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Résumeé :

La technologie actuelle, permet actuellement d’utiliser la suralimentation dans les moteurs
diesel suite aux perfectionnements des systemes d’injection. Ainsi, les performances du
moteur diesel peuvent étre améliorées en utilisant les turbocompresseurs pour augmenter la
quantité d’air admise dans le cylindre. Cependant, la compréhension de I'influence de la
pression sur la combustion diesel reste trés difficile a accéder. Pour cela, une simulation
numeérique a été réalisée en utilisant le code de calcul FLUENT. Cette simulation porte sur
I'influence directe de I'augmentation de la pression sur la combustion de diesel sans
modification des parameétres d’écoulement. Les résultats obtenus montre une modification
importante des zones de réaction et des températures de fin de combustion pour différentes
pressions dans la chambre de combustion.

Abstract :

Thecurrent technology, allows using the supercharging in the diesel engines following the
improvements of the injection systems. Thus, the performance of the diesel engine can be
improved by using turbochargers to increase the amount of air admitted into the cylinder.
However, understanding the influence of pressure on diesel combustion remains very difficult
to access. For this purpose, a numerical simulation was carried out using the calculation code
FLUENT. This simulation focuses on the direct influence of the increase in pressure on the
combustion of diesel without changing the flow parameters. The results obtained show a
significant modification of the reaction zones and the end-of-combustion temperatures for
different pressures.
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Introduction générale

Le développement technologique dans le domaine des moteurs diesel, évoluant trés vite, il
est trés difficile actuellement d’acquérir des connaissances sur tous les systémes existants, la
suralimentation est devenue un axe principal permettant d’améliorer les caractéristiques de
moteur. Actuellement "'automobile est équipés des systémes de suralimentation pour avoir
un meilleur rendement ainsi que diminuer les émissions de polluants.

Aujourd’hui la technologie de suralimentation permet d’atteindre des puissances maximales
avec des moteurs équipés de petit cylindre.

La suralimentation est un ancien principe ,est une des solutions utilisée pour augmenter le
rendement d’un part et diminuer la consommation en carburant d’un autre part. Ainsi, tout
en maintenant constante la puissance, I'augmentation du rendement est obtenue par la
conjoncture de deux effets : un remplissage optimum de la chambre de combustion gréce a
I'utilisation d’un turbocompresseur permettant de suralimenter I'admission et la diminution
des frottements mécaniques résultant de la diminution de la taille et de la masse des piéces
mécaniques en mouvement.

Le but de ce travail, est d’étudier I'influence de la pression d’admission sur un moteur a
allumage par compression (diesel) suralimenté. Le présent travail porte sur : L’étude
théorique et numérique de la suralimentation dans le but d’étudier I'influence de la pression
sur une chambre de combustion simplifiée en utilisant le code de calcul « FLUENT ». En
deuxiéme lieu, I’étude porte sur I’'étude théorique de I'influence de la suralimentation sur un
cas réel, il s’agit du moteur (Peugeot ; 508 ; turbo) en utilisant le programme calculateur
Excel applique sur le cycle mixte (cycle sabathé).le présent travail est réparties :

Le premier chapitre, présente des généralités sur les types des machines thermiques a
combustion interne et leur classification selon le cycle thermodynamique avec une
description de 'ensemble d’organes moteur.

Le deuxiéme chapitre, présente une étude présentative sur les moteurs a allumage par
compression avec I’ensemble des organes circuits de fonctionnement du moteur diesel.

Le troisieme chapitre présente la suralimentation des moteurs a diesel par turbo
compresseur et leur fonctionnement.

Le quatrieme chapitre se compose de la modélisation de la chambre de combustion avec n-
heptane comme carburant pour différentes pressions ,et d’un calcul théorique de I'influence
des pressions d’admission sur les performances de moteur diesel.




Chapitre 1 :

Geénéralites sur les moteurs a
combustion interne




1 :Introduction générale sur les moteurs thermiques

Un moteur thermique est un organe transformateur de I’énergie .il transforme I’énergie
thermique en énergie motrice mécanique.

Il produit une énergie mécanique disponible au volant moteur. Il rejette des gaz brilés

Il évacue les calories par son systeme de refroidissement.

Il recoit le courant électrique haute tension nécessaire a I'allumage

Le conducteur a une action sur le démarreur.

Le moteur regoit du démarreur I’énergie mécanique nécessaire a son lancement. Il regoit
aussi le lubrifiant nécessaire au fonctionnement de son systéme de graissage.

Le premier probléme posé était : convertir I'énergie chimique dans un combustible en

énergie calorifique (chaleur), puis convertir cette chaleur en énergie mécanique.[1]
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fig1. moteur thermique




Ils sont aussi appelés les moteurs a combustion qui sont généralement distingués en deux
types :

- Les moteurs a combustion interne ou le systeme est renouvelé a chaque cycle.
Le systeme est en contact avec une seule source de chaleur (I' atmosphére).

- Les moteurs a combustion externe ou le systeme (air) est recyclé, sans renouvellement, ce
qui nécessite alors 2 sources de chaleur, entrent par exemple dans cette derniére catégorie :
les machines a vapeur, le moteur Stirling...

Enargie électrigue

Action du conducteur

Liquide réfrigérant

Démarreur

¥

l Liquide lubrifiant
)

Transformer I'énergie Energie mecanique

Energie chimique (couple/puissance)

chimique en énergie

meécanique Chaleur
-

—
Gaz brilés

Moteur thermigue

fig2.fonctionnement de moteur thermique

2. Moteurs a combustion interne

Un moteur a combustion interne est un moteur thermique dans lequel la combustion
s’effectue a l'intérieur de moteur

2.1 Moteurs alternatifs

La chaleur est produite par une combustion dans une chambre a volume variable et elle est
utilisée pour augmenter la pression au sein d’ un gaz qui remplit cette chambre (ce gaz est
d'ailleurs initialement composé du combustible et du comburant : air)-Cette augmentation




de pression se traduit par une force exercée sur un piston, force qui transforme le
mouvement de translation du piston en mouvement de rotation d'arbre (vilebrequin).[2]

fig3 : moteur a combustion interne (alternatif)

Les moteurs sont classés en deux catégories suivant la technique d'inflammation du
meélange carburant-air :

_ Les moteurs a allumage commandé (moteur a essence)

_ Les moteurs a allumage par compression (moteur Diesel)

Dans les moteurs a allumage commandé, un mélange convenable essence-air, obtenu a

l'aide d'un carburateur, est admis dans la chambre de combustion du cylindre ol
I'inflammation est produite par une étincelle.

Dans les moteurs a allumage par compression, le carburant est du gazole. On I' injecte
sous pression dans la chambre de combustion contenant de I'air, préalablement
comprimé et chaud, au contact duquel il s'enflamme spontanément. Ces moteurs sont
appelés moteur Diesel.

Ces moteurs constituent actuellement la majorité des unités de production de
puissance mécanique dans beaucoup de domaines, surtout le domaine de transports ot

ils se sont particulierement développés en raison de leurs avantages .




2-2 : Turbomachines : (turbine a gaz)

Contrairement aux moteurs précédents, les turbomachines sont des machines a
écoulement continu. Dans ces derniéres machines, les évolutions des fluides

moteur ont lieu dans des enceintes successives et juxtaposées, contrairement aux
moteurs alternatifs ol ces transformations s'opérent dans le méme espace, le
cylindre.

La chaleur est produite par une combustion dans une chambre de combustion d'un
combustible généralement liquide (kérosene par exemple). Cette combustion
augment la pression du gaz (air + combustible). Ce gaz sous pression traverse une
chambre de détente a volume constant constituée d'un arbre moteur doté d'ailettes
(turbine de détente). De I'énergie est alors fournie a cet arbre sous forme d'un

couple moteur qui sera utilisé d'une part vers les consommateurs, d'autre part vers un
compresseur (turbine de compression) qui permet la puissance fournie. En effet la
pression de I'air augmentant, la masse d'air aspirée augmente, on peut briler
davantage de kéroséne, et la puissance disponible est donc augmenté (par rapport a
une turbine qui ne disposerait pas d'étage compresseur en entrée).

2.3. Moteur WANKEL a piston rotatif

Le moteur rotatif WANKEL est le résultat d'une importante d'étude menée de

1945 a 1954 par I'ingénieur WANKEL sur les différentes solutions de moteur

rotatif. En conclusion, il estima que la meilleure était de faire travailler en moteur,

le compresseur rotatif réalisé par Bernard Maillard en 1943.




fig. 4. Moteur a piston rotatif

2-3-1: Avantages :
-Faible encombrement a cylindrée égale a un moteur conventionnel.

_ Du fait qu'il ne transforme pas de mouvement linéaire en rotation, il déplace moins de
pieces, donc moins d'inertie, ce qui lui permet d'atteindre des régimes trés élevées. (En
théorie max. 18000 tr/min)

_ Moins de piéces permet de faire des montées en régimes trés rapide.
_ Moins de piéces est égale a moins de poids.

_ La plage d'utilisation commence deés les premiers tours et s'étend jusqu'a la rupture.

2-3-2Inconvénients :
_ Consommation en essence excessive.
_ Frein moteur pratiquement inexistant.

_ Techniquement perfectible.




3: Architecture de moteur thermique
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Fig5 :ensemble de moteur a combustion interne

1) Axe des culbuteurs 16) joint de carter

2) culasse 17) vilebrequin

3) soupapes 18) volant moteur

4) bougies 19) couronne dentée entrainée par le démareur
5) bloc cylindres 20) bielle

6) allumeur 21) axe de piston

7) tiges de commande des culbuteurs 22) piston
8) pompe a essence 23) segments

9) poussoirs 24) cylindre




10) arbre a cames 25) joint de culasse

11) carter de distribution 26) ressorts de soupapes

12) chaine de distribution 27) culbuteurs

13) pompe a huile 28) joint de cache culbuteurs
14) crépine de pompe a huile 29) cache culbuteurs

Les organes de moteur sont dévisés en deux :

Organes fixe( le bloc moteur et la culasse)
Organes mobile (distribution,attelagemobile)

3-1: Définition des organes de moteur :
3-1-1: organes fixe

3-1-1-1 : bloc moteur

fig 6 :bloc moteur

Constitue le bdti d'un moteur a pistons dont la partie intérieure est usinée pour former

les cylindres ou les logements de chemises, s'il s'agit d'un moteur a chemises rapportées.
L'eau de refroidissement circule librement a l'intérieur du carter-moteur. La partie supérieure
du bloc est dressée pour former le plan de joint pour la culasse, qui vient coiffer les cylindres.

Le réle principale de bloc moteur est de :

Résister aux pressions, torsions, frottements, variations de température.
Etre indéformable et répondre a des dispositions géométriques précises.

Posséder la masse la moins élevée possible.



https://fr.wikipedia.org/wiki/Architecture_des_moteurs_%C3%A0_pistons
https://fr.wikipedia.org/wiki/Cylindre_(moteur)
https://fr.wikipedia.org/wiki/Chemise_(technique)
https://fr.wikipedia.org/wiki/Carter_(moteur)
https://fr.wikipedia.org/wiki/Joint_de_culasse_(moteur)
https://fr.wikipedia.org/wiki/Culasse_de_moteur

3-1-1-2 : La chemise de cylindre

La chemise est une piéce cylindrique emmanchée en force dans le cylindre (ayant un métal
plus résistant que le reste du bloc moteur), et dans laquelle coulisse le piston et ol se produit
la combustion/compression (fortes contraintes).

Souvent en fonte ou en acier, la chemise regoit différents usinages et traitements visant
d'une part a améliorer son état de surface, pour diminuer les frottements, et d'autre part a
accroitre la dureté, afin d'éviter l'usure.

Fig7 : chemise de cylindre

3-1-1-3 : la culasse :

La culasse est la partie du moteur qui ferme le haut des cylindres et dans laquelle s'effectue
la combustion. En général, les soupapes d'admission et d'échappement y sont logées. Sa
forme et ses caractéristiques ont toujours été étroitement liées a I'évolution des moteurs et
ont été plus particulierement déterminées en fonction du type de distribution et de la forme
de la chambre de combustion

fig 8:culasse

10




Elle permet :

L’arrivée et I’évacuation des gaz.
La mise en position des éléments de la distribution et d’une partie de I'allumage.
L’évacuation rapide de la chaleur, au point le plus chaud situé dans la chambre de

Combustion.

3-1-2 : Organe mobile
3-1-2-1: Arbre a cames :

L'arbre a cames est un élément trés important du moteur qui sert a ouvrir et refermer les
soupapes. En quelque sorte, c'est ce dernier qui permet au moteur "d'inspirer" et "d'expirer"

I'air dans ses poumons (en l'occurrence ses cylindres !) dans un cycle a quatre temps

fig 9: arbre a cames

3-1-2-2 : Les soupapes

Une soupape est un organe mécanique de la distribution permettant I'admission des gaz
frais et I'évacuation des gaz brilés

Les soupapes permettent le passage d’un maximum de gaz dans un temps trés court et
doivent assurer une parfaite étanchéité a la fermeture sur le siége de soupape. Les

soupapes sont exposées aux températures tres élevées régnant dans la chambre de
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https://fr.wikipedia.org/wiki/Distribution_(moteur)

combustion (de I'ordre de 800°C a I'ouverture de la soupape d'échappement). La
fabrication des soupapes nécessite donc I'emploi de métaux capables de résister a la
déformation a haute température (fluage) et aux chocs répétés, tels les aciers
asthéniques, additifs comme le chrome, le nickel, le tungsténe.

La portée conique assure l'étanchéité parfaite a la fermeture et un centrage correct

évitant la déformation de la tige ou de la queue.

fig 10 : soupape

3-1-2-3: Le piston

Le réle du piston est de transmettre par I'intermédiaire de la bielle I’effort résultant de
la pression des gaz.

Son refroidissement est assuré par les segments et le contact de la jupe avec le cylindre.
Ainsi, une partie de la chaleur est en outre évacué par I’huile projetée sur son fond.

Le piston est lié a la bielle par un axe en acier.

Le piston est en général en alliage d’aluminium (AS12UN par ex), parfois renforcé par
I’adjonction de fibres . plus rarement, le piston peut étre en fonte GS ou en acier forgé.
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Fig11:piston

3-1-2-4 : Les segments

Le réle des segments est d’assurer I’étanchéité aux gaz (coté chambre de combustion) et
a I'huile (coté carter).

Ils permettent d’évacuer une partie de la chaleur communiquée au piston par les gaz vers
le cylindre.

Les segments sont en général au nombre de 3 :

Le segment de feu situé au sommet du piston.
Le segment d’étanchéité au milieu.
Le segment racleur enfin qui assure surtout I’étanchéité a I’huile.

figl2 : segment

3-1-2-5: La bielle

La bielle est un élément intermédiaire qui permet la transmission des forces entre deux
éléments animés de mouvements différents :

LE NUMERO | MONDIAL DU MEMOIRES

Le mouvement rectiligne alternatif du piston. Rapport- gratuitcom o

Le mouvement circulaire continu du vilebrequin.
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Par la combinaison des mouvements rapides du piston et du vilebrequin, cet élément est
soumis a de multiples contraintes : la compression, la traction, la flexion.

Elle peut étre en fonte GS, en acier forgé ou fritté, et aussi en alliage léger

fig13: bielle

3-1-2-6 : Le vilebrequin :

Un vilebrequin est un axe excentrique qui convertit un mouvement rectiligne en un
mouvement rotatif.

Il constitue un élément essentiel des moteurs a essence, moteurs Diesel et autres moteurs a
combustion.

Il en existe de nombreuses formes et tailles selon le constructeur et le nombre de cylindres.
La fonction principale d’un vilebrequin est de:

recevoir l'effort transmis par les pistons et les bielles et fournit un mouvement
circulaire en sortie du moteur.

entrainer en rotation certains accessoires (ex : pompe a huile, distributeur d'allumage
etc...) .

fig 14 : vilebrequin
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Un vilebrequin doit posséder des qualités afin de résister aux efforts qui lui sont soumis :

Bras de manivelle robuste.
Géométrie indéformable.
Equilibrage parfait (Il peut étre en acier forgé ou moulé.

3-1-2-7 : Distribution
Le but de la distribution est de :

Permettre I'entrée de gaz frais et d’en permettre I’évacuation aprés combustion.
Augmenter le temps d’ouverture de la soupape d’admission afin d’éviter le freinage
des gaz.

Déclencher le point d’allumage.

LA DISTRIBUTIDH.
ARBRE A CAMES EN TETE.

