته می

، که یک 4در شیر پیستونی، شکل باشند. سازی میمورد نظر برای بهینه

ده است، ورود گاز از بین فلنج دریچه برای ورود و خروج گاز در نظر گرفته ش

هندسه و سیستم کنترل باشد. شیر و خروج آن از قسمت بیرونی فلنجها می

ای است که تمامی پارامترها توسط زمان بسته شدن دریچه این شیر به گونه

ای ورود و خروج گاز در این سطح مقطع لحظه ورود گاز محاسبه خواهد شد.

 شود:به میمحاس (39)و  (38)شیر از رابطه 

در ادامه روابط مربوط به هندسه و کنترل حرکت شیر پیستونی ارائه خواهد 

شود. در این ها از آنها استفاده میریچهشد که برای محاسبه دبی گذرنده از د

روی مقدار ، 𝐸𝑙در این تحقیق باشند. سازی میپارامترهای بهینه 𝜃𝑐و  𝑆𝑙شیر 

مقدار باز بودن دریچه  𝐿𝑒هم افتادگی شیر روی دریچه در زمان تخلیه گاز و 

 رسد، مطابق باورود قبل از اینکه پیستون اصلی به بالاترین نقطه کورس خود ب

نتایج الگوریتم ژنتیک صفر در نظر گرفته شده است، بدین معنی که قبل از 

 خل دا به  گاز  ورود  مرحله   اتمام زمان 𝜃𝑐اجرای ژنتیک مشخص نبوده است. 

(30) 
ℎ𝑚 =∑𝑥𝑖[ℎ𝑚,𝑖0

𝑖 + 𝑎𝑖𝑇 + 𝑏𝑖𝑐𝑖 coth (
𝑐𝑖
𝑇
)

𝑁

𝑖=1

 

−𝑑𝑖𝑒𝑖 tanh (
𝑒𝑖
𝑇
)] − 𝑅𝑇2(𝜌𝑚𝑍0 + 𝑍2) + 𝑅𝑇(𝑍 − 1) 

(31) 𝑢𝑚 = ℎ𝑚,𝐼 − 𝑅𝑔𝑇 − 𝑅𝑔𝑇
2(𝜌𝑚𝑍0 + 𝑍2) 

(32) 𝑠𝑚 =∑𝑥𝑖[𝑠𝑚,𝐼0
𝑖

𝑁

𝑖=1

+ 𝑠𝑚,𝐼
𝑖 (𝑇) − 𝑅𝑔ln (𝑥𝑖𝑃) 

(33) 

𝑠𝑚,𝐼
𝑖 (𝑇) = 𝑎𝑖𝐿𝑛 (𝑇) + 𝑏𝑖[(

𝐶𝑖
𝑇
)coth (

𝐶𝑖
𝑇
) 

−𝐿𝑛(sinh (
𝐶𝑖
𝑇
))] − 𝑑𝑖[(

𝑒𝑖
𝑇
) tanh(

𝑒𝑖
𝑇
)] 

(36) 𝐴𝑠(𝜃) = sin(
𝜃

𝜃0
𝜋) 

(37) 𝐴𝑑(𝜃) = sin (
𝜃 − 𝜃𝑖
𝜃𝑒 − 𝜃𝑖

𝜋) 

(38) 𝐴𝑠(𝜃) = 𝐿𝑝𝑦𝑖 , 𝑦𝑖 = 𝑟𝑒𝑞 cos(𝜃 − 𝜑) − 𝑆𝑙 

(39) 𝐴𝑑(𝜃) = 𝐿𝑝𝑦𝑜, 𝑦𝑜 = −𝑟𝑒𝑞 cos(𝜃 − 𝜑) − 𝐸𝑙 
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 مقدار گریز از مرکز لنگ پیستون 𝑟𝑒𝑞، (39)و  (38)باشد.در روابط سیلندر می

روی هم افتادگی شیر روی دریچه در  𝑆𝑙 زاویه پیشرو گریز از مرکز و 𝜑شیر، 

قابل  (42)و  (41)، (40)باشد که به ترتیب با کمک روابط زمان ورود می

 محاسبه است:

 نتایج9- 

هدف از این تحقیق، تاثیر نوع شیر کنترل دبی در زمان مناسب باز و بسته 

وتور انبساطی رفت و برگشتی ها و تاثیر آن در فرآیندهای یک مشدن دریچه

باشد که برای اولین بار نصب شده در ایستگاههای تقلیل فشار گاز طبیعی می

 راندمان و شده تولید توان مقدار وابستگی که آنجا ازمد نظر قرار گرفته است. 

