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تحليل انرژي و اگزرژي عملکرد يک موتور اشتعال جرقه‌ای با استفاده از مدل احتراق دوناحيه‌اي
احسان بنی اسدی*، حمیدرضا عباسی ورزنه

دانشکده فنی مهندسی، دانشگاه اصفهان، اصفهان، ایران

چکیده: امروزه با تکیه بر روش‌های عددی می‌توان عملکرد موتور را با دقت بسیار مناسبی شبیه‌سازی نمود و راهکارهای بهینه 
سازی عملکرد موتور را بررسی کرد. با توجه به این که در موتور حدود 30 درصد از انرژی سوخت از طریق انتقال حرارت  به 
دیواره‌های سیلندر هدر می‌رود، به دست آوردن نتایج مناسب از يک مدل شبیه سازی نيازمند محاسبه انتقال حرارت با دقت بالا 
است. مدل ترمودینامیکی ارائه شده در این مقاله، با هدف بهینه‌سازی یک موتور اشتعال جرقه‌ای، سیکل موتور را به صورت 
دو‌ناحیه‌ای، که برای موتور اشتعال جرقه‌ای مناسب است، شبیه سازی می‌نماید. جهت انتخاب بهترین مدل برای انتقال حرارت 
در موتور احتراق جرقه‌ای، مدل‌های مختلف در شبيه‌سازي استفاده شده و پس از مقایسه نتایج هر مدل با نتایج تجربی موتور 
مورد مطالعه، مدل هوهنبرگ به عنوان مدل مناسب برای انتقال حرارت موتورهای اشتعال جرقه‌ای معرفی گردیده است. نتایج 
نشان‌داد که با افزایش نسبت تراکم به میزان 18 درصد، تلفات اگزرژی از اگزوز موتور و انتقال حرارت از بدنه تقریباً 2 درصد 
کاهش می‌یابد در حالی که توان خروجی بیش از 4 درصد افزایش می‌یابد. همچنين، بیشینه راندمان انرژی و اگزرژی در هنگامی 

که احتراق 5 درجه قبل از نقطه مرگ بالا رخ دهد، حاصل می‌شود.
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مقدمه-11
توان  تولید  و  گرمایشی  سرمایشی،  سیستم‌های  سازی  بهینه  و  تحلیل 
از دیدگاه انرژی و اگزرژی جهت بررسی راندمان سیستم و بهینه سازی از 
اهمیت بالایی برخوردار است ]1[. تحلیل‌های رایانه‌ای برای سیکل‌های تولید 
توان در سطوح مختلفی از مدل‌های ترمودینامیکی )صفر بعدی( تا مدل‌های 
سه بعدی بر پایه تحلیل عددی توسعه داده شده‌اند. روش‌های ترمودینامیکی، 
ساده‌ترین روش جهت مدل سازی این سیکل‌ها می‌باشد که اگر با مدل‌های 
تجربی صحه گذاری شوند، جواب‌هایی با دقت مناسب و در زمانی کمتر ارائه 
می‌دهند]2 و 3[. در بین روش‌های ترمودینامیکی، مدل احتراق دوناحیه‌ای 
به ویژه در موتورهای احتراق جرقه‌ای1، نتایجی منطبق بر داده‌های تجربی 
پیش‌بینی می‌کند که از این نتایج می‌توان برای بررسی عملکرد موتور از دید 

انرژی و اگزرژی استفاده کرد. 
در هنگام احتراق، دمای گاز تا مقدار بسیار زیادی بالا رفته که در نتیجه 
انتقال حرارت به دیواره‌ها به مقدار قابل ملاحظه‌ای افزایش می‌یابد که این 
برای   .]4[ باشد  مربع  متر  یک  در  مگاوات  ده‌ها  تا  می‌تواند  حرارت  مقدار 
مثال فرانکو2 گزارش نموده که در یک موتور کوچک با حجم 125 سانتی 

1  Spark ignation
2  Franco
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مترمکعب، 50 درصد از توان مصرفی سوخت به صورت انتقال حرارت اتلاف 
می‌گردد ]5[. بنابراین دقت مدل تحلیلی موتور به مقدار زیادی به دقت مدل 
انرژی3  سازی  آزاد  نرخ  اندرسون  و  اريکسون  دارد.  بستگی  حرارت  انتقال 
سوخت بر اساس تابع وایب4 را مدل‌سازی نموده‌اند ]6[. جهت مدل سازی 
که  دارد  وجود  تجربی  مطالعات  بر  مبتنی  مختلف  مدل‌های  حرارت،  انتقال 
ابراهیم و همکاران ]7 و 8[ در  منجر به استخراج مدل ریاضی شده است. 
مطالعاتش برای مدل سازی انتقال حرارت داخل سیلندر از مدل وشنی5]9[ 
و کایلول6 ]10[ از مدل هوهنبرگ استفاده نمودند. جهانیان و همکاران ]11[ 
نشان دادند که پارامترهایی مانند دما و فشار هوای ورودی به موتور، نسبت 
هم‌ارزی، مقدار گازهای برگشتی، رطوبت نسبی و دور موتور بر زمان شروع 

و طول دوره احتراق تأثیر بسزایی دارد. 
و  انرژی  با  مرتبط  معادلات  ترمودینامیکی، می‌توان  از مدل‌سازی  پس 
اگزرژی را پیاده سازی کرد. رازمارا7 و همکاران ]12[، مدلی کنترلی بر پایه 
تراکمی  احتراق  با  ناحیه‌ای  یک  مدل  از  آن  در  که  داده‌اند  توسعه  اگزرژی 

3  Rate of heat release
4  Vibe function
5  Woschni
6  Caillol
7  Razmara

UNCORRECTED PROOF



نشریه مهندسی مکانیک امیرکبیر، دوره 51، شماره 4، سال 1398، صفحه 1 تا 12

2

که  می‌دهد  نشان  پژوهش  این  نتایج  است.  شده  استفاده  همگن1  مخلوط 
استفاده از مدل کنترل بهنیه مبتنی بر اگزرژی به ترتیب باعث کاهش 6/7 و 
8/3 درصد در مصرف سوخت و اگزرژی شده است. نعمتی و همکاران ]13[ 
اثر ترکیب‌های مختلف سوخت دیزل زیستی را در یک موتور احتراق تراکمی 
با مدل احتراق چند ناحیه‌ای مدل‌سازی کردند. نتایج این تحقیق نشان داد 
که ترکیب حجمی 20 درصد سوخت دیزل زیستی با دیزل دارای بیشترین 
راندمان اگزرژی می‌باشد. بریجش2 و همکاران ]14[، اثر نسبت تراکم را در 
یک موتور احتراق تراکمی بررسی کردند. نتیجه این پژوهش نشان داد که 
با افزایش نسبت تراکم از 13/3 به 17/5، به ترتیب باعث افزایش 5 و 4/23 