Pignon df arbre

a canes.

Arbre a canes.

Poussoir cyulindrique.

SOUPAPE.

CYLINDRE .

- PISTOH

GALET = ) . ___— BIELLE.
tendeur 1 5 - d

FPignon
de
Uilebrequ

VILEBREQUIN.

L

Courroie de distribution crantee.

fig15:distribution

4 : Principe de fonctionnement de moteur
4-1: Les caractéristiques
4-1-1: L’alésage

L’alésage « d »(en centimétre) est le diamétre intérieur du cylindre.
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4-1-2: La course

La course « C »(en centimetre) est la distance parcourue par le piston entre son Point
Mort Haut (PMH) et son Point Mort Bas (PMB).

4-1-3: La cylindrée :

La cylindrée unitaire « V »(en centimétre cube) est le volume compris dans un cylindre
entre la PMH et le PMB. V= (r.d*/4).C

4-1-4La cylindrée totale

La cylindrée totale « Vit »(en centimétre cube) est égale a la cylindrée unitaire multipliée
par le nombre de cylindres n. Vt=V.n

4-1-5: Le rapport volumétrique

C’est le rapport entre le volume total dans le cylindre (quand le piston est au PMB) et le
volume restant quand le piston est au PMH (volume mort ou volume de la chambre de

combustion).[1]
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fig16 : caractéristique moteur

4-2 : Moteur a quatre temps

Les 4 temps nécessaires au cycle de transformation de I’énergie chimique contenue dans le
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carburant en énergie mécanique sont :

e "admission du mélange carburé,

® sa compression,

® sa combustion,

e et 'échappement des gaz brilés.

Chaque temps correspond a une montée ou une descente du piston (c’est-a-dire un demi-tour
de rotation du vilebrequin).

4-2-1: 1er Temps : Admission

Le premier temps est I’'admission : la soupape d’admission s’ouvre au moment ou le piston

amorce sa descente, engendrant [|‘aspiration du mélange air-essence provenant du
carburateur.

Dans un moteur Diesel, c’est uniquement de I’air qui est admis et comprimé.

4-2-1 : 2emTemps : compression

Le deuxieme temps est la compression : la soupape d’admission se ferme au moment ot le
piston amorce sa remontée. Comme la soupape d’échappement est également fermée, le
meélange gazeux est comprimeé.

Dans un moteur Diesel, le carburant est injecté directement dans le cylindre en fin de
compression.

4-2-3 : 3éme Temps : Combustion

Le troisiéme temps est la combustion : la bougie produit une étincelle qui enflamme le
meélange gazeux ; I’explosion provoque le déplacement du piston vers le bas, les gaz briilés
subissant une détente. Lors de la combustion, I'énergie chimique est transformée en énergie
mécanique.

Dans un moteur Diesel, le mélange s’enflamme spontanément (sans étincelle) en raison
d’une trés forte élévation de la température de I'air liée a sa compression.

4-2-4 : 4éme Temps : Echappement

Le quatrieme temps est I’échappement des gaz brilés : la soupape d’échappement s’ouvre et
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le piston remonte, expulsant les produits de la combustion hors du cylindre. Lorsque le piston
atteint le sommet du cylindre, la soupape d’échappement se referme et le cycle recommence.

La vidange des gaz brilés est identique dans un moteur Diesel.

e i e i b LI

iacti 5 o Combustion ene
i \__Iniection Début de la combustion / Wte%smgen
1er temps W,
2eme femps

Fig17:les quatre temps de moteur

4-3 :moteur deux temps

Il est possible de fabriquer des moteurs a allumage commandé ou des moteurs Diesel a deux
temps, ayant un cycle de combustion un temps sur deux, au lieu d’un temps sur quatre pour

les moteurs a quatre temps. Le rendement de tels moteurs est plus faible que celui des
moteurs a quatre temps ; la puissance d’un moteur a deux temps est toujours inférieure a la
moitié de celle d’un moteur a quatre temps de taille comparable.

Dans les modéles les plus simples de moteurs a deux temps, les soupapes a clapet sont
remplacées par des soupapes a manchon, ou lumiéres (orifices ouverts dans la paroi du

cylindre qui sont découverts a la fin du mouvement de refoulement du piston). Dans le cycle a
deux temps, le mélange d’air et de combustible est introduit par la lumiére d’alimentation,

quand le piston est refoulé complétement dans le cylindre. Le mélange s’enflamme au
moment ou le piston atteint la fin de la compression. Le piston est alors refoulé : c’est la

combustion, découvrant la lumiére d’échappement et permettant aux gaz d’étre évacués vers
la chambre de combustion.
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Fig18 : moteur a deux temps:

4-4:Conclusion

Un moteur thermique est un transformateur de I’énergie sous forme de chaleur en énergie
sous forme d’un travail mécanique.

La connaissance technique concernant I'ensemble des organes mobiles et fixes permet d’une
bonne réparation du moteur thermique et une meilleure gestion des piéces de rechanges
pour la rénovation des moteurs et assurer les conditions de fonctionnement.

Le principe de fonctionnement dépend du nombre de cylindre et de cycle thermodynamique,
ainsi les déférents types d’allumage et de combustion qui se change selon le type de moteur
et leurs caractéristiques

19




Chapitre 2 :

Technologie de moteur diesel
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1 :Introduction

Le moteur Diesel qui équipe les automobiles que nous connaissons actuellement est le fruit
d'une évolution constante. C’est un moteur thermique a combustion interne a allumage par
compression, utilisant un carburant tel que le gasoil , fuel et le mazout .Les diesels sont
appelés aussi moteurs a autoallumage.

2 : Historique

1897 Le premier moteur congu par un ingénieur thermicien, Rudolf DIESEL, fonctionne en
Allemagne. Il résulte de travaux théoriques destinés a améliorer le rendement
thermodynamique. Ce moteur, qui a un rendement de 26,2 % (a rapporter aux 20 % du
moteur a essence de I'époque), développe une puissance de 27 kW pour une cylindrée
d'environ 20 litres .[3]

fig 19:moteur diesel 1897

- 1936 Mercedes produit en petite série la premiére voiture a moteur Diesel, la 260D .

- 1938 Peugeot réalise une série d'un millier de modele 402 .

apres la seconde guerre mondiale, ce type de véhicule est toujours produit .

-1973 la crise pétroliére favorise la généralisation des voitures a moteur Diesel .

-1988 Fiat produit la premiére voiture de série équipée d'un moteur a injection directe .

-1989 Audi présente la premiére voiture équipée d'un moteur a injection directe a régulation
électronique .
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-1998 premiéres applications de I'injection directe a rampe commune réalisée par Bosch sur
des véhicules de série.

-2000 plusieurs constructeurs européens produisent une version de leur véhicule de prestige
équipé d'un moteur V8 Diesel a injection directe a rampe commune.

3 : Principe de fonctionnement
Un moteur Diesel fonctionne différemment d’un moteur a essence. Méme si leurs principaux

organes sont semblables et s’ils respectent le méme cycle a quatre temps, un moteur Diesel
et un moteur a explosion présentent des différences sensibles, en particulier dans la facon
dont le mélange carburé y est enflammé et dans la maniere dont la puissance délivrée y est
régulée.

Dans un moteur Diesel, I'allumage est obtenu par une auto-inflammation du carburant a la
suite de I’échauffement de I’air sous I'effet de la compression.

Un rapport volumétrique normal est de I'ordre de 20 a 1 pour un moteur Diesel .Un tel taux
de compression porte la température de I'air dans le cylindre a plus de 450 °C. Cette
température étant celle de I’auto-inflammation du gazole, celui-ci s’enflamme spontanément
au contact de I'air, sans qu’il.y ait besoin d’une étincelle, et, donc, sans systeme d’allumage. .
le moteur Diesel, aspire toujours la méme masse d’air (a régime égal) par un conduit de
section constante dans lequel seule s’interpose la soupape d’admission (il n’y a ni
carburateur, ni papillon).

A la fin de la phase d’admission, la soupape d’admission se ferme, puis le piston, soumis a
I'inertie de I’ensemble vilebrequin-volant moteur, remonte vers le haut du cylindre en
comprimant I’air dans environ 1/20 de son volume initial. C’est a la fin de cette phase de
compression qu’une quantité précisément dosée de carburant (gazole) est injectée dans la

chambre de combustion. En raison de la température élevée de I'air comprimé, ce carburant
s’enflamme immédiatement et les gaz chauds, en se dilatant, repoussent le piston avec force.

Quand le piston remonte dans le cylindre, lors de la phase d’échappement, la soupape
d’échappement s’ouvre pour laisser les gaz brilés et dilatés s’évacuer dans le systéme
d’échappement. A la fin de la phase d’échappement, le cylindre est prét a admettre une
nouvelle charge d’air frais afin que le cycle complet recommence. La masse d'air aspirée est

réglée par l'ouverture.
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Dans le cycle a deux temps toutes ces phases s'effectuent en un seul tour du vilebrequin donc
deux courses de piston :

1) balayage du cylindre, admission. compression, injection et allumage

2) détente, début de I'échappement.[4]

Cycle a 4 temps d'un moteur Diesel

| Compression élevée de l'air  Injection de gazole sous forte pression
3 (30a40 bar37600°c env.) (100 a 175 bars) qui s'enflamme Evacuation
saciration d'air rapport volumétrique de 18 3 22 au contact de I'air surchauffé

Injectayr

\ (INEY

Compression Explosion détente

fig20:fonctionnement de moteur diesel
4 : Combustion et émissions polluant en moteur diesel

4-1 : Combustion dans le moteur diesel
4-1-1: Analyse de la combustion

Le combustible est pulvérisé dans la chambre de combustion. A partir de cet instant on
distingue trois phases qui sont décrites par suivant

4-1-2: Le délai d'allumage ou délai d'inflammation

Dans le cas du moteur Diesel, I’auto-inflammation n’est pas instantanée. Le laps de temps qui
s’écoule entre le début de linjection et I'apparition de la flamme est appelé délai
d’inflammation[5]

C'est le temps qui s'écoule entre le moment ol le combustible pénétre dans la chambre et
l'instant ot il s'enflamme. Il est inversement proportionnel :

e alafinesse de la pulvérisation.
e g latempérature de la chambre de combustion.
e qu débit des injecteurs.
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Au cours de cette phase le combustible est pulvérisé, il s'oxyde et certaines de ses molécules
subissent un phénomeéne de craquage thermique

l Combustion

o ditfusante
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Fig21 :courbe de combustion

4-1-3 : La phase incontrélée

La combustion de la totalité de la quantité déja injectée se déroule a une vitesse proche de
celle du son (soit 340m/s). Cette combustion, 2 000 fois plus rapide que celle d'un mélange
carburé dans un moteur a essence, génére le bruit caractéristique du moteur Diesel.

4-1-4: La combustion controlée

La température qui réegne dans la chambre permet la combustion du gazole en continu a la
sortie de l'injecteur, celle-ci se déroulant avec une émission sonore acceptable.

4-2 :Les émissions polluantes du moteur Diesel

4-2-1: Les émissions polluantes

La combustion du gazole dans un moteur Diesel génére un certain nombre de résidus. Ceux-
ci découlent des réactions chimiques complexes de la combustion et dépendent

essentiellement de :

e carburant utilisé.

e |a température de fonctionnement du moteur .
e |a conception de la chambre de combustion .

e systeme d'injection .

e conditions d’utilisation.
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La réalisation d’une combustion la plus compléte possible contribue a une production
minimum de résidus. Une adéquation parfaite entre la quantité maximum de carburant et
l'air contenu dans la chambre de combustion, ainsi qu'un brassage optimal, limitent la
production de polluants. Une combustion correcte engendre une production d'eau (H20) et
de dioxyde de carbone (CO2), produits considérés comme non polluants. Il se forme aussi
dans de faibles proportions une série de composés indésirables :

e monoxyde de carbone (CO) .
e hydrocarbures imbralés (HC) .
e oxydes d'azote (NOx) .

e particules de suie.

AR GAZOLE
(‘40' on de \o
Pdo . AR et taon & hon)
o £ : w s 9;::\" 9‘"’
Altitude —s | MOTELR .
o — /i Ge,
e A % ::.::
s d~""'..("°"
< »
NON POLLUANTS : POLLUANTS :
Azote (73%) €O {0,5%)
CO2 (19%) HC (0,2%)
H20 (7,2%) NO, (19%)

fig22 :émission du moteur diesel
Les solutions proposées pour réduire la production de polluants passent par :

e un systeme d'injection performant

e |a mise en ceuvre d'un catalyseur d'oxydation .

e un systeme de recyclage des gaz d'échappement .
e un filtre a particules.

Il convient de préciser que moins de 1% des gaz d'échappement rejetés par le moteur sont
nocifs.

3-2-2Evolution de la Iégislation sur les émissions polluantes

Depuis 1990, le taux de rejets de gaz d'échappement dans I'atmosphére est limitée par la
normalisation européenne (normes Euro).

25




Exemple : les émissions maximale de CO étaient de 3.16 en01/01/1993,et elles chute a 0.5
en 01/01/2006. La méme chose pour les particules, ils ont une diminution de 0.16 en
01/01/93 a 0.025 en 01/01/2006 .

Evolution des carburants Un grand potentiel d'évolution caractérise la qualité des

carburants pour moteur Diesel. Les améliorations concernent :

-la diminution de 0,2% a 0,05 % de la teneur en soufre devenue obligatoire en 1996 .

- I'augmentation de l'indice de cétane

- les ad(ditifs dans le combustible permettent une réduction effective des polluants émis par le

moteur.

Rapport- gratuitcom @

5 : Avantages et inconvénients du moteur diesel:

Le moteur diesel fournit de I’énergie mécanique meilleure que le moteur a essence pour

les raisons suivantes :

e Lerendement est élevé.

e Le combustible employé pour les moteurs Diesel est relativement bon marché.
e les gaz d’échappement sont moins toxiques.

e Les dangers d’incendie sont réduits.

En effet, le gas-oil ne produit des vapeurs inflammables que chauffé aux environs de 80°c,

soit a une température nettement supérieure a celle de I'été. Par contre, I'essence produit

des vapeurs inflammables a une température bien inférieure.

Cependant le moteur Diesel présente les inconvénients suivants :

Les organes du moteur sont soumis a des pressions et des températures élevées donc
a des efforts considérables, si bien que la construction de ces moteurs pose des
problémes mécaniques plus complexes que ceux des moteurs a explosion. Les hautes
températures sont indispensables pour enflammer spontanément le carburant
injecté, ce qui nécessite des matériaux ayant une bonne tenue aux températures
élevées.

Les pressions en cours de combustion normale sont élevées et augmentent s’il se
produit des "ratés d’inflammation”. En effet, au combustible non brilé a la sortie de
I'injecteur, s’ajoute le combustible injecté au cycle suivant, [linflammation
s’accompagne alors d’une élévation de pression considérable.
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En conséquence :

- les pieces doivent étre largement calculées.

- la construction est donc lourde.

- I’étanchéité entre piston et cylindre est difficile a réaliser, d’oti obligation de disposer sur
les pistons d’un nombre suffisant de segments.

- une température constante assez élevée est indispensable pour obtenir une bonne
combustion. Il faut donc prévoir un refroidissement correct du moteur.

- I'entretien d’organes de précision tels que les injecteurs ou la pompe d’injection nécessite
I'intervention de spécialistes qualifiés.

- le graissage est délicat en raison des pressions élevées transmises par le piston a tous

les organes mobiles du moteur

6 : classification et technologies des moteurs diesel
6-1 :Moteurs a injection directe

Le systeme d'injection directe est assez commun entre un moteur diesel et un moteur
essence, ce qui n'est pas le cas pour l'injection indirecte dont la conception change en partie .
L'injection directe est de plus en plus répandue (c'est méme systématique maintenant) pour
des raisons environnementales.

le bout de I'injecteur donne directement dans la chambre de combustion (le cylindre), il va
donc pulvériser le carburant directement dans cette chambre au moment voulu, plus ou
moins tét, plus ou moins souvent et avec plus ou moins de carburant.

Une injection directe permet de garder plus propre I'admission puisqu'il n'y que de I'air qui 'y
passe et non pas le mélange air + carburant. La forme des injecteurs est aussi assez
différente entre une injection directe et indirecte.

Ce type d'injection implique aussi généralement de plus fortes pressions car ce type de
moteurs a un taux de compression plus élevé. Cela induit donc une injection qui doit étre plus
performante en injectant le carburant avec plus de force (la pression est donc supplémentaire
et les injecteurs subissent plus de contraintes). L'injection d'un moteur a injection indirecte
est donc potentiellement plus fiable dans le temps au niveau des injecteurs et de la pompe
qui montent moins en pression.

l'injection directe permet d'envoyer plusieurs jets au lieu d'un seul pour un méme cycle.