 این در است، خطی غیر تابع ها، یکدریچه شدن بسته و باز زوایای به اگزرژی

 از سازیبهینه نویسی و برایافزار متلب جهت برنامهاز محیط نرم  تحقیق

 کاربرد خطی غیر مسائل حل در که است شده ژنتیک استفاده الگوریتم

 مقدار و مسئله همگرایی برای تکرار 700 تعداد الگوریتم این در. دارد فراوانی

 تابع محاسبه برای رولت تابع از و شده گرفته نظر در عدد 20 اولیه جمعیت

قید عدم برگشت . است شده استفاده باشدمی اگزرژی راندمان همان هک هدف

سازی تایمینگ موتور انبساطی در جریان در زمان ورود و خروج گاز در بهینه

 و دما هندسی باید شرایط بر علاوه کردن مدل نظر گرفته شده است. برای

 سازی مدل و طراحی اولیه شرایط عنوان به خروجی فشار و ورودی فشار

های آن با است که داده شده آورده 1 جدول در هاداده این که باشد مشخص

استفاده از الگوریتم ژنتیک و با توجه به قیود هندسی، از جمله محدوده 

سرعت متوسط پیستون و کمتر بودن قطر پیستون به منظور تولید توان 

 بیشتر، بدست آمده است.

 های ورودی مسئله داده 1جدول  
Table 1 input data  

 داده پارامتر طراحی داده پارامتر طراحی

𝐷𝑖 cm 𝑃𝑠 18  قطر پیستون، ورودی،  فشار  70 bar 

𝐷𝑣 قطر شیر،    4.5 cm 𝑃𝑑 ،17 فشار خروجی bar 

𝑛𝑏 ،10 تعداد سوراخها N ،750 دور موتور rpm 

 mm 5 عرض سوراخ،𝐶𝐿 11% 𝑉𝑑 𝑤𝑏 حجم مرده،

𝑅 شعاع لنگ،    6 cm 𝑊𝑝  cm 3.5  عرض دریچه،

 K 300 دمای ورودی، 𝐿 40 cm 𝑇𝑠طول شاتون، 

با  عاز نقطه مرگ بالا و در واق یموتور انبساط یک یبر رو یه سازیشروع شب

 لنگ در صفر یلم یهزاو ییکهجا یعنی باشد،یم وارد شدن گازشروع فرآیند 

چگالی و انرژی دو خاصیت ترمودینامیکی  در این لحظه قرار دارد. درجه

. بدین منظور یک فشار و دما برای شروع شبیه سازی مورد نیاز است داخلی

شود. با توجه به این دو خاصیت، برای گاز درون حجم مرده حدس زده می

تمامی خواص از جمله ضریب تراکم پذیری، جرم و چگالی حجم مرده، انرژی 

ای قابل محاسبه است. سپس با محاسبه جرم لحظه داخلی، آنتالپی و آنتروپی

ورودی و خروجی گاز و پارامترهای دیگر، از قانون اول ترمودینامیک که در 

شود. با محاسبه انرژی ارائه شد، انرژی داخلی گام بعدی محاسبه می (8)رابطه 

محاسبه  داخلی و دانسیته، دما و فشار و سپس آنتالپی و آنتروپی گام بعدی

شود. به منظور توقف برنامه، شرط نزدیکی دما و فشار لحظه اول و پایانی می

 گاز در سیکل مد نظر قرار گرفته است.

سازی با توجه به قید محدوده پارامترهای مورد نظر بهینه 2در جدول 

 3در جدول عدم برگشت جریان در زمان ورود و خروج جرم آورده شده است. 

ها در هر دو مدل شیر آورده شده است. دریچهزمان مناسب باز و بسته شدن 

کنند از آنجا که قسمت بالا و پایین پیستون دقیقا یک فرآیند را سپری می

کاملا واضح است که به عنوان مثال چنانچه دریچه در بالای پیستون، در 

درجه بسته شود، دریچه قسمت پایینی  60هنگام فرآیند ورود گاز، در 

درجه چرخش میل لنگ بسته خواهد  240یعنی  60+180پیستون در زاویه 

شد. در زمان تخلیه گاز نیز به همین شکل است. زمان باز شدن دریچه برای 

میل لنگ در نظر گرفته  180خروج گاز در شیر سیلندری در زاویه چرخش 

باشد درجه چرخش میل لنگ می 323شده است. اتمام فرآیند تخلیه در زاویه 

درجه خواهد بود. در مورد  143یعنی  323-180ون برابر که برای پایین پیست

شیر پیستونی نیز که تمامی فرآیندها با توجه به اتمام زمان فرآیند ورود گاز 

باشد که در درجه می 101گیرد، زمان آن برای بالای پیستون برابر شکل می

رار باشد. مقدار قدرجه می 281یعنی  101+180مورد حجم کنترل پایینی برابر 

گرفتن فلنج شیر بر روی دریچه در زمانیکه شیر در مرکز کورس خود قرار 

 میلیمتر به دست آمده است. 25گرفته است نیز برابر 

 محدوده پارامترهای مورد نظر  2جدول 
Table 2 objective parameters boundaries  

°55 سیلندری ≤ 𝜃0 ≤ 90°, 150° ≤ 𝜃𝑖 ≤ 200°, 300° ≤ 𝜃𝑒 ≤ 350° 

°80  یستونیپ ≤ 𝜃𝑐 ≤ 130°,10 ≤ 𝑆𝑙 ≤ 50 𝑚𝑚 

 نتایج زمان بندی  3جدول 
Table 3 timing results  

 𝜃𝑒=323 𝜃𝑖=180 𝜃0=66 شیر سیلندری

 شیر پیستونی
𝜃𝑒=320 𝜃𝑖=140 𝜃𝑐=101 

𝑆𝑙 = 25 𝑚𝑚 

 