درصدی در راندمان اگزرژی و انرژی می‌شود. 
بالی3 ]15[ تحلیل اگزرژی سنتی و پیشرفته یک موتور جت را ارائه کرد 
که در آن نرخ تخریب اگزرژی اجزای موتور به بخش‌های درون‌زا / برون‌زا و 
اجتناب‌پذیر/ اجتناب‌ناپذیر تقسیم می‌شود. نتایج او نشان می‌دهد که راندمان 
موتور در شرایط واقعی 16/63 درصد است و قابلیت ارتقای این سامانه کم 
است زیرا نرخ تخریب اگزرژی اجتناب‌ناپذیر بالغ بر 94 درصد می‌باشد. لی4 
و همکاران ]16[ مدل‌های چندبعدی را با یک مکانیزم شیمیایی کوپل کردند 
و به ارزیابی توزیع انرژی و اگزرژی برای سه رژیم احتراقی مختلف در یک 
موتور احتراق داخلی پرداختند. آن‌ها نتیجه‌گیری کردند احتراق تراکمی شارژ 
همگن بیشترین و احتراق دیزل سنتی کمترین راندمان انرژی و اگزرژی را 
بررسی عملکرد و تحلیل آلایندگی یک  به  دارد. دوگان5 و همکاران ]17[ 
موتور اشتعال جرقه‌ای چهار زمانه با چهارسیلندر پرداختند که در آن مخلوط 
سوخت گازوئیل و اتانول با درصدترکیبی مختلف استفاده شده بود. آن‌ها از 
داده‌های تجربی برای محاسبه توزیع انرژی و اگزرژی در فرآیند خنک‌کاری 
و اگزوز موتور استفاده کردند. آن‌ها بیشترین راندمان اگزرژی را در دور موتور 
3000 دور بر دقیقه گزارش کردند. فنگ6 و همکاران ]18[ به ارزیابی تغییرات 
تخریب اگزرژی در موتور اشتعال جرقه‌ای به واسطه استفاده از ترکیب‌های 
مختلف مخلوط سوخت ایزواکتان/ ان‌بوتانول پرداختند. آن‌ها از مدل موتور 
جرقه‌ای دوناحیه‌ای شامل تابع ویب برای شبیه‌سازی فرآیند احتراق واقعی 
استفاده کردند. آن‌ها نتیجه گرفتند که در زمان جرقه گشتاور ترمزی حداکثر 
به میزان  انرژی  راندمان  ان‌بوتان  افزایش میزان  با  اختناق  و شرایط فرآیند 

کمی افزایش می‌یابد و راندمان اگزرژی کاهش خواهدیافت.  
این پژوهش در گام اول، شبیه‌سازی ترمودینامیکی مدل‌های  از  هدف 
ناحیه‌ای  احتراق دو  از مدل  استفاده  با  انتقال حرارت داخل سیلندر  مختلف 
یک موتور اشتعال جرقه‌ای با سوخت گاز طبیعی و مقایسه آن با نتایج تجربی 
می‌باشد. پس از حصول اطمینان از انطباق نتایج شبیه سازی با نتایج تجربی، 
به بررسی تأثیر تغییرات نسبت تراکم و زاویه شروع احتراق بر راندمان انرژی 
1  Homogeneous Charge Compression Ignition (HCCI)
2  Bridjesh
3  Balli
4  Li
5  Dogan
6  Feng

و اگزرژی پرداخته شده است. با توجه اولویت استفاده از سوخت گاز طبیعی در 
سیاست‌های کشور و عدم وجود پيشينه پژوهش در بررسی تأثیر نسبت تراکم 
و لحظه شروع احتراق بر بازدهی انرژی و اگزرژی، يک مدل ترموديناميکي 
توسط کد رایانه‌ای در نرم افزار متلب7 توسعه داده شده‌است. در واقع نوآوری 
این پژوهش بر پایه تحلیل انرژی و اگزرژی موتور اشتعال جرقه‌ای با سوخت 
عملکرد  بر  احتراق  زمان شروع  و  تراکم  نسبت  تأثیر  ارزیابی  و  طبیعی  گاز 

موتور استوار است. 

مدل ترموديناميکي-22
فرضیات مورد استفاده در این مدل ترموديناميکي عبارتند از [18]:

• محتویات 	 تخلیه  و  انبساط  تراکم،  مکش،  فرآیندهای  مدت  طول  در 
سیلندر از نظر ترکیب و خواص ترمودینامیکی یکنواخت می‌باشد.

• نسوخته 	 و  دو قسمت سوخته  به  احتراق، محتویات سیلندر  زمان  طي 
تقسیم شده که توسط جبهه شعله از هم جدا شده‌اند.

• قبل از احتراق، مدل به صورت یک ناحیه‌ای بوده اما در مدت احتراق از 	
مدل دو ناحیه‌ای استفاده می‌شود.

• محاسبه خواص سیال با استفاده از برازش یک تابع درجه 9 از داده‌های 	
جداول خواص انجام شده‌است ]19[.

• فشار برای دو ناحیه یکسان در نظر گرفته شده است.	
• از انتقال حرارت بین دو ناحیه سوخته و نسوخته صرف نظر شده است.	

در فرآیند مکش، با صرف نظر از افت‌های لزجتی8، فشار داخل سیلندر با 
فشار محیط برابر در نظر گرفته شده و دمای سیال عامل در اثر انتقال حرارت 
با دیواره‌های سیلندر، پیستون و سرسیلندر، به صورت هم‌فشار9 تغییر می‌یابد. 
از آن‌جایی که دمای گازهای وارد شده در فرایند مکش از دمای دیواره‌های 
با  مطابق  ترمودینامیک  اول  قانون  از  استفاده  با  است،  کمتر  سیلندر  داخل 
و  لحاظ گردیده  زمانی  بازه  در هر  تازه  تبریدی سیال عامل  اثر   )1( معادله 

دمای جدید محاسبه شده است.