Le moteur a injection directe s'impose pour son rendement supérieur a ceux des moteurs a
injection indirecte.
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En effet, le rapport entre la surface et le volume de la chambre de combustion est nettement
plus faible pour un moteur a chambre a espace mort unique (injection directe) que pour un
moteur a préchambre (injection indirecte) ; de plus, la durée de la combustion est plus courte
dans un moteur a injection directe.

Ces deux parameétres diminuent les échanges thermiques entre la chambre de combustion et
le systeme de refroidissement, facteurs de perte de rendement.

Les problemes liés a l'injection directe sont de deux ordres : bruits de combustion et émission
d'oxyde d'azote(NOx).

L'apparition de la régulation électronique dans les systemes d'injection a permis de stabiliser
et d'affiner les réglages de base, tant au niveau du moment d'injection que du débit de
combustible.

Ces différents systemes d'injection mécaniques par pompe distributrice, régulés ou non de
maniére électronique, présentent comme caractéristique commune la variation de la
pression d'injection en fonction de la vitesse de rotation du moteur.

Cette variation de pression d'injection rend difficile une maitrise totale de la combustion
L’injecteur a trous débouche directement dans la chambre de combustion.
Particularité :

Pression d’injection tres élevé

départ a froid facilite

fig 23 :injection direct dans la chambre de combustion
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6-2 : moteur a injection indirecte

L'application du moteur Diesel aux véhicules automobiles Iégers privilégie parfois le silence
de fonctionnement au détriment d'une légére surconsommation.

Pour satisfaire a ces conditions, les moteurs Diesel montés sur les voitures étaient, jusqu'a un
passé récent, de type a chambre divisée (injection indirecte).

Deux principes sont utilisés : les préchambres et les chambres de turbulence.

Dans ces deux cas, la combustion se déroule dans deux volumes séparés : une chambre,
représentant 30 a 60% du volume total, qui regoit I'injection du carburant et ou s'amorce la
combustion, et une chambre principale dans laquelle elle s'achéve.

L'injection du carburant dans ce petit volume relativement chaud permet de réduire le délai
d’allumage du combustible. Seule la quantité minimum de combustible nécessaire a
I'amorgage de la combustion s'enflamme, le reste se trouve chassé de la préchambre par
l'augmentation de pression et la combustion se poursuit dans la chambre principale.

Les moteurs a injection indirecte remplissent les conditions requises pour son application a

I'automobile, a savoir un relatif silence de fonctionnement et un faible taux d'émissions de
NOx.

Le second choc pétrolier en 1973 et les normes de dépollution toujours plus séveres ont
amené les constructeurs a repenser le moteur Diesel en termes d'économie et de faible
pollution.

L’injecteur, a téton ou a seul trou, débouche dans une préchambre.
Particularité :
bougie de préchauffage qui réchauffe la chambre précombustion.

rapport volumétrique plus élevé
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fig24 : injection avec chambre de turbulence fig25 : injection avec préchambre

6-3 : Les moteurs a injection haute pression G rampe commune

Contrairement aux systemes a pompe distributrice, la pression d’injection est indépendante
de la vitesse de rotation du moteur et demeure constante pendant la phase d’injection.

Le pilotage de linjection par un calculateur électronique laisse une grande latitude de
programmation aux motoristes.

La quantité de combustible injecté peut étre fractionnée pour réaliser une pré-injection, ce
qui permet de réduire les bruits de combustion et la formation de NOx.

Cette faible quantité de carburant (1 a 4 mm3) permet de préparer, par une augmentation
de la température et de la pression dans la chambre de combustion, l'inflammation du
combustible lors de I'injection principale.

Les véhicules équipés de filtres a particules présentent une phase de nettoyage qui nécessite
une post-injection, rendue possible grdce au pilotage des injecteurs par un calculateur
électronique.

Le pilotage par une électronique numérique de tous les parameétres de l'injection permet
d'optimiser le fonctionnement du moteur
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Calculateurs

fig26 :systéme de pilotage

6-4 :nombre de cylindre

Un défaut important des moteurs a mouvement alternatif est que [lirréversibilité des
compressions et détentes augmente fortement avec la vitesse d’évolution des pistons dans
les cylindres. L’approche traditionnelle pour contourner ce probleme est de multiplier le
nombre de cylindres fonctionnant simultanément dans le moteur (figure 10.6). De cette
facon, on peut réduire le débattement parcouru par chaque piston pour un volume de
cylindrée donné. Un avantage associé a cette approche est que le mouvement des pieces
mécaniques est mieux équilibré (et le moteur plus mélodieux !). Malheureusement, la
complexité mécanique, I'encombrement et les codts de fabrication et d’entretien des moteurs
augmentent rapidement avec le nombre de cylindres ; ainsi dans les applications ot ces
facteurs priment (pour la majorité du secteur automobile, par exemple) on n’utilise
généralement que quatre, voire trois ou méme deux cylindres. Il est pourtant attendu de ces
moteurs qu’ils puissent étre efficaces sur une large plage de puissances.[6]

Une solution couramment adoptée pour cela est celle de la turbo compression.

6-4 :Suralimentation

La suralimentation par turbocompresseur permet d’augmenter la puissance d’un moteur
a combustion. Le turbocompresseur comprime I’air de sorte qu’une plus grande quantité
d’air parvient dans la chambre de combustion. Plus de carburant se consume et la
puissance du moteur augmente en conséquence. Le turbocompresseur est entrainé par les
gaz d’échappement ce qui rend les moteurs diesel suralimentés par turbocompresseur trés
efficients.
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fig27 :turbocompresseur

7 :Le circuit d'alimentation basse pression
7-1: Description

Le circuit d'alimentation basse pression permet d'alimenter en quantité suffisante et a
pression constante le circuit haute pression. Les principaux composants décrits sont :

1 a4 : injecteurs électrohydrauliques ;

5 : rampe commune haute pression ;

6 : sonde de température de carburant ;

7 : capteur de pression de carburant ;
8 : refroidisseur de carburant, placé sur le circuit de retour ;
9 : pré-filtre a carburant ;
10 : pompe de gavage basse pression ;
11 : réservoir de carburant ;

12 : filtre a carburant, décanteur d’eau et régulateur du circuit basse pression ;
13 : vis de purge d'eau ;
14 : réchauffeur de carburant ;

15 : pompe haute pression ;

16 : régulateur haute pression de carburant ;

17 : désactivateur de troisiéme piston de la pompe haute pression ;
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18: électrovanne de coupure.
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Fig 29 : alimentation par pompe électrique

7-2 :La pompe d'alimentation

La pompe d'alimentation refoule le carburant du réservoir vers la pompe haute pression
(environ 2,5 bars avec un débit de 200 I/h).
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7-3 : La pompe mécanique a engrenages

La pompe est implantée directement sur le moteur. Elle est composée de deux roues dentées
entrainées par la distribution du moteur. Cette pompe est de type volumétrique et le débit
qu'elle fournit dépend de sa vitesse de rotation donc de celle du moteur.

Fig30 :pompe mécanique a engrenages
Avec
1 :chambre d’aspiration ;
2 : pignon d’entrainement ;
3 : chambre de refoulement.
7-4 : La pompe électrique a rouleaux

La pompe peut étre implantée a I'extérieur du réservoir ou bien étre immergée dans celui-ci.
Elle est du type multicellulaire a rouleaux et entrainée par un moteur électrique a courant
continu ; elle fonctionne en général dés la mise sous contact et a une vitesse constante.

Lors de la mise en route du moteur, la pompe haute pression dispose d'une pression
d'alimentation de 3 bars maintenue par un régulateur basse pression qui est le plus souvent
incorporé dans le filtre a carburant. Un clapet de sécurité incorporé assure la protection du
circuit en cas d'obstruction
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Fig31 : pompe électrique a rouleaux

Avec
1 : moteur a courant continu ; 3 :rotor;
2 : pompe a rouleaux ; 4 : clapet de sécurité

7-5 :L'élément filtrant

Un élément thermostatique intégré au filtre permet la dérivation du gazole vers le
réchauffeur. Un régulateur maintient la pression d'alimentation constante. Certains
constructeurs placent la régulation basse pression a I'extérieur du filtre.

‘ 5

| oitior de sortie d'eow |

Fig32 : L'élément filtrant
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Composition :

1 : retour réservoir ; 4 : entrée du gazole réchauffé
2 : sortie vers pompe HP ; 5 : départ vers le boitier de sortie d’eau ;
3 :entrée du filtre ; 6 : régulateur de basse pression ;

7 : élément thermostatique.

8 :Le circuit d'alimentation de la pompe haute pression

A une pression inférieure a 0,8 bars, le clapet de sécurité est fermé. Le carburant passe au
travers d'un ajutage afin de permettre la lubrification et le refroidissement de la pompe. A
une pression supérieure a 0,8 bars, le clapet décolle de sa portée et permet I'alimentation en
carburant des éléments de pompage. La lubrification et le refroidissement de la pompe sont
maintenus.

Composition :
1 :désactivateur du troisiéme piston ; 4 : entrée basse pression ;
2 :chambre ; 5 :retour au réservoir.

3 : sortie haute pression ;

b

=

Fig33 : L'alimentation de la pompe haute pression
8-1 :Le circuit d’alimentation haute pression La pompe haute pression

La pompe est entrainée par la distribution du moteur (coefficient d'entrainement : 0,5
environ). Elle est composée de trois pistons radiaux, décalés de 120°, qui fournissent a la
rampe une quantité suffisante de carburant a une pression déterminée. Ce type de pompe
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absorbe un couple d'entrainement compris entre 18 et 20 Nm, soit 1/9 du couple
d'entrainement d'une pompe distributrice ; de plus la traction est plus réguliére. La pompe
doit pouvoir fournir le débit souhaité par le calculateur sous une pression variant de 2 bars a
1400 bars.

Composition :

1 : arbre excentrique ;

2 : came d’entrainement ;

3 : piston ;

4 : clapet de refoulement a bille ;

5:clapetd’aspiration.

fig 34:La pompe haute pression
8-2 :La rampe commune haute pression

La rampe est en acier forgé et est adaptée a la cylindrée du moteur. Son volume amortit les
pulsations de pression.

Composition :
1 : sorties haute pression ; 3 :sonde de température de carburant ;
2 :rampe; 4 : capteur de pression.
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Fig 35: La rampe commune haute pression
9: Les injecteurs

L'injecteur permet la pulvérisation du carburant dans la chambre de pression en dosant avec
précision le débit et le point d'avance.

9-1: description
L'injecteur est composé de deux parties :

- la partie inférieure : c’est un injecteur a trous multiples, semblable aux injecteurs classiques
montés sur les moteurs a injection directe ;

- la partie supérieure : c’est un dispositif a commande électrique qui permet la commande de
l'aiguille.

. L LLLL N 2

o

Fig36 :'injecteur

Composition :
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1 : raccord d’entrée de pompe ; 9 : ajutage du circuit d’alimentation

2 : raccord de retour au réservoir ; 10 : ajutage du circuit de retour
3 :filtre tige ; 11 : noyau de commande

4 : aiguille d’injecteur ; 12 : bobine

5 :chambre de pression ; 13 : ressort de rappel

6 : ressort d’injecteur ; 14 : connecteur

7 : tige de liaison ; 15 :écrou.

8 : chambre de commande ;

L

Fig :37 :Lapartiesupérieuredel'injecteur fig38 : Le raccord d'entrée de pompe

9-2 : Principe de fonctionnement
On peut décomposer le fonctionnement en quatre phases.

1 - Injecteur fermé (au repos) : I'électrovanne n'est pas pilotée (fuite fermée). Le ressort
plaque la bille (1) sur son siege. La pression de la chambre de commande (4) est égale a celle
de la chambre de pression (6). Le ressort (5) maintient I'aiguille de l'injecteur (7) sur sa portée
d'étanchéité.

2 - Début d'ouverture de l'injecteur : activée par un courant d'appel, I'électrovanne s'ouvre.
La pression dans la chambre de commande (4) chute. L'aiguille de l'injecteur (7) se souléve.
L'ajutage d'arrivée (3) évite I'équilibrage des pressions

. 3 - Pleine ouverture : l'aiguille de l'injecteur (7) est en butée mécanique. L’électrovanne est
maintenue ouverte par un courant de maintien. Le débit injecté dépend de la pression dans la
rampe, du temps d'ouverture de l'aiguille (7) et du diamétre des trous de la buse.
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4 - Fermeture de l'injecteur : I'électrovanne cesse d'étre activée, le ressort de rappel pousse
la bille (1) sur son siege et provoque la fermeture de l'ajutage de fuite (2). La pression
s'établit de nouveau dans la chambre de commande (4) par l'ajutage d'arrivée (3). L'équilibre
des pressions est de nouveau rétabli.

Fig39 :injecteur fermé,ouvert

9-3 : Régulation de I'avance :

Il est possible avec ce systeme d'assurer plusieurs injections pendant le méme cycle moteur,
c'est a dire :

- une pré-injection ;

- une injection principale ;

- une post-injection.

9-3-1: La pré-injection

Le principe fondamental du moteur Diesel est la combustion par auto-allumage. Cet auto-
allumage comporte un délai d'allumage, c'est-a-dire un temps mis par le combustible pour
atteindre son point d'auto inflammation. Avec les pompes d'injection distributrices, la
quantité injectée pendant ce délai est trop importante, notamment a froid, d'ot un bruit
caractéristique de « cognement ». Avec le systéme a rampe commune, la pré-injection de
quelques millimétres cube de combustible, avant le point mort haut, permet de préparer
I'amorcage de la combustion avant l'injection du débit principal. La pré-injection est activée a
faible charge et aux phases transitoires jusqu'a un régime moteur déterminé.

9-3-2 : L'injection principale

Le débit injecté dans le cylindre est variable suivant :
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- la pression dans la rampe ;
- le temps d'ouverture de I'aiguille d'injecteur.

La pression dans la rampe fait varier notamment la quantité de combustible injectée par
degrés de rotation du vilebrequin, le taux d'introduction et la finesse de pulvérisation. Le
temps d'ouverture de I'aiguille fait varier la durée angulaire d'injection. On peut noter que la
levée d'aiguille ainsi que le diamétre et le nombre de trous dans la buse font partie de
données essentielles pour I'élaboration d'un débit.

9-3-3 : La post-injection

La post injection succede a l'injection principale pendant la détente des gaz.

Un produit additif mélangé avec le combustible permet le nettoyage du filtre a particules.
10 :Les principaux capteurs

10-1: Le capteur de pression absolue

Le capteur est de type piézo résistif. Il est composé de jauges de contrainte et il mesure la
pression atmosphérique.

Rapport- gratuit.com @

Fig 40 :capteur de pression absolue
10-2 :Le capteur de régime

Il est de type inductif. Fixé sur le carter d'embrayage, il informe le calculateur de la vitesse de
rotation du moteur et de la position du piston du cylindre n°1, grdce a un creux situé sur la
cible et correspondant a un écart de deux dents.
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Fig 41 : capteur de régime
10-3 :Le capteur de température du moteur

Le capteur de température du moteur est du type CTN (coefficient de température négatif). Il
est implanté sur le circuit du liquide de refroidissement. Ce signal sert au calculateur a
déterminer :

- le débit de démarrage ;

- le débit de ralenti ;

- le temps de préchauffage ;

- le temps de post-chauffage ;

- le recyclage des gaz d'échappement ;
- la fonction anti-ébullition ;

- le débit de pleine charge ;

- I'allumage du voyant d'alerte.

Fig 42 : capteur de température du moteur
. 10-4: Le capteur de température de carburant

Le capteur est du type CTN. Il est fixé soit sur la rampe haute pression soit sur le circuit de
retour au réservoir.
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Il permet au calculateur d'apporter des corrections sur le débit de carburant injecté
(variation de viscosité du carburant).

Fig 43 : capteur de température de carburant

10-5 : Le capteur de pression d'air d'admission

Le capteur de pression d'air du collecteur est du type piézo-résistif. Il sert @ mesurer la
pression dans le collecteur d'admission. La tension du signal est proportionnelle a la pression
dans le collecteur. Le calculateur régle, a partir de ces données :

- la pression de suralimentation ;

- le débit injecté.