Fig. 4 shematic of Piston Valve in double acting engine 

 شماتیک یک شیر پیستونی در موتور دو طرفه 4شکل 

(41) 𝑟𝑒𝑞 =
𝑆𝑙 + 𝐿𝑒
cos(−𝜑)

 

(42) φ = tan−1(

𝑆𝑙

𝑆𝑙+𝐿𝑒
− cos𝜃𝑐

sin𝜃𝑐
) 

(43) 𝑆𝑙 = 𝑟𝑒𝑞 cos(𝜃𝑐 −𝜑) 
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 تعیین خواص ترمودینامیکی -9-1

اندیکاتور موتور انبساطی به ترتیب مربوط به شیر  نمودار 6و شکل  5شکل 

دهد که شامل چهار فرآیند ورود، سیلندری و شیر پیستونی را نشان می

باشد. با حرکت پیستون از نقطه مرگ بالا و شروع انبساط، تخلیه و تراکم می

شود که در شیر فرآیند ورود گاز، فشار گاز درون سیلندر دچار تغییر می

کند، اما در شیر ابتدا افزایش  یافته و سپس کاهش پیدا می سیلندری در

پیستونی همواره با کاهش مواجه است. پس از بسته شدن دریچه ورود و تا 

زمان باز شدن دریچه خروج که جریان جرمی به سمت خارج از سیلندر شکل 

گیرد، فرآیند انبساط وجود دارد. از زمان بسته شدن دریچه خروج تا می

گردد، فرآیند تراکم شکل کورس که پیستون به نقطه مرگ بالا برمی انتهای

 8و شکل  7گردد. در شکل خواهد گرفت و در نهایت سیکل تکمیل می

تغییرات فشار و دمای بالا و پایین پیستون در موتور نشان داده شده است. 

مربوط به شیر سیلندری  csمربوط به شیر پیستونی و زیرنویس  cpزیرنویس 

باشد. در این دو شکل پیداست که فشار و دمای گاز در شیر پیستونی در می

آغاز فرآیند تخلیه گاز با فشار و دمای خط تخلیه اختلاف زیادی دارد. حتی 

در شیر پیستونی دمای گاز در اکثر زمان فرآیند تخلیه از میانگین دمای 

ر مورد دما و باشد کمتر است. این قضیه ددرجه سانتیگراد می 218تخلیه که 

باشد، طوریکه فشار و دمای گاز در فشار گاز در زمان ورود گاز برعکس می

 در باشد.تغذیه نزدیکتر میو دمای خط  شیر پیستونی در این فرآیند به فشار 

 
Fig. 5 indicator diagram of expansion engine with spool valve 

 نمودار اندیکاتور موتور انبساطی با استفاده از شیر سیلندری 5شکل 

 
Fig. 6 indicator diagram of expansion engine with piston valve 

 نمودار اندیکاتور موتور انبساطی با استفاده از شیر پیستونی 6شکل 

 
Fig. 7 gas pressure in both sides of piston based on crank angle 

 نمودار فشار گاز دو طرف پیستون بر اساس زاویه لنگ 7شکل 

 
Fig. 8 gas temperature in both sides of piston based on crank angle 

 نمودار دمای گاز دو طرف پیستون بر اساس زاویه لنگ 8شکل 

 6سیلندری فشار گاز درون سیلندر در شروع فرآیند ورود گاز تقریبا برابر شیر 

سکال است. دمای گاز در شروع سیکل در مگا پا 6.9و در شیر پیستونی برابر 

درجه کلوین است. در  292و در شیر پیستونی برابر  280شیر سیلندری برابر 

 شرط عدم برگشت جریان مشخص است. 7شکل 

 محاسبه توان اندیکاتور و اتلاف اگزرژی -9-2

مقدار توان تولیدی و اتلاف اگزرژی کل موتور در صورت استفاده از  4جدول 

دهد. یر را در مدل سازی با متان به عنوان گاز واقعی نشان میهر دو ش

شود مقدار توان اندیکاتور در حالت استفاده از شیر همانطور که مشاهده می

پیستونی به دلیل زیاد بودن فرآیند ورود گاز به مراتب بیشتر از شیر سیلندری 

بیشتر است. باشد، در حالیکه مقدار توان در واحد جرم در شیر سیلندری می

دهد که در صورت استفاده از شیر مقدار اتلاف کل در واحد جرم نشان می

پیستونی، موتور انبساطی عملکرد به مراتب ضعیفتری نسبت به حالت استفاده 

برابر شیر  2.7از شیر سیلندری دارد، بطوریکه در شیر پیستونی تقریبا 

 سیلندری اتلاف اگزرژی رخ داده است.