)1( dE dQ dW= − . 
در معادله فوق E انرژی، Q گرما و W برابر با کار می‌باشد.

 در سیکل تراکم، محاسبه دما و فشار گازهای داخل سیلندر به صورت 
یک فرایند تراکم ایزنتروپیک10 مطابق با معادله )2( و با فرض گاز کامل و 
در نظر گرفتن خواص هر جز مولی از محصولات سوخته و نسوخته، در هر 
گاممانی انجام گردیده و سپس اثر انتقال حرارت با دیواره‌ها بر روی سیال 

عامل لحاظ شده است.

)2(.KPV const=

متر  برحسب  V حجم  پاسکال،  بر حسب  P فشار  معادله فوق،  در  که 

7  Matlab
8  Viscous loss
9  Isobar
10  Isentropic

UNCORRECTED PROOF



نشریه مهندسی مکانیک امیرکبیر، دوره 51، شماره 4، سال 1398، صفحه 1 تا 12

3

مکعب و K ضریب اتمسیته می‌باشد.
میزان  با  متناسب  تراکم  از  حاصل  دمای  احتراق،  سازی  مدل  جهت   
گرمایی که از مقدار سوخت محترق شده در هر بازه زمانی توسط تابع وایب1 
انتقال حرارت  اثر  پیش‌بینی گرديده در حجم ثابت اصلاح مي‌شود و نهایتاً 
لحاظ مي‌گردد. فشار سیال نیز با فرض انتقال گرما از سوخت به سیال عامل 
به صورت حجم ثابت اصلاح می‌شود. تغییرات دما و فشار حاصل از انتقال 

حرارت نیز در هر درجه لنگ به صورت حجم ثابت محاسبه شده است.
انتهای  در  عامل  سیال  فشار  برابر  که  ثابت  فشار  در  نیز  تخلیه  فرآیند 
انتقال حرارت بر دمای سیال  مرحله‌ی انبساط2 است، انجام می‌پذیرد و اثر 
در  است.  شده  نظر  صرف  لزجتی  اتلافات  از  بازه  این  در  می‌گردد.  لحاظ 
این مدل تاثیرات گازهای باقی‌مانده و گازهای بازگشتی از اگزوز در خواص 
سیال عامل لحاظ گردیده است. جهت تخمین پیشروی نرخ احتراق در موتور 
احتراق داخلی از تابع وایب استفاده شده که به صورت معادلات )3( تا )6( 

می‌باشد]20[:

)3(( ) ( )1

1
maydX m e

da
α
α

+−= +
∆
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y α α
α
−

=
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)6(
( )1

1
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d
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α
+−= ∫ = −

که در آن، X کسر جرمی سوخته شده، m پارامتر شکل تابع وایب )تقريباً 

1  Wiebe function
2  Expansion stroke

زاویه   α با 6/9(،  برابر  احتراق کامل  )برای  تابع وایب  پارامتر   a برابر 2(، 
∆α زوایه دوره‌ی احتراق می‌باشد.  0α زاویه شروع احتراق و  میل‌لنگ، 
حداکثر  جرقه  زمان  در  میل‌لنگ  زاویه  و  سوخته  جرم  تغييرات  بين  ارتباط 
گشتاور ترمزي بر اساس پيشنهاد هيوود3 ]20[ در اين مدل پياده سازي شده 
است. لذا با فرض زمان‌بندي جرقه بهينه، نيمي از سوخت در زاویه میل‌لنگ 

10 درجه پس از نقطه مرگ بالا محترق مي‌شود.
در کد رايانه‌اي تهيه شده، احتراق به صورت دو ناحیه‌ای )مخلوط سوخته 
و نسوخته( مطابق شكل 1 مدل شده است که کلیه خواص هر ناحیه با توجه 
به نرخ پیشرفت احتراق، اجزای مولی هر ناحیه و درصد حضور هر جزء و در 

نهایت خواص مخلوط محاسبه گردیده است]8[.
با توجه به این که دمای گازهای احتراقی در این مدل حداکثر در حدود 
2400 کلوین می‌باشد، طبق نتایج الیور4 ]21[ انتقال حرارت تابشي در حدود 
سه الی چهار درصد کل انتقال حرارت موتور می‌باشد، بنابراین از مدل‌سازی 

انتقال حرارت تشعشعی صرف‌نظر گردیده است]21[.
ناپایدار  به دلیل غیریکنواختی و  به دیواره‌ها  انتقال حرارت  مدل کردن 
بودن، کاری سخت و پیچیده می‌باشد. بنابر اطلاعات مورد نیاز با روش‌های 
گوناگونی می‌توان این پدیده را مدل نمود. معمولًا از روش سرمايش نیوتنی 
به دلیل ساده بودن، جهت مدلسازی انتقال حرارت استفاده می‌شود که این 
روش در مدل‌های صفر بعدی یک روش پذیرفته شده می‌باشد. طبق این 

روش، مقدار انتقال حرارت از معادله )7( محاسبه می‌شود ]21[.

)7( ( )wi g w g wQ h A T T= −

انتقال حرارت  h ضریب  دیواره،  به  منتقل شده  Q حرارت  آن،  در  که 
جابه‌جایی، A سطح و T دمای دیواره و دمای گاز می‌باشد.