Fig 44 : capteur de pression d'air d'admission
10-8 :Le débitmetre d’air a film chaud et le capteur de température d’air d’admission

Il est situé entre le filtre a air et la tubulure d'admission. Il permet au calculateur, avec
I'information de température d'air, de déterminer la masse d'air introduite dans le moteur. Il
participe au « bouclage » du circuit RGE. Le capteur de température d'air incorporé dans le
débitmetre est du type CTN.
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Fig 45 : débitmeétre d’air
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Chapitre 3 :

Suralimentation par turbocompresseur
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1 :Introduction

Dans ce chapitre on va étudier les caractéristiques d’utilisation du compresseur et de la
turbine et leur interaction avec le comportement du moteur. On proposera une méthode
simple de définition des éléments principaux d’un systéme de suralimentation. On présentera
les différentes technologies utilisées actuellement et on évoquera les évolutions de ces
technologies.

1- Caractéristiques de la boucle de suralimentation
1-1 Moteur suralimenté par turbocompresseur
1.1.1 Caractéristiques fonctionnelles

Dans un moteur suralimenté par turbocompresseur, la masse volumique de I’air d’admission
est augmentée du fait de la compression de I'air dans le compresseur et, éventuellement, du
fait du refroidissement de I'air comprimé au travers d’un échangeur placé entre compresseur
et moteur. Compresseur et échangeur sont montés en série sur le circuit d’admission ; tout
I'air d’admission traverse le compresseur (I’échangeur pouvant étre, suivant les cas de
fonctionnement, by-passé).

La turbine est placée sur le circuit de gaz d’échappement et entraine mécaniquement le
compresseur. Lorsque le systéme est en fonctionnement stabilisé et autonome, la puissance
délivrée par la turbine équilibre la puissance absorbée par le compresseur. Lorsque la turbine
ne comporte aucun réglage et que la totalité des gaz d’échappement traverse la turbine, le
systeme s’auto-équilibre en fonction des caractéristiques du systeme moteur
turbocompresseur ; ce systeme de suralimentation free-floating est celui qui est le plus
souvent utilisé pour la suralimentation des moteurs de véhicules industriels. Dans le cas de la
figure 46, on peut n’admettre a la turbine qu’une partie des gaz d’échappement en en
dérivant une autre partie au travers d’une soupape commandée. La puissance délivrée au
compresseur peut donc étre réduite pour s’adapter aux besoins du compresseur. Ce systéme
de suralimentation régulé par wastegate est largement utilisé sur les moteurs automobiles et
les moteurs et véhicules industriels performants. On peut aussi régler la puissance de la
turbine en intervenant sur les caractéristiques des gaz a I’entrée de la turbine (pression). Les
turbines a géométrie variable permettent de moduler la pression a I'entrée de la turbine et
d’en régler la puissance.[7]
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fig 46: installation d’un turbo compresseur sur un moteur automobile

Le débit d’air nécessaire au fonctionnement du moteur dépend de la puissance fournie et des
conditions de fonctionnement du moteur au point considéré. Dans le cas des moteurs Diesel,
le rapport air/combustible (A/C) peut atteindre une valeur minimale (de I'ordre de 17/1) pour
assurer de bonnes conditions de combustion et éviter les fumées et/ou les températures
excessives a I’échappement. Le besoin en air d’un moteur suralimenté est plus critique en
pleine charge. En fonctionnement en charge partielle, le systéme moteur-turbocompresseur
permet d’obtenir des excés d’air qu’il peut étre intéressant de réduire en utilisant les
dispositifs de limitation de puissance turbine. On trouvera dans le tableau 1 des valeurs
indicatives concernant les débits d’air nécessaires aux moteurs actuels pour les régimes de
fonctionnement les plus critiques.

47




Tableau 1 = Principales caractéristiques des moteurs actuels

Type de moteur

Caractéristiues Diassl witilonty Diesel automobile | g, nee automobile
industriel injection dirscte

FPulssanoe spéailigue (KWL 30 50 60 & 100
prie maximale (au point couple MBRI .. {Emair) 22 18 14 4 21
Rappont wolumdroge. o 17 18 9.5
Preszion 4 I'admizsion (SDeo I ) e {bar) 32 24 1.6422
Freszion maximale de combustion ... {bar) 170 160 B0 &110
Température maximale des gaz d'échappement ... {°C} 720 780 TED
Température moyenne des gaz d' Schappement ..o ... {5} 500 250 500
Consommation mindirmake du combustibbe. .. (g EWWh) 195 206 235
Rapport Imassiguel airfcombustiixlea :

— A pulssance nominale.. e s s 24 24 12

— N pemadmabe. 18 17 14,5
Consommation spacifigusa d'air :

— A pulasanca nombnale. |kg.‘kwhl B3 5.7 3.6

— N pemadmae. (k@ kWWh) 3,5 3.6 34

Tableau 1 :Performances actuelles des moteurs suralimentés par turbocompresseur

Les performances des moteurs dépendent de leur niveau de suralimentation. En véhicule
industriel une pression moyenne effective (pme ) de 20 bar suppose un rapport de
compression d’air au moins égal a 3/1. Ces moteurs utilisent de plus en plus couramment des
systemes de dérivation des gaz turbine, wastegate, et des turbines a géométrie variable
associés a des contréles électroniques de vitesse du turbocompresseur.

En Diesel automobile, l'injection directe a entrainé une augmentation sensible des
performances spécifiques. A pme maximale (18 bar), le besoin en air du moteur suppose un
rapport de compression supérieur a 2,4/1 et I'utilisation de turbines a géométrie variable est
nécessaire pour assurer les reprises d’accélération avec des températures « de croisiére »
faibles.

1.2 Compression de I’air d’admission
1.2.1 Puissance de compression

La compression de I'air s’accompagne d’une élévation de sa température. Les échanges
thermiques entre le compresseur et |'extérieur sont faibles par rapport aux débits d’air
traversant le compresseur et on peut considérer que la compression de I'air est une
transformation adiabatique. Dans ce cas, la puissance nécessaire a la compression
isentropique de I'air de débit q, est donnée par :

Pcis=QqqaCpa(T2-T1)is (1)

(To-T1)is=T1[ (I;—j YT_I'l] (2)
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En pratique, la compression de I'air n’étant pas isentropique, I’élévation de température
réelle de I'air est plus grande que la valeur isentropique correspondant a la transformation
théorique réversible. Le rapport entre la puissance de compression théorique isentropique et
la puissance de compression réelle définit le rendement de compression isentropique (nc) qui
permet d’écrire I'expression de la puissance de compression réelle suivante :

Pis
Pc- Neis GaCpa(T2-T1) (3)

1.2.2 Rendement isentropique du compresseur
La définition précédente permet d’écrire la formule :

o
| 22)5-1
1\ ey )

LTy— Ty (4)
Pour un compresseur donné, la valeur du rendement dépend des conditions d’utilisation, et

e =

plus particulierement du débit d’air et du rapport de compression au point considéré. Ces
valeurs sont précisées par la carte de performance correspondante (voir figure 33p. 34). La
valeur maximale du rendement du compresseur dépend de sa conception et de ses
dimensions. Les compresseurs utilisés en automobile ont une roue de grand diamétre, égal a
50 mm environ, et un rendement maximal de 80 %. On peut espérer obtenir un rendement de
84 % avec un compresseur de 100 mm de diamétre sur un moteur industriel.

1.2.3 Refroidissement de I'air d’admission

Dans la plupart des applications actuelles, I'air d’admission est refroidi a la sortie du
compresseur, avant de pénétrer dans le moteur. Les refroidisseurs d’air de suralimentation
(RAS) peuvent étre air-air ou, pour une plus grande efficacité, air-eau. Dans ce cas, on peut
utiliser soit I'eau de refroidissement du moteur, soit I'eau provenant d’un circuit régulé a
basse température (40 °C). L’efficacité d’un RAS est définie comme étant le rapport entre la
chute de température du fluide comprimé et la différence entre la température d’entrée de
ce fluide a celle du fluide de refroidissement :

e=(T,—T3)/(T,—Tr) (5)

Dans le cas des refroidisseurs air-air, I'efficacité dépend de la localisation de I’échangeur et
de la vitesse du véhicule. En automobile on peut admettre, en premiere approximation, qu’a
grande vitesse un RAS a une efficacité de I'ordre de 60%.

Remarque : le refroidisseur d’air de suralimentation présente une perte de charge qui varie
en fonction du carré du débit d’air le traversant. Dans le cas d’une application automobile,
l'ordre de grandeur de la perte de charge de [I'ensemble RAS plus tuyauteries de
raccordement est, au débit maximal, de 150 hPa environ.

49




1.3 Utilisation de I’énergie des gaz d’échappement
1.3.1 Détente des gaz d’échappement et puissance de la turbine

La détente des gaz dans la turbine peut étre considérée comme une détente adiabatique car
le débit de gaz est relativement important en regard des pertes thermiques. La puissance
délivrée par la turbine est proportionnelle au débit de gaz qg ainsi qu’a la différence de
température due a la détente des gaz. La puissance théorique obtenue lors d’une détente
adiabatique réversible est donnée par :

PTi==qg Eng':-r:l_TEIi: (6) avec :
[ { pa -1
IT4-T5-:I|5=T= '.I-l-l':':.T
' . (7)

En pratique, la détente n’est pas isentropique et la différence de température obtenue dans
la détente est inférieure a la valeur isentropique théorique. Comme pour le compresseur, on
définit un rendement isentropique qui est le rapport entre la puissance récupérée a la turbine
et la puissance théorique qui serait obtenue lors d’une détente adiabatique réversible. La
puissance réelle fournie par la turbine est donc donnée par les relations suivantes :

[ s |21
s )55

Pr = dg cpE-ZT_,—T.J]= @y Cog M1 T, l|—|_ o (8)

1.3.2 Rendement de la turbine

Le rendement isentropique de la turbine, ainsi que défini ci-dessus, est le rapport entre la
puissance délivrée par la détente des gaz dans la turbine et la puissance théorique obtenue
lors de la détente réversible correspondante. En pratique, les fabricants de
turbocompresseurs associent au rendement isentropique de la turbine les pertes d’énergie
entre la turbine et le compresseur (pertes thermiques et frottements) et comparent la
puissance délivrée par le compresseur a celle de la détente théorique isentropique de la
turbine. Le rendement ainsi défini est souvent appelé rendement turbine et mécanique et est
exprimé par la relation :

B a ':.:a'Tz'T1]
Tt = PRYE
Q.; "-‘qud- 1_|'.pq || ¥ ‘

(9)
L’ordre de grandeur de ces rendements est de 60 a 70 %.

Remarque : la capacité thermique massique des gaz d’échappement varie avec leur
température et leur composition ; la figure 28 présente un graphique précisant les valeurs de
y en fonction de ces parametres.

50




o 1 A—
138

1.36
134
1,32 AT
1.3 100
L
128 =1 —33
126 [—25
. o200
124 \Qj?
500 1 000 1500 2000 ™16

Température des gaz (Kl

fig 47:valeur de y en fonction de rapport air /combustible A/C et de la température des
gazs d’échappement

1.3.3 Energie récupérable dans les gaz d’échappement

L’énergie contenue dans les gaz d’échappement avant turbine comprend I'enthalpie des gaz
en fin de détente du cycle moteur, aprés passage de la soupape d’échappement et la pression
fournie par le piston aux gaz repoussés vers I'échappement. Cette énergie est relativement
importante, du méme ordre de grandeur que I’énergie fournie a I’arbre moteur, c’est-a-dire
40 % environ de I’énergie du combustible introduit. La turbine n’utilise qu’une faible partie de
cette énergie. Il faut noter que la récupération de [I’énergie par détente des gaz
d’échappement suppose une augmentation de la pression d’échappement a la sortie du
moteur, avant turbine, qui pénalise le fonctionnement du moteur. On peut estimer
rapidement que la perte de pression moyenne effective (pme ) sur le cycle moteur est égale a
la différence entre la pression d’échappement a la sortie du moteur et la pression a la sortie
de la turbine. Cependant il faut noter que, a contrario, la pme est augmentée par la
surpression de I'air a I'admission. Ainsi, le travail fourni par le cycle moteur est affecté par la
différence entre la pression d’admission et la pression d’échappement. Si les réglages
permettent une pression d’échappement trés inférieure a la pression d’admission, il est
possible de récupérer de I'énergie en « bas de cycle », grdce a une boucle de balayage
donnant un travail positif par opposition au travail négatif de la boucle d’un moteur ou la
pression d’échappement serait supérieure a celle d’admission.

1.4 Boucle de suralimentation
1.4.1 Autonomie du turbocompresseur

Lorsque le turbocompresseur est en fonctionnement stabilisé autonome, la puissance
délivrée par la turbine équilibre la puissance absorbée par le compresseur et on peut écrire la
relation thermodynamique suivante :

Fa

I} p! i
a1 \5:)

_ Py fa T
T —1] = T Nrya @y Cpg T4|1_|-P_.1.II ™

‘ (10)
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Cette relation permet de déterminer les conditions de fonctionnement d’un
turbocompresseur pour que celui-ci soit en équilibre. En particulier, on peut remarquer que,
pour des conditions de fonctionnement du compresseur données, la diminution du
rendement de la turbine ou du compresseur, la réduction du débit de gaz dans la turbine ou
une baisse de température des gaz d’échappement s’accompagneront nécessairement d’une
augmentation de pression a I’entrée de la turbine.

fre = 08 | g = 0.8 o= 0.4
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fig 48 : Exemple de variation du rapport de compression en fonction de la température a
I’entrée de la turbine pour trois valeurs du rendement global.

1.4.2 Influence des conditions de fonctionnement

En reprenant I’équation d’équilibre précédente, on remarque que, lorsque la température
ambiante varie, le rapport des températures a l'entrée de la turbine et a l'entrée du
compresseur doit garder une valeur constante pour que le turbocompresseur conserve les
mémes performances au niveau des rapports de compression et de détente. Ce rapport de
températures (T4/T1), invariant caractéristique de toutes les turbomachines, a une valeur de
I'ordre de 3,20 pour les turbocompresseurs pour automobiles fonctionnant avec un rapport
de compression de I'ordre de 2,5/1

1.5 Cahier des charges du turbocompresseur

Le premier critére de performance d’un systéeme de suralimentation par turbocompresseur
est l'obtention de la pression d’air nécessaire au besoin du moteur avec la pression
d’échappement avant turbine la plus faible possible. Les performances du systéme de
suralimentation varient avec le régime de fonctionnement, il importe de bien définir les
conditions d’utilisation critiques du moteur et d’effectuer les réglages du turbocompresseur a
ces régimes particuliers (figure 30).

Le temps de réponse a l'accélération lors des fonctionnements transitoires est un critére
important dans le choix d’un turbocompresseur. Outre les caractéristiques aérodynamiques
du compresseur et de la turbine, les bonnes performances transitoires supposent des inerties
thermiques et mécaniques faibles. Dans ce but, il faut rechercher le plus petit
turbocompresseur permettant de satisfaire le niveau de performances requis.
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Les critéres de fiabilité concernent plus particuliéerement le niveau de la température des gaz
d’échappement (qui conditionne le choix du matériau du corps de turbine), les conditions
d’installation du turbocompresseur sur moteur et les bonnes conditions de lubrification.

Le codt de la fonction régulation est un élément déterminant dans le choix du dispositif de
suralimentation. Le surcoliit de la géométrie variable de turbine, des paliers a roulements a
billes ou de la roue de turbine en céramique doit étre justifié par le gain de performances.
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fig 49: exemple de cahier des charges de turbocompresseur de moteur diesel automobile
avec limitation de pression d’admission soupape de dérivation de turbine

2. Caractéristiques fonctionnelles

Le but de ce paragraphe est de présenter les caractéristiques d’utilisation du compresseur
centrifuge et de la turbine centripéte utilisés dans les turbocompresseurs automobiles. La
figure 31 montre les différents éléments constitutifs d’un turbocompresseur d’automobile.

2.1 Compresseur centrifuge

L’étage compresseur comprend deux parties principales : la roue et le diffuseur (figure 32),
contenues dans un carter assurant une bonne distribution de I’air a I’entrée et la collecte de
I’air comprimé en sortie. La roue de compresseur donne de I’énergie au fluide la traversant en
lui communiquant une vitesse de sortie élevée (subsonique) dépendant du taux de

compression recherché.