توجه به در نظر گرفتن متان به عنوان گاز واقعی، مقدار با  5در جدول 

اتلاف اگزرژی در منابع مختلف ارائه شده است. با توجه به مباحث مطرح شده 

مربوط به اختلاف فشار و دمای گاز با خط تغذیه و خط تخلیه موتور در بخش 

دهد که در شیر پیستونی مقدار اتلاف قبل، مقادیر این جدول نشان می

 است، گاز   وروددر زمان تخلیه گاز به مراتب بیشتر از اتلاف در زمان ژی اگزر
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 نتایج توان  4جدول 
Table 4 power results 

�̇�𝑖(kW) �̇� (kg نوع شیر s⁄ ) �̇�𝑖𝑚(kW kg⁄ ) 𝐼�̇� (kW kg⁄ ) 

 451 1899.3 0.58 175.1 سیلندری

 1237 1735 0.99 271.7 پیستونی

 نتایج اتلاف اگزرژی 5جدول 
Table 5 exergy loss results 

𝐼̇ (kW) 𝐼�̇� (kW) 𝐼�̇� (kW) 𝐼ℎ̇ (kW) 𝜂𝐼𝐼 نوع شیر  (%) 

 84.8 1.5 3.9 15 20.8 سیلندری

 72.8 1.4 67.4 12.6 96.8 پیستونی

باشد. مقدار اتلاف ناشی از حالیکه در شیر سیلندری این قضیه برعکس میدر 

نتقال حرارت بین گاز درون سیلندر و دمای دیواره نیز تقریبا یکسان است. ا

 160البته با توجه به کل جرم وارد شده به موتور که برای شیر پیستونی برابر 

باشد، گرم در هر سیکل می 92گرم در هر سیکل و در شیر سیلندری برابر 

و در شیر پیستونی  32.9مقدار اتلاف ناشی از انتقال حرارت در شیر سیلندری 

کیلو وات در هر کیلوگرم بدست آمد. با توجه به نتایج ارائه شده در  17.5

کیلو وات در برابر  20.8که مقدار اتلاف کل در شیر سیلندری برابر  4جدول 

درصد  72.8در برابر  84.8کیلو وات در شیر پیستونی و راندمان اگزرژی  96.8

توان گفت که عملکرد موتور با میدر شیر پیستونی بدست آمده است، 

استفاده از شیر سیلندری به مراتب مناسبتر است، هرچند باید توجه داشت 

 باشد.که قطعا هزینه ساخت موتور با این شیر بیشتر از شیر پیستونی می

 تاثیر ترکیب گاز -9-3

ترکیب گاز طبیعی مناطق مختلف ایران در عملکرد موتور انبساطی نیز تاثیر 

، ترکیب گاز چهار پالایشگاه خانگیران، ترکمن، 6خواهد بود. در جدول  گذار

شود متان کنگان و پارس جنوبی آورده شده است. همانطور که مشاهده می

باشد، به همین دلیل در ابتدا قسمت عمده تشکیل دهنده گاز طبیعی می

ا مدل سازی بر روی گاز متان صورت گرفته است و عملکرد موتور انبساطی ب

توجه به نتایج بهینه بدست آمده در این حالت نسبت به تغییر ترکیب گازی 

 مورد بررسی قرار گرفته است.

، مقادیر توان اندیکاتور، اتلاف اگزرژی کل، اگزرژی خالص 7در جدول 

منتقل شده به سیستم و راندمان اگزرژی مربوط به موتور با توجه به ترکیب 

شود ه آورده شده است. از جدول مشاهده میگاز طبیعی در هر چهار پالایشگا

که مقدار توان اندیکاتور با توجه به تغییر ترکیب گازی، در مکانیسم هر دو 

شیر تقریبا ثابت است، ولی بطور کلی با تغییرات بسیار ملایم در شیر 

سیلندری رو به افزایش و در شیر پیستونی رو به کاهش است. اما نکته جالب 

رژی کل در شیر سیلندری با افزایش جرم مولکولی گاز اینکه اتلاف اگز

طبیعی به صورت محسوس کاهش یافته است در حالیکه در شیر پیستونی 

افزایش بسیار جزئی برخوردار است. اما انتقال اگزرژی در هر دو شیر تقریبا 

شود که مشاهده می 6مستقل از ترکیب گازی بوده است. در نهایت از جدول 

ژی در شیر سیلندری رو به افزایش بوده در حالیکه در شیر راندمان اگزر

 پیستونی ثابت مانده است.

که برای متان است،  2های بهینه بدست آمده در جدول با توجه به داده

، به ترتیب نشاندهنده تغییرات فشار و دمای گاز درون سیلندر 10و  9شکل 

وان گاز طبیعی در برای هر چهار ترکیب گازی و همچنین متان خالص به عن

 باشد.صورت استفاده از شیر سیلندری در کنترل دبی موتور انبساطی می

 [22]ترکیب گاز مناطق مختلف ایران  6جدول 
Table 6 gas composition in several Iran’s refinery 

 ترکیب گاز
 درصد مولی )%(

 پارس کنگان ترکمن خانگیران
𝐶𝐻4 98.6 94.21 90.04 87 
𝐶2𝐻6 0.59 2.25 3.69 5.4 
𝐶3𝐻8 0.09 0.53 0.93 1.7 