مهم‌ترین پارامتری که بایستی طی مدت سیکل محاسبه نمود، ضریب 
انتقال حرارت می‌باشد. منابع زیادی در زمینه انتقال حرارت منتشر شده است 
این  و 22-27[.   9[ داده‌اند  ارائه  میزان  این  تعیین  رابطه جهت  چندین  که 
مدل‌ها را می‌توان بر اساس فرضیات صورت گرفته به دو دسته زیر تشریح 

تقسیم نمود.
الف( انتقال حرارت آزاد: اولین مدلی که برای انتقال حرارت موتور ارائه 
شد، از این خانواده بود. در این مدل‌ها ضریب انتقال حرارت را می‌توان به 

صورت معادله‌ی بدون بعد )8( نوشت ]21[.
)8( ( )nNu c Gr Pr= ×

که در آن Gr عدد گراشوف، Pr عدد پرانتل، Nu عدد ناسلت می‌باشد.
اولین مدل این خانواده توسط نوسلت5 برای یک بمب کروی توسعه داده 
اصلاح  داخلی  احتراق  موتور  برای  آن‌را  ایچلبرگ7  و  بریلینگ6  بعداً  که  شد 

3  Heywood
4  Ollivier
5  Nusselt
6  Brilling
7  Eichelberg

شکل 1: نمايي از مدل احتراق دو ناحیه‌ای

UNCORRECTED PROOF
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نمودند. وشنی ]9[ برای اولین بار دلیل پیش‌بینی بیش از مقادیر تجربی مقدار 
انتقال حرارت، توسط این خانواده را توصیف نمود و پس از آن به جز مدل 
ایچلبرگ که اصلاح شد، به دلیل عدم دقت کافی در پیش‌بینی نتایج، مابقی 

مدل‌ها منسوخ گردیدند ]17[. این مدل مطابق با معادله )9( می‌باشد.
رابطه ایچلبرگ ]23[:

)9(( ) ( )
1 1

3 3 27.67 10g mp gh V P T−= × ×

انتقال  بودن فرضیات مدل  ناکافی  به دلیل  اجباری:  انتقال حرارت  ب( 
حرارت طبیعی، روابط مبتنی بر این فضیه برای موتورهای گوناگون جواب‌های 
دقیقی ارائه نمی‌کند. بنابراین بعضی از روابط بر اساس انتقال حرارت اجباری 
ارائه شدند ]21[. این روابط بیشتر به واقعیت نزدیک است، زیرا که در داخل 

محفظه احتراق، حرکت مخلوط تحت تأثیر حرکت پیستون می‌باشد.
رابطه عمومی برای این مدل‌ها به صورت معادله )10( می‌باشد.

)10(m nNu a Re Pr= × ×

که در آن Re عدد رینولدز می‌باشد.
مقادیر متعددی برای عدد m توسط افراد متفاوتی گزارش شده است. از 
جمله مقدار0/5توسط السر1و اوگری2، 0/7توسط آناند و سیتکی، 0/75توسط 
تیلور3 و تونگ4و 0/8توسط وشنی و هوهنبرگ پیشنهاد شده است]9 و 28[. 
در این خانواده معروف‌ترین روابط مربوط به روش وشنی و هوهنبرگ مطابق 

با معادلات )11( تا )16( می‌باشد.
مدل وشنی ]9[:

)11(( )wi i w c wiQ A T Tα= −

)12(0.2 0.8 0.53 0.83.26w c cD p T wα − −=

)13(( ),1
1 2 ,

,1 ,1

d c
m c c o

c c

V T
w C c C P P

p V
= + −

که در آن D قطر سیلندر و P فشار داخل سیلندر می‌باشد. ثوابت معادله 
وشني در جدول 1 ارائه شده است]9[.

مدل هوهنبرگ [28]:

)14(( )wi i w c wiQ A T Tα= −

)15(
	

( ) ( )0.8 0.80.06 0.4130 1.4w d c c mV p bar T cα − −= +

مدل سیتکی [28]:
این رابطه بر اساس آزمایش‌های روی موتور دیزل به دست آمده است.

1  Elser
2  Oguri
3  Tylor
4  Toong

)16(

( )

( )
( )

4

0.7 0.3

0.30.2

2.36 10 1

4

g

mp

h b

P V A

T V

−= × +

×
×

b/ است. = −0 0 35 که در آن 
در مدل حاضر، شبيه‌سازي سيکل ترموديناميکي با حدس مقادير فشار و 
دماي محتواي داخل سيلندر در زماني که سوپاپ ورودي باز مي‌شود شروع 
شده و بعد از دو دورکامل ميل‌لنگ )معادل زاويه ميل‌لنگ 720 درجه( مقادير 
معادلات  مقايسه مي‌گردد.  اوليه  مقادير حدس  با  و فشار  دما  محاسبه شده 
بقاي جرم، انرژي و قانون حالت گاز ايده آل براي دو حجم کنترل سوخته و 
نسوخته پياده سازي مي‌شوند و مشتقات زماني حجم و دماي گاز سوخته و 
نسوخته به همراه فشار سيلندر طي فرآيند احتراق محاسبه مي‌شود. گام‌هاي 

زماني حل عددي مطابق با نمو زاويه ميل‌لنگ تنظيم مي‌شوند.  

تحليل اگزرژی-22-22
اگزرژي يک سيستم بيشترين کار قابل حصول از آن سيستم است که 
طي تراکنش با محيط به شرايط تعادل گرمايي، مکانيکي و شيميايي مي‌رسد. 
در حالت کلي، اگزرژي يک سيستم بسته با صرفنظر کردن از تغييرات انرژي 
به  و  می‌شود  تقسيم  شيميايي  و  حرارتي  بخش  دو  به  پتانسيل  و  جنبشي 

صورت زير بدست مي‌آيد:

)17(
( )

( ) ( )

0

0 0
0 0

U

V S

th
systemEx U

P V T S

= − +

− − −  

)18(0 0
1

k
ch i
system i

i i

yEx T Ry Ln
y=

 
=  

 
∑

 
که در آن، Ex اگزرژی، U انرژي داخلي، S آنتروپی، R ثابت جهاني 
گاز و y کسر مولی اجزاء مخلوط می‌باشد و انديس صفر به شرايط محيط 

مرجع اشاره مي‌کند.
اتلاف اگزرژی در موتور احتراق داخلی عموماً در دو بخش وجود دارد. 
بخش عمده‌اي از اگزرژی از طریق تلفات حرارتی اگزوز موتور از بین می‌رود. 
بخش دیگری از اگزرژی از طریق اختلاط شیمیایی تلف مي‌شود. اگزرژي 

محصولات احتراق در اگزوز از رابطه زير محاسبه مي‌شود:

جدول 1 ضرایب ثابت معادله وشنی 

C1C2مرحله

6/180مکش
2/260تراکم تا قبل از شروع احتراق

2/280/00324UNCORRECTED PROOFشروع احتراق تا انبساط و تخلیه
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)19(

     

1

0 0 0
0

( ) ( )

( ) ( )

k

exhaust i e i o
i

e i
i e i o i

i

Ex H T H T

P yT S T S T RLn T Ry Ln
P y

=

= − −

   
− − +   

  

∑

که در آن H آنتالپی است و انديس e به شرايط ترموديناميکي گاز در اگزوز 
اشاره مي‌کند.