Remarque : les vitesses périphériques de rotation des roues de compresseurs actuels
dépassent 500 m/s pour des rapports de compression de I'ordre de 3/1.
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Fig50 :écorché de turbocompresseur d’ automobile

Le diffuseur transforme [’énergie cinétique du fluide en pression. Les diffuseurs des
turbocompresseurs automobiles ne comportent pas d’aubages redresseurs. Ces diffuseurs
lisses ont des rendements inférieurs a ceux comportant des aubages redresseurs mais se
justifient par une grande plage d’utilisation (débit variable) et un codt moindre.

Entrés

Fig51 : shéma de compresseur centrifuge
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2.1.1 Courbes caractéristiques

Les performances d’un compresseur sont représentées dans un champ débit-pression sur
lequel sont indiquées les courbes isovitesses du compresseur, les courbes isorendement et les
limites de fonctionnement (figure 33).

Suivant les constructeurs, les débits sont exprimés sous forme de débits-volumes ou de
débits-masses comme dans la figure 33. L’utilisation de valeurs réduites permet de garder les
cartes compresseurs invariantes par rapport aux conditions d’entrée du fluide.

La valeur de débit réduit est souvent rapportée a des conditions standards, propres a chaque
constructeur, et a la forme indiquée ci-dessous (débit-masse) :

JT1/T0 (11)

qc=qa P1/P0

Les valeurs de pression sont indiquées sous la forme de rapports de compression
nic= p2/p1 (12)

Dans lesquels les valeurs considérées sont des valeurs absolues et les pressions des pressions
totales. Les vitesses de rotation sont exprimées en valeurs réduites, souvent rapportées a une
valeur standard de température d’entrée propre a chaque constructeur :

N

Nc = (13)
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fig 52 : Caractéristique débit-pression d’un compresseur (champ compresseur) de moteur

automobile (compresseur Garrett)
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2.1.2 Limites d’utilisation

Une augmentation de la vitesse de rotation du compresseur entraine une augmentation du
rapport de compression. La vitesse de rotation est limitée par la tenue mécanique de la roue
de compresseur, les conditions aérodynamiques en sortie de roue et la stabilité de
fonctionnement du systéme paliers. En pratique, la vitesse périphérique maximale atteinte en
sortie de roue de compresseur est de 500 m/s.

On ne peut pas décrire une isovitesse compresseur jusqu’a débit nul. En allant vers les faibles

débits d’air, la pente de la courbe isovitesse, d’abord négative, passe par une valeur nulle,
puis devient positive tout en donnant lieu a de faibles variations de pression pouvant étre
acceptables lors des fonctionnements transitoires. Lorsque ces fluctuations de pression
deviennent trop importantes, elles peuvent remonter jusqu’a I'entrée du compresseur et
créer des instabilités qui se traduisent par des claguements trés bruyants. Ce phénomeéne est
appelé pompage et il convient de ne pas fonctionner dans ces conditions. La courbe
caractéristique d’'un compresseur centrifuge présente la limite de pompage sous la forme
d’une ligne de pompage (figure 34).

Vers les débits d’air élevés, les isovitesses chutent rapidement, le compresseur atteint une
limite de fonctionnement provoquée par le blocage sonique de I’écoulement dans tout ou
partie des canaux d’air. D’une facon pratique, on considere que le débit limite est atteint
pour des valeurs de rendement isentropique inférieures a 0,65 ; au-dela, il y a étouffement du
compresseur.

| Limite de

Limnite de i witesse
pompage ]

. Dbt
f Ty maximal
L1

Rappon de compression

¥
)
£
#
o
o

“a, " Risques
b d*aspiration
d*heile

Dehit d'air (kp'=)

Fig53 : Limites d’utilisation d’un compresseur
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2.1.3 Choix et adaptation du compresseur

Le tableau 1 précise les consommations spécifiques en air des principaux types de moteurs
aux régimes de pme maximale et de puissance nominale. Le moteur se comporte comme une
pompe volumétrique et impose, par ses caractéristiques de remplissage, le débit-volume le
traversant et, compte tenu des conditions de température, le niveau de pression dans le
collecteur d’admission. Ce niveau permet de définir le rapport de compression nécessaire a
I'obtention des performances souhaitées. Le choix d’un compresseur suppose en premier lieu
la détermination des besoins en air du moteur.

La figure 35 représente les points de fonctionnement d’'un compresseur pour les régimes
moteur indiqués et schématise les caractéristiques de fonctionnement isovitesse de ce
moteur. Le compresseur choisi doit contenir tous les points de fonctionnement possibles du
moteur, en particulier ceux concernant les variations de condition d’utilisation (altitude en
particulier).

Une premiére caractéristique importante pour le choix d’un compresseur est le débit
dont il est capable. Un des parametres les plus importants permettant de faire varier
cette caractéristique est la dimension extérieure de la roue dont dépend la famille du
turbocompresseur utilisé et donc son encombrement et son poids.

Exemple : un moteur Diesel d’automobile de 2 L de cylindrée utilisera un compresseur de
diamétre extérieur 50 mm environ et un moteur de véhicule industriel de 12 L sera équipé
d’un compresseur de 90 mm.
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Fig54 : Points de fonctionnement d’un compresseur

57




Remarque : une méme roue peut étre taillée suivant plusieurs profils en faisant varier la
section d’entrée ou le rapport de cette section a celle de sortie. Certains constructeurs
utilisent la notion de « trim » pour caractériser les variantes de compresseur d’une méme
famille. La valeur de trim correspond au carré du rapport des diametres d’entrée et de sortie
de la roue (x 100). Une valeur courante de trim est : 50, ce qui signifie que le diametre
d’entrée de la roue de compresseur est égal a 0,7 fois le diamétre extérieur.

La plage d’utilisation du compresseur est un autre parametre important ; on peut la
caractériser comme étant le rapport entre la différence des débits maximal (avant
blocage) et minimal (avant pompage) et le débit maximal, ceci pour un rapport de
pression donné (figure 36a ). Un des paramétres permettant de faire varier cette
caractéristique est I’angle d’inclinaison des ailettes en sortie de roue (figure 36b ). Les
ailettes retournées vers l'arriere (backcurved impeller) permettent d’augmenter la
plage d’utilisation mais nécessitent une vitesse de rotation plus élevée, donc une
résistance a la fatigue moindre, pour un méme rapport de compression
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fig 55: plage d’utilisation de compresseur et angle d’inclinaison des ailettes
2.2 Turbine radiale centripéte

La turbine radiale centripéte est universellement utilisée sur les moteurs de traction routiére
car ses dimensions sont bien adaptées aux débits de gaz considérés et aussi parce que son
comportement est bien adapté aux pulsations de pression des circuits d’échappement. Une
turbine est essentiellement composée d’une volute assurant la mise en vitesse et la
distribution des gaz et d’une roue transformant 'enthalpie et I’énergie cinétique des gaz en
énergie mécanique d’entrainement du compresseur (figure 37).

La fonction de mise en vitesse et de distribution des gaz est, dans les cas les plus simples et,
actuellement, les plus fréquents, assurée par un distributeur lisse en sortie de volute. Les
distributeurs de section variable, a ailettes pivotantes ou autres concepts, se sont imposés
récemment en automobile sur les moteurs Diesel a injection directe et également sur les
moteurs de véhicules industriels les plus performants.
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2.2.1 Courbes caractéristiques

Les courbes caractéristiques de turbine précisent les valeurs de débit massique et de
rendement isentropique pour différentes valeurs de vitesse de rotation en fonction du
rapport de détente (figure 38a et b ). Les différentes grandeurs sont exprimées en valeurs
réduites, rapportées aux conditions standards des constructeurs (p0, T0), ce qui permet de
disposer de cartes invariantes selon les conditions d’entrée de la turbine.

Dans le cas le plus général, le débit de gaz dans la turbine peut étre modélisé par la formule
de Barré-Saint-Venant donnant le débit de fluide dans un orifice de section équivalente : Séq,
en fonction de ses conditions a I’entrée et du rapport de détente dans l'orifice :

Qr-PaSeq N 2rT  (14)

Pour une turbine de section donnée, la caractéristique de débit peut étre représentée par
une ligne indépendante de sa vitesse de rotation. Le débit devient bloqué au-dela d’un
rapport de détente critique, de I'ordre de 2,8/1 (figure 38a ).
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fig 57:courbes caractéristiques d’une turbine centripéete

Remarque : le rapport de détente critique parait plus élevé que le rapport théorique qui, dans
le cas des gaz d’échappement considérés, est de 1,85 environ ; cela est dii au fait que la
turbine est composée en fait de plusieurs orifices équivalents en série (en particulier
distributeur d’entrée et roue de turbine). Dans la plage d’utilisation, un rapport de détente
est associé a une valeur de débit, ce qui signifie que, lorsque le débit de gaz varie (variation
de vitesse du moteur), il n’est pas possible, sans artifice, de conserver un rapport de
détenteconstant. Les courbes caractéristiques de la figure 38b donnent les valeurs de
rendement turbine-mécanique pour différentes vitesses de rotation en fonction du rapport de
détente. Les valeurs indiquées correspondent le plus souvent aux mesures effectuées en
écoulement stationnaire sur banc d’essai calorifugé ; elles peuvent étre trés différentes des
valeurs que l'on calcule a partir des mesures effectuées sur moteur. Notons que pour un
rapport de détente donné le rendement turbine-mécanique varie assez rapidement en
fonction de la vitesse de rotation, il est donc souhaitable de vérifier qu’au point de
fonctionnement considéré, les réglages choisis permettent a la turbine de fonctionner a la
vitesse de rotation assurant le rendement maximal. Un changement de compresseur peut
changer la vitesse de rotation et faire évoluer le rendement turbine-mécanique.

2.2.2 Choix et adaptation de la turbine

Le choix de la turbine est fait aprés la définition de I'étage compresseur. Dans le cas d’un
moteur de traction, on définit la turbine au régime de fonctionnement le plus critique du
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point de vue du manque d’air, en général au point de pme la plus élevée, a faible vitesse de
rotation moteur. Les conditions de fonctionnement du compresseur étant connues a ce point
particulier, il est possible de calculer le rapport de détente nécessaire a I'obtention de
I’énergie d’entrainement du compresseur. Ce calcul suppose la connaissance du rendement
turbine (on peut prendre 0,7 en premiére hypothése et faire une correction si nécessaire) et
de la température des gaz d’échappement (pour une premiére approximation prendre les
valeurs du tableau 1).

La connaissance du rapport de détente permet de déterminer la pression a I'entrée de la
turbine et de corriger la valeur de débit de gaz pour déterminer la caractéristique de débit de
turbine.

Notons que, si I’on choisit une caractéristique de turbine plus grande que nécessaire, au débit
considéré, le rapport de détente sera plus faible que souhaité et [I'équilibre du
turbocompresseur sera obtenu pour une pression d’air plus basse et que, inversement, une
turbine de perméabilité plus faible augmentera la pression d’air.

Notons également que I’'on ne peut choisir la spécification turbine qu’a un régime particulier
de fonctionnement, il faut donc vérifier qu’aux autres régimes les conditions de
fonctionnement du systéme moteur-turbocompresseur seront acceptables.

2.2.3 Pulsations de pression et turbine divisée

En fonctionnement sur moteur, I'écoulement des gaz vers la turbine est instationnaire et les

pulsations de pression en amont de la turbine sont importantes. La récupération de I'énergie
des « bouffées » d’échappement augmente I’énergie recue par la turbine. Les mesures de
pression et de températures moyennes permettant le calcul du rendement de la turbine
n’étant plus représentatives des valeurs réelles, en pratique on définit un « coefficient de
pulsation » qui permet de modifier le rendement de turbine pour tenir compte de ces effets.
Ce coefficient est d’autant plus important que la vitesse du moteur est faible et que le volume
du collecteur d’échappement entre moteur et turbine est petit. Dans le cas des moteurs bien
adaptés pour la récupération des bouffées d’échappement, il n’est pas rare de relever des
rendements turbine de 1,0 indiquant que, dans ce cas, si la turbine a un rendement de 0,7 en
régime stationnaire, 'installation a un coefficient de pulsation de 1,4.

On peut augmenter I’effet de pulsation en amont de la turbine en utilisant des collecteurs
d’échappement de petite section. On peut aussi répartir et diviser les gaz d’échappement de
facon a réduire le volume entre la sortie d’un cylindre donné et le distributeur de la turbine.
Dans le cas des moteurs 6 cylindres en ligne utilisés sur les véhicules industriels, les
échappements des cylindres 1, 2, 3 sont regroupés et séparés des cylindres 4, 5, 6 et la
division est maintenue dans le corps de turbine, jusqu’au distributeur. L’augmentation des
pulsations de pression dans le collecteur d’échappement ne doit pas perturber la vidange des
différents cylindres et le regroupement des différents cylindres doit donc étre fait en fonction
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de l'ordre d’allumage du moteur (1-4 + 2-3 pour un moteur 4cylindre).

Exemple : dans le cas d’'un moteur 4 cylindres automobile de 2 L de cylindrée avec
échappements divisés de faible section, on peut espérer, en pleine charge, un gain de 100 % a
1400 tr/min, se réduisant a 30 % vers 1 800 tr/min.

2.3 Dérivation des gaz de turbine (wastegate )

Dans le cas de moteurs a grande plage de variation de vitesse, comme c’est le cas de tous les
moteurs automobiles, il est impératif de donner un degré de liberté supplémentaire a la
turbine pour I'adapter aux variations correspondantes de débit d’air. La solution la plus
communément utilisée consiste a dériver une partie des gaz de turbine. Le clapet de
dérivation (wastegate), souvent intégré au corps de turbine pour des raisons économiques,
est, le plus souvent, commandé par un vérin pneumatique. Le dimensionnement de la turbine
est effectué de facon a obtenir la pression d’air souhaitée aux faibles régimes de rotation
moteur, plein couple. Le clapet est alors maintenu fermé. La caractéristique de débit de la
turbine choisie contient donc le point de fonctionnement correspondant a ce régime, A,
comme il est indiqué sur la figure 39.

A un régime de fonctionnement correspondant a un débit de gaz plus grand, c’est-a-dire a
grande vitesse, le point représentatif du fonctionnement sans dérivation de gaz est le point B,
situé au-dessus de la courbe caractéristique choisie ; le fonctionnement n’est donc pas
possible dans ces conditions. La dérivation d’une partie des gaz turbine permet de trouver
des conditions de fonctionnement telles qu’avec un débit de gaz plus faible la puissance
turbine est conservée.

Rappelons, comme l'indique la relation ci-dessous que la puissance délivrée par la turbine est
proportionnelle au débit de gaz la traversant et donc qu’a puissance constante une réduction
du débit de gaz nécessitera une augmentation de la chute d’enthalpie de la turbine obtenue
par une augmentation du rapport de détente.

P y—1
Pr=qqCpg (T4-Ts) = qqCpg T4[1'(P—i)y7 Inr (15)
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Fig58: Dérivation des gaz de turbine : caractéristique et points de fonctionnement

Sur la figure 13, la courbe B-B1 représente, en fonction du rapport de détente et a
température et rendement constants, le débit de gaz nécessaire a la turbine pour assurer une
puissance constante égale a celle du point B. Les coordonnées du point B1 indiquent quels
sont le rapport de détente et le débit corrigé permettant de fonctionner au régime considéré
avec la turbine choisie.

La courbe B-B2 représente en fonction du rapport de détente la variation du débit réduit
correspondant a un débit réel constant égal a celui du point de fonctionnement B. La
différence entre les débits des points B2 et B1 est égale au débit de gaz dans la dérivation de
turbine (en valeur réduite).

2.4 Turbine a géométrie variable

Dans la turbine a géométrie variable, on fait varier la section d’entrée de la turbine de facon
a obtenir le rapport de détente souhaité en tout point du fonctionnement, quelles que soient
les valeurs de débit et de température des gaz d’échappement (figure 14). Dans la plupart
des cas d’utilisation actuels, la plage de variation de débit est suffisante pour que ce
dispositif soit utilisé seul, sans dérivation complémentaire.

Différents dispositifs de turbines a géométrie variable sont utilisés ou en développement. Le
systéme a ailettes pivotantes (figure 15) est le plus connu actuellement ; dans les applications
automobiles, il possede un rendement maximal de 65 % environ et permet une variation de
débit de plus ou moins 50 % par rapport au débit de rendement maximal dans des conditions
de rendement supérieur a 50 %.