𝑖𝑠𝑜 − 𝐶4𝐻10 0.02 0.36 0.2 0.3 
𝑛 − 𝐶4𝐻10 0.04 0 0.29 0.45 
𝑖𝑠𝑜 − 𝐶5𝐻12 0.02 0.26 0.14 0.13 
𝑛 − 𝐶5𝐻12 0.02 0 0.08 0.11 
𝑛 − 𝐶6𝐻14 0.07 0.17 0.14 0.07 

𝐶7
+ 0 0.18 0.01 0.03 
𝑁2 0.56 1.9 4.48 3.1 
𝐶𝑂2 0 0.14 0 1.85 
𝑀𝑤 16.3164 17.342 17.794 18.7129 

 مقادیر توان اندیکاتور، اتلاف اگزرژی کل، اگزرژی خالص منتقل شده 7جدول 
Table 7 indicator power, exergy destruction, exergy transfer 

�̇�𝑖(kW) 𝐼̇ (kW) �̇�𝑡(kW) 𝜂𝐼𝐼 وع شیرن پالایشگاه  (%) 

 خانگیران
 85.3 207.7 20.3 177.1 سیلندری

 72.8 374 97.6 272.2 پیستونی

 ترکمن
 87.2 207.8 16.8 181.2 سیلندری

 72.7 374.2 99 271.9 پیستونی

 کنگان
 88.2 207 14.7 182.6 سیلندری

 72.6 373.7 99.4 271.4 پیستونی

 پارس
 90.2 205.7 10.9 185.4 سیلندری

 72.4 373.4 100.2 270.3 پیستونی

مشخص است، در شروع فرآیند تخلیه در شیر  9همانطور که از شکل 

سیلندری فشار گاز در صورت نصب موتور انبساطی در شرایط پالایشگاه پارس 

کنگان، ترکمن و  جنوبی از مقدار بیشتری برخوردار خواهد بود و گاز ایستگاه

خانگیران به ترتیب از مقادیر کمتر فشار در شروع فرآیند تخلیه برخوردارند. 

در حالیکه فشار گاز در پالایشگاه پارس در انتهای فرآیند تراکم و یا به عبارتی 

 در شروع فرآیند ورود گاز از کمترین مقدار برخوردار خواهد بود. 

ی گاز در زمان فرآیند ورود مشخص است دما 10همانطور که از شکل 

گاز با افزایش جرم مولکولی و کاهش درصد متان در ترکیب گازی افزایش 

یابد. بدین معنی که دمای گاز در شرایط پارس در فرآیند ورود گاز می

 بیشترین مقدار و در فرآیند تخلیه از کمترین دمای برخوردار است. 

 
Fig. 9 gas pressure in several gas composition in spool valve 

 نمودار فشار گاز در ترکیبهای گازی مختلف در شیر سیلندری 9شکل 
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Fig. 10 gas temperature in several gas composition in spool valve 

 نمودار دمای گاز در ترکیبهای گازی مختلف در شیر سیلندری 10شکل 

ار و دمای گاز در موتور انبساطی در نیز نشاندهنده تغییرات فش 12و  11شکل 

باشد. در صورت استفاده از ایستگاههای مختلف با استفاده از شیر پیستونی می

این نوع شیر، ترکیب گازی تاثیری در فشار گاز در زمان تخلیه از موتور را 

ندارد، در حالیکه فشار گاز در زمان ورود گاز همانند شیر سیلندری در 

 کند.تغییر میایستگاههای مختلف 

 تاثیر تغییرات فشار ورودی به ایستگاه -9-4

در این بخش تاثیر نسبت فشار، نسبت فشار گاز ورودی به فشار گاز خروجی، 

در عملکرد موتور انبساطی با توجه به درصد مولی تشکیل دهنده متان در گاز 

ج طبیعی مورد بررسی قرار گرفته است. برای درک بهتر نمودارها تنها نتای

مربوط به متان خالص و گاز پالایشگاه پارس که کمترین درصد مولی متان را 

داراست مدنظر قرار گرفته است. در ابتدا باید اشاره شود که دبی گاز در 

 0.58تا  0.17مگا پاسکال، از  7تا  3مکانیسم استفاده از شیر سیلندری از فشار 

و  6.5، 6، در سه فشار ورودی کند. در این نوع شیرکیلوگرم بر ثانیه تغییر می

 7مگا پاسکال، دبی منفی در ورود مشاهده نشد، در حالیکه فقط در فشار  7

مگا پاسکال برگشت جریان در خروجی رخ نداد. در شیر پیستونی با تغییر 

کیلوگرم بر ثانیه تغییر پیدا کرد، برگشت جریان در  0.99تا  0.33فشار، دبی از 

مگا پاسکال مشاهده نشد، در  7و  6.5فشارهای زمان تخلیه گاز فقط در 

مگا پاسکال برگشت جریان در فرآیند ورود  7صورتیکه فقط در فشار ورودی 

 گاز رخ نداد. 