بالانس اگزرژي در محفظه احتراق موتور با لحاظ کردن اگزرژي شيميايي 
α به  سوخت بيان مي‌شود. نرخ تغييرات اگزرژي بر حسب زاويه ميل‌لنگ 

صورت زير بيان مي‌شود [29]:

)20(

0
0

,

1tot

b combf
f ch

tot

dEx T dQ dW dVP
d T d d d

dX dIm ex
m d d

α α α α

θ α

   = − − −  
  

+ −
 

جرمي  کسر   bX سوخت،  شيميايي  اگزرژي   ,f chEx آن  در  که 
برگشت‌ناپذيري احتراق، W کار ميل‌لنگ و Q انتقال حرارت  combI سوخته، 
به دیواره‌های سیلندر، سرسیلندر و پیستون است. و اگزرژي شيميايي 1 مول 

سوخت از رابطه زير قابل محاسبه است [30]:

)21(
( ) ( )

2

2 2 2

, 0 0 0 0

2.4

0 2 2

, ,f ch

O

CO H O O

ex T P G T P

y
RT ln

y y y

= −∆

 
+  

× ×  

که در آن:

)22(
( )

( )
2 2 2 4 2

0 0

0 0

,

2 0.4 2.4 ,CO H O O CH O

G T P

g g g g g T P

∆ =

 + + − − 
که در آن G تابع تشکيل گيبس و مقادير تابع گيبس هر يک از اجزاء 
با فرض 120  موتور  در  متان  احتراق  است.  [30] موجود  در مرجع  واکنش 
درصد هواي نظري احتراق بصورت کامل و بر اساس واکنش زير مدل‌سازي 

مي‌شود:

)23(
( )4 2 2

2 2 2 2

2.4 3.76
2 9.024 0.4

CH O N
CO H O N O

+ + →

+ + +  
بخشي از اگزرژی اتلافي ناشي از انتقال حرارت به دیواره‌های سیلندر، 

سرسیلندر و پیستون می‌باشد که از رابطه زير بدست مي‌آيد:

)24(01heat
g

TEx dQ
T

 
= ∫ −  

   
با دماي گاز  انتقال حرارت است که معادل  gT دماي مرز  که در آن 
لحاظ مي‌شود. اگزرژی مفيد خروجي از موتور ناشی از کار میل لنگ است و 

از رابطه زير محاسبه مي‌شود:

)25(( )0

EVO

work
IVC

Ex P P dV= −∫
 

اگزرژی  و  ورودی  اگزرژی  اختلاف  با  برابر  موتور  ناپذيري  برگشت  ميزان 
خروجی می‌باشد.

)26(( )
engine fuel work

exhaust intake heat ub

I Ex Ex

Ex Ex Ex Ex

= − −

− − −  
نهایت  در  است.  سوخت  نسوخته  بخش  اگزرژي   ubEx آن  در  که 
به  اگزرژي کار خروجی  با نسبت  برابر  زير  رابط  با  اگزرژی مطابق  راندمان 

اگزرژی شيميايي سوخت ورودی است:

)27(
,

work
ex

f f ch

Ex
m ex

η =
×  

پايين  حرارتي  ارزش  به  خروجي  کار  نسبت  با  برابر  انرژي  راندمان  و 
سوخت است:

)28(en
f f

W
m LHV

η =
×  

نتایج و بحث-33
جهت تعیین بهترین مدل برای شبیه سازی انتقال حرارت، یک کد توسط 
نرم افزار متلب تهيه و مدل‌های مختلف بررسی و مناسب‌ترین گزینه برای 
موتورهای اشتعال جرقه‌ای با سوخت گاز طبیعی انتخاب شده است. برنامه 
نوشته شده برای موتوری با مشخصات جدول 2 اجرا شده و نتایج حاصل با 
نتایج تجربی مقایسه گردیده است. نتایج تجربی موتور مذکور با نام تجاری 
به دست   ]28[ همکاران  و  لونیچی2  آزمايشات  تجربی  تست  از  لیستر-پتر1 

آمده است.
انرژی  شدن  آزاد  نرخ  سازی  شبیه  برای  وایب  تابع  از  برنامه  این  در 
استفاده شده است. متغیرهای a و m در این تابع با استفاده از آزمون‌تجربی 
  a با دست می‌آید و برای موتورهای مختلف، متفاوت می‌باشد. ضریب ثابت
میزان پیشرفت احتراق را در انتهای دوره احتراق بیان می‌کند )عدد 6/908 
نشانگر احتراق کامل در انتهای دوره احتراق( و ضریب ثابت m، میزان عدم 
تقارن نرخ آزاد شدن انرژی سوخت در دوره احتراق را بیان می‌کند و نحوه‌ی 

پیشرفت احتراق را در یک بازه‌ی ثابت تشریح می‌کند.
را به حداقل ممکن کاهش  بایستی خطا  جهت بهینه سازی یک مدل 
یابد. فشار داخل یک سیلندر با نرخ آزاد شدن حرارت و نرخ انتقال حرارت 
تعیین می‌گردد. برای تعیین مدل مناسب انتقال حرارت برای موتور اشتعال 
جرقه‌ای، نرخ آزاد شدن حرارت را ثابت گرفته و نتایج حاصل در حالت بار 

کامل3 مقایسه می‌گردد.