Remarque : dans les conditions de fonctionnement d’un moteur Diesel automobile un
rendement de 50 % entraine un rapport de détente 1,4 fois supérieur a celui qu’aurait une
turbine de rendement 0,7. D’autres systéemes de géométrie variable de turbine, moins
coldteux, ont été proposés ; les concepts « OP » de Garrett (figure 16a ) ou « VST » de 3K-

Warner (figure 16b ) répondent a cet objectif.
Rapport- gratuit.com @
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figure 61— Turbine a géométrie variable a ailettes pivotantes
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3. Adaptation du turbocompresseur au moteur

Le moteur suralimenté par turbocompresseur est vulnérable a basse vitesse de rotation en
pleine charge car le faible débit de gaz dans la turbine se traduit par un manque d’énergie et
donc une pression d’air trop faible par rapport aux besoins du moteur. Dans tous les cas de
suralimentation d’un moteur de traction routiére, on favorisera [I‘adaptation du
turbocompresseur au régime de couple maximal, éventuellement a une vitesse inférieure et a
plein couple.

3.1 Sensibilité du moteur Diesel a la suralimentation

Les limites de fonctionnement d’un moteur Diesel sont liées aux conditions d’alimentation en
air :

— une pression de suralimentation trop faible entraine des fumées et des températures
d’échappement excessives .
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— une pression de suralimentation trop élevée peut entrainer des pressions maximales de
combustion non acceptables pour la tenue mécanique du moteur.

La définition de la turbine joue un réle important dans le réglage de la pression de
suralimentation. Pour un régime donné, une petite turbine entraine un niveau de pression
d’air plus élevé qu’une turbine de perméabilité plus grande. Ainsi, dans le cas d’un systeme
de suralimentation avec turbocompresseur libre (free floating )[ 3], le choix de la turbine
influera sur la forme de la courbe de couple, une petite turbine permettra de s’éloigner des
limites de fumée et de température a faible régime ,et donc d’augmenter le couple mais
conduira a limiter la puissance a vitesse élevée a cause des pressions de combustion trop
élevées. Inversement, une turbine plus grande favorisera le régime de puissance nominale
mais imposera une limite de couple plus basse a faible vitesse (figure 17).

3.2 Cas types d’adaptation de turbocompresseur
3.2.1 Moteur de véhicule industriel

La fiabilité est un critére important pour ce type de moteurs ; pour le turbocompresseur,
l'objectif de durée de vie est supérieur a 1 million de km. Les taux de suralimentation
couramment utilisés sont inférieurs a 3/1 mais la tendance actuelle pour les versions les plus
performantes est légerement supérieure. Les systémes de suralimentation utilisaient
jusqu’alors des turbocompresseurs libres et un échangeur air-air placé devant le radiateur
(efficacité égale a 85 %). Les contraintes de performances et d’émissions ont imposé
I'utilisation de la wastegate et depuis peu de la géométrie variable de turbine. Dans les
versions a pression d’air non régulée, le choix du compresseur est un compromis difficile. Une
des conditions les plus difficiles a satisfaire est le rapport air/combustible a faible vitesse de
rotation du moteur. Le déficit en air dii a la caractéristique de la turbine nécessite souvent
I'utilisation de systémes limiteurs de débit d’injection n’autorisant le plein débit de
combustible que lorsqu’un seuil de pression est atteint, cela pour rester dans les limites de
fumées imposées. La réduction de la section effective de la turbine est limitée par la
différence de pression admission-échappement qui doit rester suffisamment élevée pour
garantir une bonne consommation en utilisation et plus particulierement aux vitesses de
moteur élevées. Les rendements du compresseur et de la turbine sont particuliérement
importants pour la consommation du véhicule et la définition du turbocompresseur doit
vérifier que les composants choisis sont bien « centrés » par rapport a la caractéristique
d’utilisation du moteur. La vitesse de rotation du compresseur est un paramétre important
pour la fiabilité a cause des risques de rupture par fatigue. Elle est d’autant plus importante
que l'on cherche a utiliser des roues de compresseur a ailettes retournées vers I'arriére (cf.
figure 10) pour augmenter les plages d’utilisation. Actuellement on peut admettre des
vitesses périphériques de 500 m/s sous réserve de validation suivant les cycles d’utilisation,
en particulier lorsqu’ils comportent des contraintes d’utilisation en altitude.
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3.2.2 Moteur Diesel automobile

Le petit moteur Diesel automobile se caractérise par un couple élevé sur une grande plage de
vitesse et un besoin d’atteindre rapidement la valeur maximale de couple lors d’une
accélération. Actuellement, les moteurs Diesel suralimentés ont, a puissance nominale, une
vitesse de rotation de 4 500 tr/min et doivent disposer de la pression maximale de
suralimentation des 1 800 tr/min. Les couples développés sont de I'ordre de 100 % supérieurs
aux valeurs obtenues avec les mémes moteurs non suralimentés. Les pressions absolues a
I'admission sont de I'ordre de 2 a 2,4 bar. Les températures d’air a la sortie du compresseur
étant de 100 & 120 °C, on utilise des échangeurs de température, généralement air/air,
permettant de ramener la température d’entrée du moteur a des valeurs maximales de70°c.

L’utilisation du moteur sur une grande plage de variation de vitesse impose I'utilisation de
compresseurs ayant des sorties d’ailettes trés fortement retournées vers I’arriére ; les angles
courants utilisés actuellement sont de 30 a 450 (figure 10), les rendements de compresseur
restent inférieurs a 80 % (figure 7).

Dans le cas des turbocompresseurs avec dérivation de gaz turbine, I'obtention d’un niveau
de pression d’air élevé en dessous de 2 000 tr/min nécessite I'utilisation d’une turbine de treés
faible section, et le maintien de la pression de suralimentation a une valeur constante au-
dela de 2 000 tr/min suppose la dérivation des gaz turbine avec corrélativement des
pressions d’échappement élevées (figure 4).

Il faut remarquer que les moteurs Diesel automobiles fonctionnent quasiment toujours avec
une différence de pression négative qui justifie des angles de distribution avec des
croisements de soupape faibles, sinon nuls.

Les moteurs a injection directe actuels fonctionnant avec un excés d’air confortable, donc
des températures d’échappement basses, ont recours aux technologies de turbine a
géométrie variable pour garantir un couple élevé dés 1 500 tr/min tout en limitant les
pressions d’échappement aux régimes élevés. Le temps de réponse a l'accélération est
favorisé par la petite section de turbine mais est tributaire de la faible température de gaz a
I'entrée de la turbine (qui ne dépasse pas 250 °c en vitesse de croisiére & 90 km/h, par
exemple). Il est important de réduire l'inertie thermique de l'installation pour réduire le
temps de réponse a I'accélération. La réduction de longueur des conduits d’échappement est
une des solutions utilisées (turbocompresseur aussi pres du moteur que possible et masse des
piéces a haute température la plus faible possible). L’inertie mécanique du turbocompresseur
est un facteur également important dans la réduction du temps de réponse. Il faut cependant
noter que, si la réduction d’inertie du turbocompresseur est obtenue par une réduction de sa
taille, il y a augmentation de sa vitesse de rotation au méme point de fonctionnement ; il faut
donc comparer les valeurs de JN2. L’installation d’un turbocompresseur sur automobile est
soumise a des contraintes qui se traduisent par des pertes de charge importantes en entrée
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compresseur et sortie turbine qui ont des effets négatifs sur les conditions de
fonctionnement.

3.3 Contréle de la boucle de suralimentation
3.3.1 Limite et régulation de pression

Le systéeme de régulation de pression le plus simple consiste a commander le clapet de
dérivation des gaz turbine, ou le systéme de géométrie variable, par un vérin pneumatique
comprenant un piston avec membrane d’étanchéité, rappelé par un ressort (figure 5).
Lorsque la pression de commande est celle du circuit d’air comprimé entre compresseur et
moteur, le systéme agit en limiteur de pression, le clapet s’ouvre lorsque la pression est
atteinte. Ce systéme ne permet pas de respecter des faibles tolérances de pression. La
pression de référence réglée lors de I'assemblage du turbocompresseur n’inclut pas les effets
dynamiques des pressions d’admission sur le vérin et échappement sur le clapet ni les contre-
pressions de la ligne d’échappement qui agissent aussi sur le clapet. Or les variations de ces
grandeurs pendant le fonctionnement provoquent des variations de pression d’admission, et
I’on peut espérer au mieux des tolérances de 100 hPa (0,1 bar) sur cette derniére.

Ce systeme peut étre amélioré par un pilotage électronique ; la pression (ou la dépression)
agit sur le piston du vérin aprés avoir été modulée par une vanne a rapport cyclique
d’ouverture (RCO) commandée par la centrale de contréle électronique (ECU). Cette
technologie permet des réglages plus fins sur la pression d’admission. Elle permet aussi
d’ouvrir le clapet de décharge (ou le distributeur de la turbine a géométrie variable) pour
réduire les contre-pressions d’échappement aux charges partielles et améliorer la
consommation. Elle permet éventuellement de bien gérer les fonctionnements transitoires
(overboost par exemple).

La régulation électrique, commandée électroniquement par ECU, apporte, par rapport aux
systémes précédents, des avantages de réduction de temps de réponse (gains de 50 % des
temps d’ouverture et de fermeture des vannes) et apporte une plus grande précision ainsi
qu’une grande flexibilité dans les systemes de contréle moteur, notamment en ce qui
concerne I'agrément de conduite.

3.3.2 Dispositif antipompage compresseur

Lorsque, a la suite d’un « lever de pied » par exemple, la vitesse de rotation du moteur chute
rapidement, la variation de débit d’air correspondante peut entrainer le compresseur dans la
zone de pompage et générer des perturbations importantes dans les systémes de contréle du
moteur (plus particulierement dans le cas des moteurs a allumage commandé). La mise en
place d’un clapet de dérivation du compresseur permet a I’air comprimé de revenir a I’entrée
du compresseur et évite ainsi le phénoméne de pompage. L’ouverture de ce clapet est en
général commandée par la dépression du collecteur d’admission. Le clapet peut étre intégré
au corps de compresseur.
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3.4 Accélération du moteur suralimenté par turbocompresseur

L’accélération du moteur suralimenté par turbocompresseur est trés influencée par la
montée en régime du turbocompresseur, le couple moteur dépendant d’une part de la
quantité de combustible pouvant étre introduite, donc de la rapidité de I'augmentation de la
pression d’admission, et d’autre part des effets négatifs de la contrepression d’échappement
due au turbocompresseur. Le théoreme de I’énergie cinétique nous permet d’écrire I’équation
d’équilibre du turbocompresseur :

PT=PC+Pf+JNrc(dNrc/dt) (16)

Le moment polaire d’inertie (J ) est, pour un turbocompresseur automobile de I'ordre de
grandeur de 2 - 10°° kg - m2. Les pertes par frottement (Pf) sont de la forme : et, pour un
turbocompresseur automobile, de I'ordre de grandeur de 700 W a vitesse de rotation
nominale.

Augmentation du rapport de détente : la réduction de la section de turbine permet
une augmentation du rapport de détente dans la turbine et favorise la montée en
régime du turbocompresseur. Il est important de noter que la montée en vitesse du
turbocompresseur n’implique pas nécessairement celle du moteur a cause de
I'augmentation corrélative de la pression des gaz d’échappement. En pratique,
I'utilisation de petites turbines a nécessité I'adaptation d’une wastegate pour le
fonctionnement a haut régime ; pour les moteurs les plus performants, la turbine a
géométrie variable est une excellente solution pour un bon fonctionnement
transitoire, sous réserve que le rendement de turbine reste acceptable aux positions
extrémes.

Inertie mécanique : I'inertie de 'ensemble tournant contribue pour une grande part
a la réponse en termes d’accélération. La roue de turbine elle-méme représente plus
des 2/3 de I’ensemble. L’utilisation des céramiques permet un gain important (masse
volumique trois fois moindre que celle du nickel). De méme, les développements
aérodynamiques ont permis de réduire de 20 % les diametres des roues de turbine et
de compresseur au cours de ces dix derniéres années.

Influence des parameétres aérodynamiques : en début d’accélération le
turbocompresseur n’est pas toujours autonome et le compresseur et la turbine se
comportent comme des freins a la mise en mouvement de la veine d’air. Il est
important que l'installation d’admission et d’échappement soit formée de conduits
perméables, en particulier I'entrée du compresseur doit avoir le plus grand diamétre
possible (petit compresseur mais grand « trim »).

Contréle du turbocompresseur pendant I'accélération : au moment de I’accélération
il est souhaitable de disposer d’un grand rapport de détente pour mettre rapidement
le turbocompresseur en vitesse, mais la pression d’échappement joue un effet de
bouchon et pénalise la montée en vitesse du moteur, méme si le turbocompresseur a
atteint son plein régime. Les systémes de contréle G commande électronique (et les
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commandes électriques de contréle turbine) permettent de réduire la restriction de
turbine pendant sa mise en vitesse et donc de libérer le moteur.

3.5 Assistance du turbocompresseur en accélération

Plusieurs dispositifs d’apport d’énergie ont été proposés et sont encore en développement ;
citons pour mémoire la turbine hydraulique « HAT » proposée par Garrett. Cette turbine,
montée entre compresseur et turbine, était alimentée par de I’huile sous une pression de 80
bar environ pendant le temps de montée en vitesse du turbocompresseur et permettait de
réduire le temps de réponse de 30 a 50 %, suivant les régimes de fonctionnement. Les
systéemes d’assistance électrique en cours de développement sont plus prometteurs. lls
comportent un moteur synchrone a fréquence variable grdce a un champ tournant créé par
trois stators. La dimension réduite du moteur (diametre inférieur @ 20 mm) permet de le
placer sur I'arbre entre compresseur et turbine. Sous une tension d’alimentation de 12 V, les
performances actuelles sont de I'ordre de 1,5 kW avec un rendement de 90 % et une vitesse
de rotation pouvant atteindre 170 000 tr/min. L’assistance électrique est surtout une
assistance transitoire permettant lors d’une accélération d’atteindre plus rapidement le
couple maximal avec, éventuellement, un overboost d’une durée limitée dans le temps.
L’utilisation d’une tension de 12 V conduit a des courants de grande intensité et a un
échauffement rapide des circuits électriques en limitant I'utilisation et les performances.
L’augmentation de la tension de bord des véhicules sera un facteur favorable au
développement de ce systeme d’assistance électrique. On peut a l'avenir envisager de
générer du courant électrique en renversant le mode de fonctionnement mais les valeurs de
rendement obtenues a ce jour restent trop faibles pour en envisager I'application prochaine.
D’autres systéemes d’assistance a I'accélération sont en cours de développement, notamment
un compresseur centrifuge entrainé par moteur électrique et placé en amont du compresseur
principal (e-boost) ; les essais effectués sont prometteurs et permettent d’envisager une mise
en production prochaine de ces dispositifs.

4. Technologie du turbocompresseur et installation sur moteur

On se limitera a indiquer les caractéristiques constructives particuliéres, notamment les
matériaux spécifiques, les systémes de paliers et d’étanchéité et les exigences d’équilibrage
pour la réduction des vibrations et du bruit

. 4.1 Matériaux
4.1.1 Roue de turbine

La roue de turbine est sollicitée au fluage et a la rupture sous I'effet des efforts centrifuges
dus a la vitesse de rotation et doit donc présenter des caractéristiques mécaniques élevées a
haute température. Les ailettes de turbine sont excitées en vibration ; on admet
généralement que les risques de rupture sont faibles si la fréquence propre de vibration des
ailettes est supérieure a 4 fois la vitesse de rotation de la turbine. Les alliages métalliques
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utilisés pour sa réalisation sont a base de nickel et contiennent d’autres éléments pour
accroitre la résistance mécanique et la résistance a la corrosion a haute température. Les
roues de turbine sont coulées sous vide par le procédé de cire perdue. Elles sont ensuite
soudées par friction ou par faisceau d’électrons sur I'axe en acier. L’axe et le profil de roue
sont ensuite rectifiés et I’'ensemble équilibré dynamiquement. Les principaux alliages utilisés
sont les suivants :

— l'alliage GMR 235 (mis au point par General Motor Research), avec 62 % Ni, contient
principalement du chrome (5 %) et du molybdene (5 %) ; il convient aux applications Diesel
(atmosphére oxydante) ;

— I’Inconel 713, avec 73 % Ni, contient principalement du chrome (12 %), de I'aluminium (6
%) et du molybdéne (5 %) ; il est plus utilisé pour les applications essence (température
élevée) au-dessous d’une température de gaz de 1 000 oC ;

— le Martin Marietta MAR-M247 (60 % Ni, 10 % Co, 10 % W, 8,5 % Cr) pour mémoire :
matériau limité a certaines applications a trés haute température, n’ayant aucune contrainte
de codt (voitures de compétition a essence).