 
Fig. 11 gas pressure in several gas composition in piston valve 

 نمودار فشار گاز در ترکیبهای گازی مختلف در شیر پیستونی 11شکل 

 
Fig. 12 gas temperature in several gas composition in piston valve 

 نمودار دمای گاز در ترکیبهای گازی مختلف در شیر پیستونی 12شکل 

دهد که توان اندیکاتور موتور به صورت خطی با افزایش نشان می 13شکل 

ور کند و همانطور که مشخص است توان اندیکاتنسبت فشار تغییر پیدا می

شیر پیستونی از شیر سیلندری در تمام نسبتها بیشتر است و ترکیب گازی 

که توان در واحد جرم را  14تاثیر چندانی در توان اندیکاتور ندارد. اما از شکل 

مگا پاسکال، توان موتور با  5دهد، پیداست که تا قبل از فشار ورودی نشان می

بیشتر است در حالیکه پس از شیر پیستونی از توان موتور با شیر سیلندری 

مشخص  14و  13باشد. از شکلهای این فشار عملکرد شیر سیلندری بهتر می

مگا  3است که در صورت رسیدن فشار ورودی ایستگاه تقلیل فشار گاز به 

پاسکال، موتور انبساطی با شیر سیلندری دیگر کارایی لازم را نداشته و نباید 

ر خلاف شیر سیلندری، با استفاده از شیر در مسیر ورود گاز قرار گیرد. ب

توان پیستونی برای کنترل دبی، از موتور انبساطی در هر نسبت فشاری می

برای تولید توان استفاده کرد. نکته دیگری که از این شکلها قابل درک است 

این است که با کاهش درصد مولی متان در ترکیب گازی، مقدار تولید توان 

نشاندهنده اتلاف اگزرژی کل و شکل  15یابد. شکل میدر واحد جرم کاهش 

باشد. تغییرات اتلاف اگزرژی نشاندهنده اتلاف اگزرژی در واحد جرم می 16

دهد که در شیر پیستونی با افزایش نسبت به تغییر فشار ورودی نشان می

کند، در حالیکه در شیر سیلندری نسبت فشار اتلاف اگزرژی افزایش پیدا می

 آید.اتلاف در حداقل نسبت فشار بوجود می بیشترین

 
Fig. 13 indicator power based on pressure ratio 

 نمودار توان اندیکاتور با توجه به نسبت فشار 13شکل 
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Fig. 14 indicator power per unit of mass based on pressure ratio 

 توجه به نسبت فشارنمودار توان اندیکاتور در واحد جرم با  14شکل 

 
Fig. 15 total exergy lost based on pressure ratio 

 اتلاف اگزرژی کل با توجه به نسبت فشار 15شکل 

 
Fig. 16 total exergy lost per unit of mass based on pressure ratio 

 اتلاف اگزرژی کل در واحد جرم با توجه به نسبت فشار 16شکل 

دهد که راندمان اگزرژی موتور در حالت استفاده از شیر نشان می نیز 17شکل 

کند و در شیر پیستونی با شیب کمی با افزایش نسبت فشار کاهش پیدا می

توان مشاهده کرد که تا سیلندری این روند صعودی خواهد بود. همچنین می

ی مگا پاسکال راندمان اگزرژی موتور با شیر پیستون 5قبل از فشار ورودی 

از شیر سیلندری است و پس از این فشار عملکرد شیر سیلندری بهتر  بیشتر

 اذعان  باید   پارامترها تمامی   بررسی با   باشد. بطور کلیاز شیر پیستونی می

ینه موتور با هر نوع مکانیسم کنترل دبی، باید جهت عملکرد به داشت که

 ها در موتور با توجه به شرایط مختلف قابل تنظیم باشد.زمان بندی دریچه

 اعتبارسنجی نتایج10- 

های آزمایشگاهی در این بخش هدف اعتبار سنجی نتایج بدست آمده با داده

ساطی قابل باشد که در مورد موتور انبباشد. ذکر این نکته قابل اهمیت میمی

ای استفاده در صنایع تقلیل فشار گاز طبیعی هیچگونه تحقیق و مطالعه

صورت نگرفته است و اگر هم تحقیقی صورت گرفته باشد در سایتهای علمی 

ارائه نشده است. از آنجا که اساس عملکرد این دستگاه نظیر موتورهای بخار 

ر بدست آمده یکی از های نمودار اندیکاتوباشد، دادهمورد استفاده در می

باشد، با نمودار اندیکاتور حالتهای مدل شده که شیر سیلندری می

آزمایشگاهی و عددی ارائه شده در کتاب طراحی اکسپندرهای تک سیلندر 

مورد مقایسه قرار گرفته است. علت اینکه  [23]رفت و برگشتی برای بخار 

باشد ار گرفته است این میهای ارائه شده با این نوع شیر مورد مقایسه قرداده

ای مدل شده است که دریچه که در این کتاب، موتور مورد مطالعه به گونه

هایی در دورتادور سیلندر برای ورود و خروج بخار در آن یکی نیست و دریچه

. در واقع دریچه ورود و خروج گاز 1تخلیه بخار در نظر گرفته شده است

ار مافوق گرم در حالت گاز کامل مدل متفاوت است. در این موتور خواص بخ

سازی شده و هیچگونه برگشت جریانی نیز در ورودی و خروجی لحاظ نشده 

های هندسی موتور بخار مورد مطالعه قرار گرفته در این کتاب در است. داده

قابل مشاهده است، تطابق  18ارائه شده است. همانطور که از شکل  8جدول 

های ارائه شده در کتاب بخصوص در مده با دادههای بدست آخوبی بین داده

 فرآیندهای انبساط، تخلیه و تراکم وجود دارد.