در شکل 2 تأثیر دما بر گرمای ویژه در فشار ثابت سیال عامل نشان داده 
در  متفاوت  مولی  اجزای  است. همان‌گونه که مشاهده می‌شود، وجود  شده 

1  Lister-Peter
2  Mohand Said Lounici
3 Full Load
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سیال نسوخته و سوخته موجب تفاوت در گرمای ویژه این دو ناحیه می‌شود.
جدول 2 مشخصات موتور مورد مطالعه ]28[

مقدارمشخصه موتور

تک سیلندر اشتعال جرقه‌ای- چهار زمانهنوع موتور

تنفس طبیعیمکش

)mm(95/5قطر سیلندر

)mm(88/7کورس سیلندر

)mm(165/3طول شاتون

12/98ضریب تراکم

44 درجه قبل از نقطه مرگ بالا1باز شدن سوپاپ ورودی

71 درجه بعد از نقطه مرگ پایین2بسته شدن سوپاپ ورودی

86 درجه قبل از نقطه مرگ پایینباز شدن سوپاپ خروجی

58 درجه بعد از نقطه مرگ بالابسته شدن سوپاپ خروجی

۵ درجه قبل از نقطه مرگ بالاشروع احتراق

شکل 2: گرمای ویژه سیال عامل در فشار ثابت بر حسب درجه لنگ بدون 
در نظر گرفتن انتقال حرارت داخل سیلندر

در شکل 3 تغييرات فشار داخل سیلندر موتور بر حسب زاویه لنگ برای 
مدل‌های مختلف انتقال حرارت و بدون انتقال حرارت نشان داده شده و با 
یکدیگر مقایسه گردیده است. اختلاف موجود در مرحله تراکم و تخلیه به 
دلیل عدم لحاظ نمودن معادلات انتقال جرم3 و همچنین اثرات اصطکاک و 

دیگر پارامترهای مؤثر می‌باشد. 
انتظار می‌رود در مرحله احتراق با افزایش دما، مقدار انتقال حرارت نیز 
کم  بالا  مرگ  نقطه  به  رسیدن  از  قبل  حرارت  انتقال  مقدار  اما  شود،  زیاد 
می‌شود و با فاصله گرفتن از آن، مقدار انتقال حرارت زیاد می‌گردد. این رفتار 

1  Top Dead Center
2  Bottom Dead Center
3  Mass Transfer

مربوط به تغییرات سطح انتقال حرارت می‌باشد. با فاصله گرفتن از نقطه مرگ 
بالا، مساحت تماس سیال با آستری4 زیاد شده و بنابراین انتقال حرارت در 
این ناحیه افزایش می‌یابد. در شکل‌های 4 و 5 دما و فشار بیشنه سیال عامل 
طبق مدل‌های گوناگون انتقال حرارت مقایسه شده است. به علت این که 
فقط فشار داخل سیلندر به صورت تجربی اندازه‌گیری شده، امکان مقایسه 
ضریب انتقال حرارت و دما با نتایج تجربی وجود نداشته و نتایج فقط با حالت 
بدون انتقال حرارت مقایسه گردیده است. با در نظر گرفتن انتقال حرارت، دما 
و فشار بیشینه نسبت به حالت بدون انتقال حرارت در مدل وشنی به ترتیب 
به میزان 2 و 4 درصد، در مدل هوهنبرگ 1/9 و 3/7 درصد، در مدل سیتکی 
0/043 و 0/058 درصد و در مدل ایچلبرگ 2/13 و 3/2 درصد کاهش‌یافته 
است. همانطور که در شکل‌های 4 و 5 مشخص است یکی از ضعف‌های 
مدل سیتکی، عدم محاسبه دقیق میزان انتقال حرارت در مقایسه با مدل‌های 

دیگر است.

شکل 3: فشار سیکلی سیال عامل بر حسب زاویه لنگ هنگامی که احتراق 
5 درجه قبل از نقطه مرگ بالا اتفاق بیافتد

شکل 4: دمای بیشینه سیال عامل سيکل طبق مدل‌های گوناگون

تغییرات ضریب انتقال حرارت و نرخ انتقال حرارت برای اجزاء گوناگون 
بر حسب زاویه لنگ در شکل‌هاي 6 تا 9 نشان داده شده است. 

4  Liner
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شکل 5: فشار بیشینه سیکل عامل سيکل طبق مدل‌های گوناگون

شکل 6: ضریب انتقال حرارت بر حسب زاویه لنگ

شکل 7: نرخ انتقال حرارت با آستری برحسب زاویه لنگ

دارد  وجود  ثابت  عدد  دو   ))13( )معادله  وشنی  حرارت  انتقال  مدل  در 
که برای مراحل کاری گوناگون متفاوت است. این تفاوت در مرحله مکش 
است.  شده  نمودار  حرارت  انتقال  ضريب  ناگهاني  تغييرات  موجب  تراکم  و 
تغییرات زياد انتقال حرارت با آستری مربوط به تغییرات پي‌درپي سطح انتقال 
حرارت  انتقال  مدل  که  می‌دهد  نشان  نتايج  می‌باشد.  آن  با  سیال  حرارت 
داخل سیلندر تأثیر زیادی بر پيش‌بيني دما و فشار بیشنه سیال عامل داشته و 
انتخاب مدل دقیق برای انتقال حرارت گازهای سیلندر دارای اهمیت زیادی 

می‌باشد و مدل دو ناحیه‌ای جواب‌هایی با دقت مناسب ارائه می‌کند. 

شکل 8: نرخ انتقال حرارت با پیستون برحسب زاویه لنگ

شکل 9: نرخ انتقال حرارت با سر سیلندر برحسب زاویه لنگ
همانطور که در شکل‌های 7 تا 9 مشخص است، نرخ انتقال حرارت در 
مرحله احتراق با افزایش دما زیاد می‌شود و قبل از رسیدن به نقطه مرگ بالا 
کاهش می‌یابد. در عین حال سطح انتقال حرارت با سیلندر و پیستون طی 

این مراحل ابتدا زیاد و سپس کم می‌شود. 
که  همانطور  و  بوده  نزدیک‌تر  تجربی  نتایج  به  هوهنبرگ  مدل  نتایج 
وشنی  رابطه  کمبودهای  از  بعضی  رابطه  این  نموده  بیان   ]26[ هوهنبرگ 
با دقتی را محاسبه می‌کند. مدل ایچلبرگ نیز  نتایج  را برطرف کرده و لذا 
به ذکر است برخی  نتایج تجربی محاسبه می‌کند. لازم  به  نزدیک  نتایجی 
مراجع این مدل را مناسب‌ترین مدل برای موتورهای اشتعال جرقه‌ای معرفی 
می‌کند ]31[. لیکن نتایج مدل سیتکی از دقت قابل قبول برخوردار نیست و 