La figure 18 (courbes de Larsen-Miller) précise la limite élastique acceptable ainsi que la
durée de vie espérée pour les matériaux précités en fonction de la durée de fonctionnement a
une température donnée.

A ce jour, bien que de nombreuses tentatives aient été tentées pour utiliser les céramiques
industrielles (et plus particuliéerement le nitrure de silicium), I'utilisation de ces matériaux
reste encore confidentielle, probablement a cause des colits de réalisation. Ces matériaux
n’ont pas encore permis d’augmentation sensible de température de gaz mais ils assurent un
gain important d’inertie de I'ensemble tournant (masse volumique 2,7 kg/dm3) méme s’ils
imposent des ailettes de turbine plus épaisses qui pénalisent le rendement.

4.1.2 Corps de turbine

Le choix du matériau du corps de turbine est dicté par la température d’utilisation. Dans les
conditions oxydantes des gaz Diesel, on est contraint a utiliser des fontes a haute teneur en
silicium-molybdéne (SiMo) au-dessus de 680 OC et des fontes au nickel (Ni-Résist D2B ou D5B)
au-deld de 750 °C. Dans le cas des moteurs & allumage commandé, qui ont des températures
de gaz supérieures & 900 °C, on utilise des fontes Ni-Résist D5 ou, au-deld de 980 oC, des
aciers inoxydables de type HK30 ; d’autres aciers a forte teneur en chrome sont en cours de
développement. Le tableau 2 donne la composition et les caractéristiques de ces matériaux.
Dans la majorité des cas, le turbocompresseur est fixé par la bride d’entrée de turbine sur le
collecteur d’échappement du moteur. Le poids de I'’ensemble peut nécessiter I'utilisation d’un
support. Le cas échéant, il faut veiller a ce que l'installation réalisée permette la dilatation
des différentes pieces et que les contraintes apportées par les différentes liaisons restent
acceptables. Il faut également choisir les matériaux pour que leurs coefficients de dilatation
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soient compatibles afin d’éviter le fretting corrosion au niveau des assemblages. Une
tendance actuelle est de réaliser le corps de la turbine et le collecteur d’échappement en une
seule piéce de fonderie ; cette solution présente de nombreux avantages au niveau de
I'assemblage sur moteur, des inerties thermiques en transitoire mais doit étre correctement
validée du point de vue de la fiabilité eu égard aux codts des outillages.

4.1.3 Roue de compresseur

La roue de compresseur est soumise a la force centrifuge due a la vitesse de rotation et elle
doit présenter de bonnes caractéristiques de résistance a la fatigue. Les applications les plus
critiques pour la tenue de la roue de compresseur sont les véhicules industriels pour lesquels
la vitesse périphérique en bout de pale dépasse 500 m/s et ol la température de matériau
peut atteindre 180 °C en bout d’aubage.

Les ailettes de compresseur sont soumises aux excitations cycliques et on doit vérifier que
leur fréquence propre de vibration est supérieure a 5 fois la vitesse de rotation du
compresseur. Les roues de compresseur sont réalisées en alliage d’aluminium et obtenues
brutes de fonderie, avec utilisation d’un modéle en caoutchouc dans un moule en pldtre.
L’alliage le plus utilisé est le 4043 qui contient 5 % de silicium + 1 % de cuivre et 1 % de
manganése. Ses propriétés peuvent étre sensiblement améliorées par compression
isostatique a température élevée aprés coulée. L’alliage 7075 forgé et usiné peut étre utilisé
(de facon non économique) pour des applications particulieres fortement sollicitées. Les
caractéristiques mécaniques des alliages d’aluminium chutent trés rapidement lorsque la
température du matériau dépasse 150 °c, comme indiqué sur la figure 19.

4.2 Systéme paliers

Le systéme paliers (figure 20) comprend des paliers d’arbre et une butée latérale permettant
de maintenir les déséquilibres dus aux efforts de pression sur les roues de turbine et de
compresseur. Les paliers d’arbre peuvent étre constitués de bagues flottantes, tournant
librement dans_ le bdti, ou d’une douille flottante immobilisée en rotation. Le systéme paliers
assure la stabilité de fonctionnement du rotor. L’ensemble tournant est soumis a trois
vitesses critiques, deux dites rigides correspondant aux modes de fonctionnement conique et
cylindrique de I‘arbre dans ses paliers, et une de flexion d’arbre. Cette derniére doit étre
placée au-dela des vitesses d’utilisation du turbocompresseur. Les vibrations de I’'ensemble
tournant sont transmises a la carcasse par les films d’huile. Elles doivent étre limitées afin de
réduire les bruits créés par les résonances des piéces environnantes. Les pieces tournantes
sont équilibrées dynamiquement avant montage et, pour les turbocompresseurs devant
tourner a plus de 100 000 tr/min, I'équilibrage est corrigé aprés assemblage. On admet
couramment des valeurs de déséquilibre inférieures a 2 - 104 g - mm.

L’alimentation en huile du turbocompresseur est un parametre important pour la fiabilité des
paliers. L’huile est celle du moteur, elle doit étre prélevée dans la « galerie » d’alimentation.
Les conditions de filtration de I’huile ne sont pas plus séveres que pour le moteur, c’est-a-dire
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de l'ordre de 20 um. Il faut cependant dimensionner la cartouche filtrante pour permettre le
passage d’un débit de 30 % supérieur a celui absorbé par le moteur (un turbocompresseur
pour moteur d’automobile absorbe un débit de I'ordre de 2 a 4 L/min sous une pression
d’alimentation de 4 bar & une température de 120 °C). La pression d’huile doit étre
suffisamment élevée pour assurer le débit suffisant a la création des films d’huile (attention
aux huiles modernes a tres faible coefficient de viscosité) et vaincre I'effet centrifuge
d’éjection d’huile dans le cas des paliers a douilles flottantes, entrainées en rotation par
I'arbre. L’huile peut se cokéfier au contact de parois internes a haute température, une
température continue de 250 ou de 300 °C consécutive & un arrét chaud peut entrainer une
cokéfaction interne de I’ensemble paliers et provoquer sa destruction. Pour y remédier on
utilise des carter-paliers refroidis par circulation du liquide de refroidissement du moteur. Il
faut dans ce cas vérifier que la circulation du liquide est bien assurée (naturellement par
thermosiphon ou forcée par pompe électrique) aprés arrét moteur.

4.3 Vibrations et bruit

Le turbocompresseur en fonctionnement est générateur de bruits difficiles a réduire et il est
souhaitable de s’en préoccuper dés la premiére installation sur véhicule. Le turbocompresseur
lui-méme n’émet pas ou peu de bruit, mais il excite l'installation dont un ou plusieurs
éléments se comportent comme émetteurs. Les mécanismes de génération de bruits sont
nombreux, parmi les plus importants, on peut citer les suivants :

Vibration synchrone créée par le déséquilibre des piéces en rotation : elle se
transmet par les paliers aux organes de fixation et excite le plus souvent la tuyauterie
d’échappement. Le bruit est un sifflement dont la fréquence suit la variation de
vitesse du turbocompresseur. Les solutions permettant une réOdOuction de ce bruit
sont la désensibilisation de I'installation (analyse de la réponse acoustique de la ligne
d’échappement avec pot vibrant) et la réduction des tolérances d’équilibrage de
I’'ensemble tournant du turbocompresseur. En automobile, on contréle et corrige
I’équilibre du rotor apres assemblage a une vitesse de rotation voisine de la vitesse en
utilisation. Actuellement, les tolérances d’équilibrage utilisées correspondent a une
erreur maximale de la position de I'axe d’inertie de I’ensemble tournant par rapport a
I’axe des paliers de 0,5 um.

Vibration synchrone créée par les vibrations axiales : elle prend naissance dans la
butée et se transmet au corps des paliers puis a l'installation. Le bruit est le méme
que précédemment. Les solutions permettant de réduire cette cause de bruit sont les
réductions de tolérances de positionnement des piéces constituant la butée latérale.
Vibration synchrone créée par les pulsations de pression d’air : ces pulsations sont
générées principalement par les irrégularités de la roue de compresseur, défauts de
fonderie, de positionnement d’usinage par exemple. Ces pulsations sont a la
fréquence de rotation du turbocompresseur ; elles se propagent dans le circuit
d’admission et excitent les tuyauteries d’air ou I’échangeur qui résonnent et émettent
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un sifflement, fonction de la vitesse du turbocompresseur comme précédemment. Les
solutions pour éliminer ce bruit sont la désensibilisation de [linstallation et
I’'amélioration de la qualité de fonderie des roues de compresseur.

Vibration subsynchrone créée par les paliers : elle est générée par le systeme paliers
et liée aux conditions de fonctionnement hydrodynamique de ce systéme. Le bruit se
manifeste au-dela d’une vitesse de rotation particuliére ; il est émis a une fréquence
fixe, de I'ordre de 800 a 1 000 Hz, et son amplitude varie avec la température de
I’huile dont les fluctuations entrainent une variation de la viscosité et de la raideur
des films d’huile des paliers. Cette vibration subsynchrone dépend des tolérances de
réalisation des paliers et elle excite certains éléments de la ligne d’échappement.
L’adoption de paliers immobilisés en rotation ou de paliers a billes, plus robustes,
permet d’atténuer ce bruit, mais la solution la plus efficace est une nouvelle fois la
désensibilisation de I'installation.

Bruits aérodynamiques : les bruits de pompage marginal sont les plus fréquents et
conduisent a modifier la roue ou le corps du compresseur. On peut citer les bruits
haute fréquence de passage d’ailettes de compresseur ou de turbine.

74




Chapitre 4:

étude d’un cas réel de moteur diesel
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1 :Introduction

Dans cette partie on va examiner un cas réel de moteur diesel( Peugeot 508 Blue HDi 130
EAT8 pour étudier I'influence de I’évolution de la pression sur les grandeurs caractérisent le
moteur. dans ce but on a dévisés le travail en deux parties :

Premiére partie une modélisation de la chambre de combustion avec diesel comme
carburant a été réalisée pour différente pressions.

Deuxieme partie; calcul théorique de linfluence des pressions d’admission sur les
performances du moteur diesel.

2 : La modélisation de la combustion :
2-1 :Influence de la pression sur la combustion diesel

Pour étudier I'influence de la pression d’air dans la chambre de combustion ainsi que son
effet sur la température de flamme , une modélisation de la chambre de combustion est
réalisée .

2-2 Modeéle physique de chambre de combustion :

Le modele physique considéré est une chambre de combustion avec deux entrées. un pour
écoulement d’air et I'autre pour I'injection de combustible dont les parameétres géométriques

sont représentés dans la figure( 63).cette derniére représente demi de chambre de
combustion(axe de symétrie).

Rapport- gratuit.com @
0.1m
<= >
Paroi
Entre air . 0.027 m Sortie des gaz
=
W
Entre carburant 5 0.001 m
- Axe de symétrie
b

Fig63 :model physique de chambre de combustion
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2-2-1)Propriétés du carburant:

Le carburant utilisé pour une meilleure combustion c’est le diesel dont les propriétés thermo-
physiques sont données dans le tableau suivant :

LES PROPRIETES SYMBOLES VALEUR UNITES

La densité P; 0.730 [kg/m’]

La conductivité | A; 0.0454 [W/ m K]
thermique

La viscosité | U ; 1.7*10175 [m?*/ S]
cinématiques

Enthalpie standard AH; 249700 [J/ kmol]
Entropie standard AS; 545.8 [J/kmol k]
Masse molaire M; 142 [kg / kmol]

Tableau 2 :Propriétés du carburant
2-2-2) Propriétés du comburant (air) :

La combustion nécessite une quantité importante d’air caractérisé par les propriétés
représentées dans le tableau suivant :

LES PROPRIETES SYMBOLES VALEUR UNITES

La densité P; 1.225 [kg/m’]

La conductivité thermique As 0.0242 [W/ m K]
La viscosité cinématiques U1 1.7894*10"5 [kg/m S]
Masse molaire M; 28.966 [kg / kmol]

Tableau 3 : propriétés de comburant

2-3 : Formulation mathématique

Dans le cadre des écoulements réactifs ou compressibles, la décomposition de Favre est
généralement utilisée. La turbulence est représentée par le biais d’un modéle du premier
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ordre (dans le cas le plus simple). Il s’agit d’'un modéle a deux équations, la premiére pour
I’énergie cinétique turbulente, la seconde pour le taux de dissipation de cette énergie. [23]

2-.4 : Equations de bilan pour un écoulement réactif turbulent:
2-4-1 :Equations de conservation de la masse :

La conservation de la masse totale s’écrit :

ap a N
E-I_a_xj(pu]) =0 (17)

Ou, p désigne la masse volumique et uj .est le terme composante de la vectrice vitesse. Pour
un mélange gazeux constitué de N espéces chimiques, la conservation de la masse s’écrit de
maniére équivalente pour chaque espéce k. La somme des N équations de conservation des
espéeces permet de retrouver I’équation de la masse totale :

a

9 O ouiN=2_(_is -
o (pYk) + o (pu])—axj J i JHpwK k=1,..,N (18)

2-4-2 :Equations de conservation de la quantité de mouvement :
L’équation de bilan de la quantité de mouvement s’écrit .
9 (puy) + = (pu; w;)= (- p8y;)+psi i= 123 (19)
ae P T o WP W)= 5\ By POGITPST a

Ou, p est la pression, 7 est la composante., du tenseur des contraintes visqueuses,:S; est la
composante dans la direction. du terme source des forces volumiques qui sont négligées

dans ce travail .
2-4-3 Equations de conservation de I'énergie

Le bilan de I’énergie totale du mélange est défini par :

d 9 ]
E(P &)+ ox; (py; et):a_x]_ (-]]?t+a ij W) +pSet (20)
et=h¢—p/p (21)
avec
T n 0
hi= [1gCp dT +X k=1 ARG 1 +1/2 Uz, (22)
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ou /' est le flux d’énergie totale dans la direction,, o ij est la composante i, du tenseur est
définie par :

O-ij :Tij _p5ij (23)

Et.S% est le terme source d’énergie totale (travail des forces volumiques, rayonnement..), qui
seront négligés.

2-4-4 :Moyenne de Reynolds et Favre

Dans des écoulements réactifs a masse volumique variable, la décomposition de moyenne
pondérée par la masse volumique (Favre) est usuellement utilisée. Chaque quantité extensive
@ (a I'exception de la densité et la pression), peut étre décomposée par une moyenne g et
fluctuation ¢”:  [13]

¢ = ¢+to" (24)

Telle que

~ _9p
¢ =2 (25)

La différence des moyennes (Reynolds et Favre) s’écrit :

pl(pl

N

Q- = > (26)
2-4-5 : Equation de conservation de I'’espéce chimique
0 & 0 ,\~1_ 0 [ —~G 1757,
ET (pYy) +a_xj (oY) = a—xj[-(pu]Yk-pu]Yk)-]]k] +P0 Wy, k=1,........,N (27)
2-46 : Equation de conservation de la quantité de mouvement
d d . d o _ . .
E{pu,] + E{puluj. + p] = E[—lﬂ:m:u:I - puiuj.] + T”] + 95, t=123
1 ! (28)
2-4-7 : Equation de conservation d’énergie totale :
a d d L L = - - e
E (pe) + E = a_xj[_[ﬂu‘ret - ;.’.IHJ.E;) + (Ti}ui - Ti’jui) _JF} + Tiju[] + p5et

(29)
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2-4-8 : Le modéle (k,&)standard :

Ce modeéle est réputé pour sa robustesse, son économie de calcul et sa stabilité dans les
écoulements complexes. Les équations de transport de I’énergie cinétique turbulente k., et sa
dissipation € sont données par :

0 ,— 7 ~ ok —
el PRV (P R ) =5 [+ 25) S 1+ G + Gy — P&

(Gr + CoeGp ) — C2ep (31)

x| o

(P€)+ (peul)-—[( ) ]Cls

Ou Go est le terme lié a I'effet de la gravité, qui est négligé dans ce travail, & k représente la
génération de I'énergie cinétique turbulente due aux gradients de la vitesse moyenne :

ou;
Gk—pulu] %

Gy = S?