 های اعتبار سنجیداده 8جدول 
Table 8 validation data  

 داده پارامتر طراحی داده پارامتر طراحی

𝐷𝑖 cm 𝑃𝑠 8.9  قطر پیستون، ورودی،  فشار  69 bar 

N ،2000 دور موتور rpm 𝑃𝑑 ،1.38 فشار خروجی bar 

𝐶𝐿 ،5 حجم مرده% 𝑉𝑑 𝑊𝑝  cm 1.9  قطر دریچه،

 K 811 دمای ورودی، 𝑅 4.5 cm 𝑇𝑠شعاع لنگ، 

                                                                                                                                  
1 Uni-flow engines 

 
Fig. 17 exergy efficiency based on pressure ratio 

 راندمان اگزرژی با توجه به نسبت فشار 17شکل 
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Fig. 18 total exergy lost per unit of mass based on pressure ratio 

 اتلاف اگزرژی کل در واحد جرم با توجه به نسبت فشار 18شکل 

در شیر سیلندری دو مجرای گوناگون برای ورود و خروج گاز در نظر گرفته 

شده است. در مدل ارائه شده در کتاب مد نظر نیز از یک مدل خاص که در 

آن مجرای ورود و خروج گاز متفاوت است، استفاده شده است که در آن برای 

ستفاده شده خروج گاز بجای یک دریچه از چندین دریچه دور تا دور سیلندر ا

گیرد. به دلیل ها توسط خود پیستون صورت میاست که کنترل این دریچه

هندسه مشابه در متفاوت بودن مجرای ورود و خروج گاز، از مدل شیر 

ها استفاده شده است. زیرا در شیر پیستونی سیلندری برای مقایسه داده

چند تطابق  دریچه ورود و خروج گاز به محفظه شیر سیلندر یکسان است. هر

های فشار سیکلهای تئوری و تجربی در بیشتر زمان در مناسبی بین داده

گزارش شده است، اما با توجه به اختلاف زیاد مقادیر فشار در زمان  18شکل 

درصد خطا در محاسبات بدست آمد که  20ورود گاز، به طور میانگین تقریبا 

در موتور بررسی شده در مهمترین دلیل آن بکار رفتن سوپاپ به جای دریچه 

 باشد.می [23]منبع اشاره شده 

 نتیجه گیری11- 

بازیابی انرژی هدر رفته گاز پر فشار در ایستگاه تقلیل فشار قبل از توزیع در 

باشد که مورد مطالعه بسیاری شبکه شهری یکی از منابع تولید انرژی پاک می

ر یک مکانیسم از محققین صورت گرفته است. در این تحقیق برای اولین با

جدیدی برای بازیافت این انرژی مورد بررسی قرار گرفته است. با در نظر 

گرفتن یک مدل عددی در شبیه سازی موتور انبساطی دو طرفه، تاثیر زمان 

های ورود و خروج جرم در میزان توان تولیدی و بهینه باز و بسته شدن دریچه

بهینه سازی این زمان بندی از راندمان اگزرژی مورد بررسی قرار گرفت. برای 

الگوریتم ژنتیک و قانون اول و دوم ترمودینامیک به صورت همزمان استفاده 

شده است. همچنین تاثیر منابع بازگشت ناپذیری در اتلاف اگزرژی نیز مورد 

بررسی قرار گرفت و در پایان از آنجا که خط فشار تغذیه ایستگاه تقلیل فشار 

است، تاثیر این تغییرات در میزان اتلاف اگزرژی و  در تمام طول سال متغیر

 تولید برق مورد تحلیل واقع شد که اهم نتایج در ادامه آورده شده است.

بررسی قانون اول نشان داد با وجود اینکه شیر سیلندری توان کمتری  1-

-کند، اما توان آن در واحد جرم بیشتر مینسبت به شیر پیستونی تولید می

ف اگزرژی شیر پیستونی به مراتب بیشتر از شیر سیلندری است که باشد. اتلا

باشد، بر خلاف شیر سیلندری که بیشترین اتلاف آن در زمان تخلیه گاز می

 در فرآیند ورود گاز بیشترین اتلاف اگزرژی مشاهده گردید.