نرخ انتقال حرارت را بسیار کم محاسبه می‌کند.
شکل 10 نسبت انرژی خروجي به انرژي سوخت ورودی به سیلندر بر 
حسب نسبت تراکم را نشان می‌دهد. با بررسی نتایج تحلیل انرژی می‌توان 
برای  ورودی  طریق سوخت  از  موتور  به  ورودی  انرژی  کل  از  که  دریافت 
حالتی که نسبت تراکم 12/9 است، حدود 31 درصد به کار مکانیکی تبدیل 
می‌شود، از 69 درصد باقی مانده انرژی سوخت، 7 درصد از آن در اثر احتراق 
ناقص به انرژی حرارتی تبدیل نمی‌شود، 38 درصد از انرژی از طریق تلفات 
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حرارتی اگزوز تلف شده و 24 درصد از انرژی سوخت از طریق تبادل حرارت 
با دیواره‌ها شامل دیواره سرسیلندر، پیستون و سیلندر تلف می‌شود. همانگونه 
که انتظار می‌رود، مقدار سهم کار خروجی که به نوعی معرف راندمان انرژی 
افزایش  باعث  تراکم،  نسبت  افزایش  می‌یابد.  افزایش  دما  افزایش  با  است، 
بیشنه دما و فشار داخل سیلندر و به دنبال آن هزینه مضاعف برای استحکام 
از  افزایش نسبت تراکم بیش  از منظر دیگر،  قطعات داخلی موتور مي‌شود. 

12/5 برای سوخت بنزین سوپر، منجر به کوبش خواهد‌ شد.

شکل 10: توزیع نسبت انرژی خروجي به انرژي سوخت ورودی به سیلندر 
بر حسب نسبت تراکم

ورودی  اگزرژی  کل  به  خروجی  اگزرژی  نسبت  توزیع   11 شکل  در 
نتیجه  این  به  اگزرژی  داده شده‌است. تحلیل  نشان  تراکم  بر حسب نسبت 
منجر‌شد که از کل 100 درصد اگزرژی سوخت ورودی به موتور برای حالتی 
که نسبت تراکم برابر با 12/9 است، ۳۰/۵ درصد اگزرژی به کار تبدیل شده، 
۱۸/۸ درصد اگزرژی از طریق تلفات حرارتی از طریق اگزوز و دود خروجی از 
موتور منتقل می‌شود، 14 درصد از طریق انتقال حرارت گاز و سیال عامل به 
دیواره بستار، آستری و سنبه تلف شده، حدود 6 درصد از طریق احتراق ناقص 
سوخت تلف شده و ۳۰/۷ درصد از اگزرژی ورودی سوخت، تخریب شده و از 
بین می‌رود. با افزایش نسبت تراکم در موتور، راندمان اگزرژی به مقدار کمی 
افزایش می‌یابد. هماگونه که انتظار می‌رود، با افزایش نسبت تراکم با توجه 
به ثابت بودن مقدار تزریق سوخت به محفظه احتراق و ثابت بودن اگزرژی 
سوخت ورودی، اگزرژی خروجي افزایش می‌یابد. افزایش بیش از حد نسبت 
تراکم در موتورهای احتراق جرقه‌ای به علت پدیده کوبش1 در موتور محدود 
می‌شود. یکی از پارامترهایی که پدیده کوبش را به تأخیر می‌اندازد، استفاده 
از بنزین با عدد اکتان2 بالا می‌باشد. به همین علت، در موتورهای مدرن که 
نسبت تراکم بالا دارد، استفاده از بنزین با عدد اکتان بالا مثل بنزین سوپر، 

بسیار توصیه می‌شود. 
در موتورهای مدرن، با کاهش سهم تلفات اگزرژی کمک شایانی بر بهبود 
راندمان موتور شده است. به عنوان مثال، ایجاد پوشش سرامیکی روی بستار، 

1  knocking 
2  Octane number

سنبه و آستری موتور، ضمن کمک به افزایش تحمل درجه حرارت موتور و 
همچنین کاهش تلفات اصطکاکی، موجب ایجاد سپر حرارتی و کاهش تلفات 
افزایش  در  شایانی  نقش  که  می‌شود  موتور  احتراق  محفظه  داخل  حرارتی 
داخل  افزایش جریان‌های چرخشی  با  ایفا می‌کند. همچنين  موتور  راندمان 
سیلندر و ایجاد اختشاش زیاد در محفظه احتراق، مي‌توان سهم احتراق ناقص 

داخل سیلندر را کاهش داد. 

شکل 11: توزیع نسبت اگزرژی خروجی به کل اگزرژی ورودی بر حسب 
نسبت تراکم

بررسی اثر زاویه شروع احتراق بر راندمان انرژی و اگزرژی-33-33
جرقه  یا  پاشش سوخت  زمان  برگشتی  و  رفت  پیستونی  موتورهای  در 
احتراق، داری مقداری تأخیر است، به همین جهت، معمولًا چند درجه قبل 
از نقطه مرگ بالا و در نزدیکی انتهای کورس تراکم پاشش سوخت یا جرقه 
از چرخش  تا 50 درجه  زده می‌شود. پیشروی جبهه شعله، معمولًا بین 30 
میل لنگ به طول می‌انجامد، در این زمان، دما و فشار داخل سیلندر افزایش 
به  احتراق  شروع  لحظه  زمان‌بندی  بهینه‌سازی  و  عملکرد  بررسی  می‌یابد. 
عنوان یک پارامتر تاثیرگذار در راندمان انرژی و اگزرژی، از اهمیت ویژه‌ای 
قبل  درجه   5 در  احتراق  که  حالتی  برای  قبلی،  نتایج  تمام  است.  برخوردار 
از نقطه مرگ بالا رخ دهد، محاسبه شده است. در شکل 12، تأثیر پارامتر 
زمان‌بندی لحظه‌ی شروع احتراق برای حالت‌هایی که احتراق در 11-، 8-، 
5-، 2- و 1+ درجه نسبت به نقطه مرگ بالا است را در نسبت انرژی خروجي 

شکل 12: توزیع نسبت انرژی خروجي به انرژي سوخت ورودی به سیلندر 
بر حسب زمان شروع احتراق
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به انرژي سوخت ورودی به سیلندر نشان داده شده است. 
نتايج نشان مي‌دهد بهترین راندمان انرژی در حالتی که شروع احتراق 
در 5 درجه قبل از نقطه مرگ بالا رخ دهد، اتفاق می‌افتد. وقتی زاویه اوانس 
افت  این  و  کرده  پیدا  افت  کمی  مقدار  انرژي  راندمان  یابد،  افزایش  جرقه 
)شروع  ریتارد جرقه  با  اگزوز ظاهر مي‌شود.  حرارتی  تلفات  در  بیشتر  توان، 
خروجی  توان  شدیدتری،  بسیار  صورت  به  بالا(  مرگ  نقطه  از  بعد  احتراق 
موتور افت می‌کند. بدیهی است که هنگامی که جرقه بعد از نقطه مرگ بالا 
زده می‌شود، بیشینه فشار داخل سیلند به شدت کاهش ميي‌ابد و همچنین 
بیشینه فشار داخل سیلندر، به سمت انتهای کورس انبساط کشیده می‌شود. 
در شکل 13 نسبت اگزرژی خروجی به کل اگزرژی ورودی موتور بر حسب 
تغییرات زاویه شروع جرقه احتراق نشان داده شده است. مشابه با نتايج تحليل 
انرژي، بیشینه راندمان اگزرژی در 5 درجه قبل از نقطه مرگ بالا رخ می‌دهد. 
با کاهش يا افزايش اين پارامتر، راندمان و کار خروجی کاهش پیدا می‌کند. 
هنگامی که شروع احتراق به سمت اعداد مثبت میل پیدا کند، افت توان به 

شکل فزاینده‌ای افزایش می‌یابد.

شکل 13: توزیع نسبت اگزرژی خروجی به کل اگزرژی ورودی موتور بر 
حسب زمان شروع احتراق

نتيجه‌گيری و جمع‌بندي-44
در اين پژوهش، استفاده از مدل احتراق دو ناحیه‌ای امکان شبيه سازي 
دقيق خواص سیال عامل در سیکل احتراق را فراهم کرده‌است و گرمای ویژه 
یکسان  یکدیگر  با  نسوخته  و  سوخته  گازهای  مخلوط  برای  ثابت  فشار  در 
اشتعال جرقه‌ای  موتور  برای یک  انتقال حرارت  گوناگون  نيست. مدل‌های 
استفاده شد،  احتراق  برای شبیه سازی  ناحیه‌ای  دو  از یک مدل  استفاده  با 
که نتایج نشان می‌دهد مدل هوهنبرگ مناسب‌ترین مدل برای شبيه‌سازي 
انتقال حرارت موتور اشتعال جرقه‌ای می‌باشد. مدل وشنی به علت استفاده از 
ضرایب ثابتی که در هر مرحله کاری تغییر می‌کند در محاسبه ضریب انتقال 
حرارت دچار عدم پیوستگی می‌شود که این عدم پیوستگی در اثر ضرب شدن 
ضرایب ثابت در بازه زمانی که بسیار کوچک است تأثیر قابل ملاحظه‌ای در 

میزان انتقال حرارت نمی‌گذارد.
مدل ایچلبرگ نیز مدل مفیدی است که به جز در مرحله تراکم نتایج 

دقیقی پیش‌بینی می‌نماید. مدل سیتکی نیز برای موتورهای اشتعال جرقه‌ای 
از دیگر مدل‌های  را بسیار کمتر  انتقال حرارت  نبوده و مقدار  مدل مناسب 
انتقال حرارت پیش‌بینی می‌کند. با استفاده از کد رايانه‌اي تهيه شده می‌توان 
را که در تحلیل‌های  پیستون و سرسیلندر  به سيلندر،  انتقال حرارت  میزان 

سازه‌ای مورد نیاز است به‌دست آورد.
با  اگزرژی  و  انرژی  راندمان  که  داد  نشان  ترمودینامیکی  تحلیل  نتایج 
انرژی  و  اگزرژی  راندمان  بیشترین  می‌یابد.  افزایش  تراکم  نسبت  افزایش 
در حالتی که شروع احتراق در 5 درجه قبل از نقطه مرگ بالا اتفاق بیفتد، 
حاصل می‌شود. انحراف به سمت اعداد مثبت و منفی برای زمان بندی شروع 
احتراق، باعث کاهش راندمان انرژی و اگزرژی می‌شود ولی انحراف به سمت 
اعداد مثبت، با شدت بیشتری باعث کاهش راندمان می‌شود. بیشینه راندمان 
نقطه مرگ  از  احتراق در 5 درجه قبل  برای هنگامی که  اگزرژی  انرژی و 
بالا انجام مي‌شود، به ترتیب برابر با 31/10 و 30/50 است. با افزایش نسبت 
راندمان  افزایش  نرخ  اما  می‌یابد،  افزایش  اگزرژی  و  انرژی  راندمان  تراکم، 
افزایش  با  انرژی  راندمان  افزایش  اگرچه  اگزرژی کاهش می‌یابد.  و  انرژی 
به  راندمان  افزایش  نمو  پژوهش  این  در  لیکن  است،  بدیهی  تراکم  نسبت 
به   11/4 از  تراکم  نسبت  افزایش  شده‌است.  ارزیابی  کیفی  و  کمی  صورت 
افزایش  اگزرژی می‌گردد، ولی  راندمان  افزایش 0/5 درصدی  باعث   ،11/9
راندمان  درصدی   0/2 افزایش  باعث  تنها   ،13/4 به   12/9 از  تراکم  نسبت 

اگزرژی می‌شود. 

فهرست علائم
علائم انگلیسی

a- ،پارامتر تابع وایب

Am2 ،مساحت
cm/s2 ،سرعت
Dm ، قطر
ExkJ ،اگزرژي
GJ/mol K ،تابع گيبس
k نسبت ظرفیت‌های گرمایی
m پارامتر شکل1 تابع وایب
PkPa ،فشار
QkJ ،انرژی
TK ،دما
UkJ،انرژی داخلی
Vm3 ،حجم
W kJ ،کار

علائم يونانی

1 Shape parameter
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