 انتقال حرارت نیز سهم جزئی در اتلاف از خود نشان داد. 2-

ه ترکیب گاز مناطق مختلف ایران در موتور انبساطی ها نشان داد کبررسی 3-

با شیر پیستونی تاثیر بسیار کمی دارد، در حالیکه در شیر سیلندری نسبت به 

 شود.حالت بهینه باعث کاهش اتلاف اگزرژی و افزایش راندمان موتور می

بار، مشاهده شد که در نسبت  70تا  30با تغییر فشار ورودی گاز از  4-

ایین به دلیل تولید توان بسیار کم و حتی منفی، شیر سیلندری فشارهای پ

نباید برای کنترل دبی در موتور انبساطی استفاده شود و به عبارتی در فشار 

بار، موتور انبساطی با شیر سیلندری باید از مدار عبور گاز و کاهش  30ورودی 

 فشار آن خارج گردد.

افزایش نسبت فشار افزایش اتلاف در موتور انبساطی با شیر پیستونی با  5-

اگزرژی مشاهده شد، در حالیکه در شیر سیلندری کاهش اتلاف مشاهده 

توان گفت که برای عملکرد بهینه موتور در هر گردید. بدین ترتیب می

ها، علی الخصوص زمان بسته شرایطی باید زمان بندی باز و بسته شدن دریچه

 ورود قابل تنظیم باشد.شدن دریچه ورود گاز و اتمام فرآیند 

 تقدیر و تشکر12- 

نویسندگان مقاله مراتب تقدیر و کمال تشکر خود را بابت حمایت اداره گاز 

 دارند.استان گلستان از این تحقیق اعلام می

 علای  فهرست13- 
𝐴  سطح مقطع(m2) 
𝐶𝑑 ضریب تخلیه از اوریفیس 
𝐶𝑣,𝑝 ظرفیت گرمایی ویژه در حجم و فشار ثابت (J/kgK) 
𝐷𝑖  قطر پیستون(m) 
𝐷𝑒  قطر موثر(m) 
𝐷𝑣 قطر سیلندر محفظه شیر(m) 
𝐸𝐿  افتادگی شیر روی دریچه در زمان خروج(m) 
ℎ  آنتالپی(J/kg) 
ℎ𝑖𝑛  ضریب انتقال حرارت جابجایی(W/m2K) 
𝐼 ̇ نرخ اتلاف اگزرژی(W) 
k ضریب انتقال حرارت رسانایی (W/m2K) 
𝐿  طول شاتون(m) 
𝐿𝑒  باز بودن دریچه قبل از رسیدن پیستون بهTDC (m) 
𝐿𝑝  طول دریچه(m) 
𝑚  جرم گاز(kg) 
𝑛𝑏 تعداد سوراخها روی سیلندر محفظه شیر 
𝑃  فشار گاز(Pa) 
𝑃𝑟 عدد پرانتل 
�̇�  نرخ انتقال حرارت(W) 
𝑅  شعاع لنگ(m) 
𝑅𝑖𝑛  مقاومت حرارتی داخل سیلندر(K/W) 

𝑅𝑔  ثابت گاز(J/kgK) 
𝑟𝑒𝑞  گریز از مرکزی شیر نسبت به لنگ اصلی(m) 
𝑠  آنتروپی(J/kgK) 
𝑆𝐿  افتادگی شیر روی دریچه در زمان ورود(m) 
�̇�𝑔𝑒𝑛  نرخ تولید آنتروپی(W/K) 
𝑇  دمای گاز(K) 
𝑢  انرژی داخلی(J/kg) 
𝑉  حجم(m3) 
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�̇�  نرخ تولید توان(W) 
𝑤𝑏 عرض سوراخها در روی سیلندر محفظه شیر 
𝑥 ای پیستون جابجایی لحظه(m) 
𝑥𝑖 درصد مولی اجزا تشکیل دهنده گاز طبیعی 
𝑦𝑖 ای دریچه ورودی مقدار بازبودن لحظه(m) 
𝑦𝑜 ای دریچه خروجی مقدار بازبودن لحظه(m) 
𝑍 ضریب تراکم پذیری گاز 
𝑧 ای شیر جابجایی لحظه(m) 

 علایم یونانی

𝜇  لزجت دینامیکی(kg ms)⁄ 

𝜌  چگالی(kg m3)⁄ 
𝜔𝑔 سرعت دورانی 
𝜔 ای سرعت زاویه(rad s)⁄ 

𝛾 ضریب آیزنتروپیک 

𝜂 راندمان 

𝜑 زاویه پیشرو گریز از مرکز 

𝜃 زاویه لنگ 
𝜃0 زاویه بسته شدن دریچه ورودی 
𝜃𝑖 زاویه باز شدن دریچه خروجی 
𝜃𝑒 زاویه بسته شدن دریچه خروجی 

 هابالانویس
𝑗 شمارنده 

 هازیرنویس
𝑐 سیلندر 
𝑐𝑙 حجم مرده 
𝑑𝑜𝑤𝑛 پایین پیستون 
𝑑 شرایط تخلیه 
𝑑𝑠 پایین دست جریان 
ℎ𝑒𝑎𝑡 انتقال حرارت 
𝑖𝑛𝑑 کاتوراندی 
𝑚 مولار 
𝑝 پیستون 
𝑟 کاهیده 
𝑠 شرایط ورودی 
𝑢𝑝 بالای پیستون 
𝑢𝑠 بالا دست جریان 
𝑤 دیواره سیلندر 
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