S = /25 Sy (32)

La viscosité turbulente s’écrit :

'I*NZ

He=pCy (33)

2-4-9 : Modéle EDM pour la combustion turbulente :

Le modéle de combustion EDM est basé sur le modéle Eddy Break Up développé dans les
années1970 pour le calcul des flammes pré mélangées. Le concept Eddy-dissipation a été
développé pour étendre le principe du modéle EBU aux flammes non pré mélangées. Celui-ci
postule qu’on peut représenter le phénomene de combustion turbulente par des divisions
successives (break-up), sous I'action du frottement turbulent, du domaine des gaz frais en
élément de plus en plus petits (appelés eddies ou bouffées turbulentes), et ce jusqu'a
atteindre une taille limite a laquelle ces bouffées, contenant les réactifs supposés mélangés a
I’échelle moléculaire, sont en contact suffisant avec les gaz brulés pour que leur température
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soit assez élevée pour réagir instantanément. Dans le modéle de Spalding, aussi que dans le
modeéle de Magnussen et Hjertager, implémenté dans Fluent, intitulé, EDM .

Le taux moyen net de la production/destruction de I'espéce i dans la réaction r peut donc
s’exprimer par:

-— _ Nr
w, _Ma),i r=1Ri,r (34)
. , e . Y,
Wi, =V;,.A —minp ———— 35
LT Lr p k R VI Mgy (35)
. ' € 2pYp
@irn=V'; M, AB p S22 35
ir ,rew,i p K Z?]v ixMg

Aprés la modélisation de la chambre de combustion (2D) sur gambit ; Nous faisons un
processus de simulation par logiciel FLUENT sur la chambre pour différentes pressions d’air
appliquées sur la chambre. Ensuite, nous suivons les améliorations a l'intérieur de chambre.

2.5 Les conditions Initiales et aux limites :
2-5-1 : Les conditions Initiales :

Initialement la chambre de combustion est remplie par I’air atmosphérique et carburant a la
température atmosphérique les vitesses et les pressions sont supposées nulles.

2-5-2 : Les conditions aux limites:
a) A I’entrée de 'air :
la poussée de I’air dans la chambre de combustion est assurée avec :

e une vitesse constante Vair =300 m/s.

81




e La température T air = 300 k

e La pression de poussée de I'air dans la chambre varie de P atmosphérique jusqu’a la
pression de 4 bars .

b) A I’entrée de carburant :

les conditions de I'injection de carburant dans la chambre est :

e La vitesse est constante VINJ=350 m/s.

e la température T INJ = 300 k

¢)A la sortie :

on a les gaz d’échappement exode de la chambre avec les conditions suivant :
e [a température est constante T s= 1990K

e |a pression est atmosphérique P s =P atm= 101325 Pascal

2.6 Simulation numérique :

2-6-1: Création de la géométrie de la chambre de combustion:

On trace la géométrie de la chambre de combustion diesel(2D) sur Gambit (2.3.16). La
chambre est de forme cylindrique, de langueur 100 mm et un diamétre de 28 mm. La
chambre contient une section d’entrée de I'aire de 27 mm de diamétre et une section
d’entrée de carburant de 1 mm de diamétre.

2-6-2 : Le maillage de la chambre de combustion :

Le maillage a été effectué pour un meilleur temps de calcul et une meilleure approximation
(convergence et précision). Le nombre des cellules est 9036 .

A TATTATATATAYATA s
- ! .
AT A SN
-::"'"‘ rat2¥a "“”""‘7 AVE w#-&—ﬁ"‘kﬂv- #— -4»-: d

“u-»ﬁ""“ _,7_)‘,.. H-v#—h- !
m**ﬁw& "”"*"‘"“‘ ----- \ 4

ﬂr,«e-ﬂw—»-f AVAVAVAYAY I~
S e '_:.f J 0-4-—* —* s ._4' ;;H
. N ' s o \ |
'7¥-‘~¢-+p-:+-“—?' CAVAVAYA ."f FX- "-I
AN VAN ARVAATENVAY AN "A0 Ve tn 9 B

Fig64 : maillage de la géométrie
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2.7 Résultats et discussion :
2-7-1: L’équation de la combustion de mélange :

La combustion dans les conditions adiabatiques et mélange stcechiométrique : A = 1 ;
Température adiabatique T= 2406.59 K.

CioH22 +15.50, + 41.36 N, — 10 CO, +11 H,0 +41.36N, + 00,

e FEtude thermique pour différent pressions

La figure suivante représente I’évolution de la température dans la chambre de combustion
pour les différents pressions.

P=1bar

1.008403

1016403
! 1826403
! 1.748403

1652403
1.572+03
1.490+03
1.408+03
1.326403
1.230+03
1.15+03
1.06e+03
9.77e+02
8.93e+02
8.082+02
7.230402
6.39a+02
5.54e+02
4690402
3.85+02
3.008+02

T=1990k

P=2bar

2.14e+03
2.049+03
1.952+03
1.869+03
1.77e+03
1.68e+03
1.522+03
1.492+03
1.40e+03
1.312+03

1.220403
q 1.132+03

© 1.03s+03
9.426402
2.518402
7.508402
6.678+02
5.7 50402
4.84a+02
3.026402
3.008+02

=2140k
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P=3bar

2.192+03
- 2.092+03
2.00e+03
1.90e+03
1.21e+03
1.720+03

1.62e+03
1.53e+03

1.432+03
1.34e+03

— 1.242+03
1.15+03

2.66a+02
7.72e+02
E.78e+02
5.832+02
4.89e+02
3.94e+02
3.00e+02

1.082+03

9. E1a+02
P=4bar

T=2190k

2208403
2.118+03
2.016+03
1.926403
1.8326+03
1.730403
1.636+03
1.546+03
1.440+03
1.350+03

1.250403
b i ee0s
1.068+03
9.665+02
2.712+02
7. 768402
6.812+02
5.868+02

4.90e+02
3.95s+02
3.002+02

T = 2200k

Fig 65 : influence de pression sur la température de flamme
1% cas :

Pour une pression P1 atmosphérique la température maximale dans la chambre de
combustion pour un facteur d’air A=0.9 est T=1990K.

CioH»>+32 0,+92.73 N, »10Co, + 11 H,0 + 92.73N, +16.5 O,
2éme cas:

Pour une pression P; =2bar la température maximale dans la chambre combustion pour un
facteur d’air A=0.7 est T=2140K.

C10H22 + 310, + 82.72 N, »10C0O, + 11 H,0 + 82.72N, +15.5 O,
3" cas :
Pour une pression P; =3bars la température maximale dans la chambre de combustion

pour un facteur d’airA=0.55 est T=2190K.

CioH22+ 24.20, +61.2 N, © = 10Co,+11H,0 +61.2N, + 8.7 O,
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4°™ cas :

Pour une pression P; =4bars la température maximale dans la chambre de combustion pour
un facteur d’air A=0.5 est T=2200k

CioH22 + 220, + 82.72 N, »10Co, + 11H,0 + 82.72N, + 6.50,

2400
2200 =
2000

Temperature(k)
I:.-_;
h

e 4 —1bar

200 4 —] 2bar

s00 —3bar
dbar

400 <

200 4

I T T T I T T T I
0,00 0,08 0,10 015 0,20

pasition (m)

Fig66 :variation de température pour différentes pressions

La figure montre I'évolution des températures de flamme le long de la chambre de
combustion pour chaque pression.

Au premier cas: La pression dans la chambre de combustion est atmosphérique (P1 =
1.01325 bars); la température de flamme produite par la combustion est 1990k qui
correspond a un facteur d’air de réaction A=0.9. Le mélange n’est pas homogéne et la
combustion n’est pas compléte.

Pour une pression atmosphérique on remarque que la quantité d'air entourant la zone
réaction est faible donc le mélange n’est pas homogéne alors la réaction chimique n’est pas
complete

Au deuxiéme cas: La pression de deux bar (P2 = 2bars) dans la chambre ; la température de
flamme est de 2140K, cette derniere correspond au facteur d’air de réaction A= 0.7, Le
meélange est plus homogéne que le premier cas .
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La pression est plus élevée, la zone de réaction et plus développée ce qui améliore
I’homogénéité du mélange

Le troisieme cas: La pression d’air est de trois bars (P3 =3bars) ; la température de flamme
évolue jusqu’a 2190 k qui correspond au facteur d’air A =0.55 Le mélange est devenu plus
homogéne que les deux cas précédant donc il y a une évolution vers une combustion plus
compléte de la réaction dans la chambre de combustion.

Pour cette pression (trois bars) , il y a une quantité plus importante de I’air au tour du
mélange, donc la zone de réaction et plus développée

Le quatriéme cas: La pression d’air est de trois bars (P3 =4bars) ; la température de flamme
évolue jusqu’a 2190 k qui correspond au facteur d’air A =0.5. Le mélange est devenu plus
homogeéne que les deux cas précédant donc il y a une évolution vers une combustion plus
compléte de la réaction dans la chambre de combustion.

L’augmentation de pression jusqu’au 4 bars, améliore ’homogénéité du mélange ,ce que
développe la zone de réaction ;la combustion est proche d’étre complete.

T=f(P)

température k
N
=
o
o

0 1 2 3 4 5
pression bar

Fig67: évolution de température maximum en fonction de la pression

3 : Influence de la pression sur les performances du moteur :

Dans le but d’étudie l'influence de pression sur les performances de moteur on met les
caractéristiques techniques de moteur diesel suralimenté model (peugeot508, turbo ; turbo)
et ont varié la pression d’admission sur le cycle sabathe puis on nous surveillons I’évolution
sur le cycle et leur influence sur les caractéristiques thermodynamiques {Rendement
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Thermodynamique ; Consommation Spécifique (g/kWh) ; Puissance thermodynamique (kW) ;
Couple Moyen Effectif (Nm) et la Pression moyenne effective (Bars)}.

4 : Description du cycle

Le cycle mixte de Sabathé C’est un cycle d’Otto (Beau de Rochas) combiné avec un cycle
Diésel (fig68). L’apport de chaleur (combustion) se fait d’abord de facon isochore puis

isobare.
pression
en bars 4
100 - B Admission
80 4 B compression
80 - B Combustion / Détente
70 4 mEm Echappement
60 -
50 A . = La combustion s'effectue dabord a
40 volume constant puis 3 pression
constante ( contradictoirement au
30 ~ moteur essence ).
20 T
10 -
0 _ —
| | "
PMH PME volume
Fig 68 : cycle mixte Rgp_porf- gm?‘a/l‘ﬂa@@ [14]

5 :Formules des caractéristiques de thermodynamique de cycle

Dans les moteurs a allumage par compression, le carburant utilisé est du gazole. Il est injecté
sous pression dans la chambre de combustion contenant de I'air, préalablement comprimé et
chaud, au contact duquel il s’enflamme spontanément. Ces moteurs sont a appelés moteur
Diesel[15]

5-1 :Rendement théorique

Le rendement ou I’efficacité n d’une machine thermique est le rapport entre le transfert ou la
transformation utile qu’elle effectue et le colt énergétique qu’elle engendre. Nous
retiendrons la définition de principe suivante : [16]

n = transfert utile /dépense énergétique

*Rendement théorique du cycle de Beau de Rochas (cycle otto).
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Diétente
Adiabatique

horg,,”

_{!ﬂ"l'll,?l ]

e £
0 adlahuthut_.:___ 1
Admission
»V
7 _E__E_QI_I_QJ _1+Q: _1+[ma+mc]Cv(Tl—T4]
! Q] Q] Ql QI (ma + mC}Cv{TJ - Tz ]
ma=1-2h oop L5 g LT
T‘j_Tz 1 T4 Tz
1T,

0 =1- , ', LL-TT, _ _Tl(Tj—Tz)_l_ﬂ
“ LT r(r,-1,)  TL(L-L) T
HE}::l_E:l_ 3—[

3 &’

*Cycle diesel pur (combustion a pression constante)

Combustion
Ispbare

Détente
Adiabatique

i{_' Ompresst
radhabatique
0 >

Admission

S tmadgd mp

F

B

Y

0 —1 : Admission de Iair.

1 —>2 : Compression adiabatique de I’air

(38)
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P, (v,
= — =£
B\,
» -l
TI _ ir"l —g ;{—I_
L \n (39)

2 —3 : Combustion isobare, apport de chaleur

Q.f = (M.n' + mf) Cp (Tj"T}) = mf\. PC,' {4{”
03— 4 Détente adiabatique des gaz
ﬂ: £ : = Er:'.
£AR
1 ¥-1
L = A =g'"! (41)
L\

4 —1 : Echappement des gaz brilés. La chaleur dégagée est :

QI = (ma + mc) Cv (T."T%} (42)

Rendement théorique du cycle diesel :

g =40y, 0 (matme)OW(T-T,)
" ! O (ma +mc]Cp(T3 - Tz]
1T,-T,
— :1__ - 1 43
j??k }’T—;—.Tz { )I

L’équation d’état des gaz parfait PV=m.rT= T=Ir%/

(44)

1 PV,—- BV, . -
=l—-——————— avec P, =P (isobare)lV, =V, (Isochore
L }‘P;I’E-P:Vl 2 ( }'—‘ 1 4( J
A_A
1% (P-R)_, 1\P P
My =l-——7 =1 ———F—F—
y B, -7,) y i h
A

d’ou
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Or, on sait que :

F2
My =1=——

Finalement :

L1
FI.I’? ;V 'E_;r—] " 5_1

PP

P, P &7

Pl

E_;

v, V. =1, =1
U E

v, 1

V. &

(45)

Le rendement de ce moteur dépend du rapport volumétrique de compression ¢ et du rapport

o qui caractérise la durée de I'injection ou de la combustion.

Rendement du cycle de Sabathé.

nthl : rendement théorique du cycle de Beau de Rochas

nth2 : rendement théorique du cycle diesel pur.
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_{Q]+QE}+{Q:+Q;} © 05, 0%5<0

T = {Ql _Q” !
g
! (0,+0)

N, = O + QM2
" (Q1 + er) (46)

5-2 : Consommation spécifique

La consommation spécifique du combustible est le rapport entre la consommation horaire
(g/h) et la puissance réelle en (Cv ou kw).

Cs= (Cy/P réelle) g/kwh.

3600
S = ;
nPci

kg/kw.h  (47)

5-3 :Travail - couple — puissance

En physique, I’action d’une force par rapport a un axe de rotation s’appelle un moment. Le
motoriste utile le terme de « couple » pour la méme grandeur. A tout moment, la valeur du
couple s’appliquant au vilebrequin est :

C(N.m) =r (m) Ft(N) (48)

Le couple moteur s’exprime en Nm. Ft est la décomposition de I’action du piston sur la bielle
(F1).

Le travail produit par le couple est :
W(Joule) = C (N.m) x « (radian) (49)
La force F1 dépend :
- de la valeur de force engendrée par la pression sur le piston ;
- de I'angle ().
5.4 :Le travail fourni

Pour un couple moteur moyen C, le travail fourni par ce couple en un tour est :
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W (Joule) =C (N.m) x 2

Et si le moteur tourne a N tr/mn, soit N / 60 tr/s, le travail produit par seconde :

2N
W= CK (50)

27x N /60 est I’expression de la fréquence de rotation du moteur @.

A. La puissance est donc :
P (Watt) = C (N.m) x @ (radian/s) (51)

5-5 :Pressions moyennes

Pour comparer deux moteurs (deux convertisseurs d’énergie) de cylindrées différentes sans
savoir lequel des deux transforme le plus efficacement I’énergie chimique du carburant en
énergie mécanique, on peut utiliser pour cela la notion de rendement global, on remarque
que ce rendement dépend du régime, et que son calcul impose de connaitre le masse de
carburant consommée par cycle, ainsi que le pouvoir calorifique du carburant.

Une autre approche est utilisée par les motoristes : les pressions moyennes. Lorsqu’on teste
un moteur au frein dynamométrique, on mesure son couple effectif Ce et son régime N, ce
qui permet de calculer sa puissance effective :

Pe =Ce x w=Ce x 2 (N/60)
La proposition est la suivante :

La pression théorique appliquée sur le piston pendant sa course pour obtenir la méme
puissance effective est une pression fictive appelée Pression Moyenne Effective (P.M.E.)

Calcul :

W=FxC
F=PME xS

W=PMExSxC

Or S x C =V (cylindrée unitaire)

Donc : W=PME x V
Dans un moteur 4 temps il faut 2 tours moteur pour fermer 1cycle

Pour 1tour :

PmeV

(52)

e=
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Pour un moteur a n cylindres :

We = PmeVn
2
Comme V x n représente la cylindrée totale

We-= Pme Cyl
2
Si le moteur tourne a N tr/mn, soit a N/60 tr/sec, le travail fourni en 1 seconde sera

_ PmeCylyN _ _ PmeCylN
We= > 0 We= 20
Et comme par définition le travail fourni par seconde est I'expression de la puissance

_ Pme CyIN
120

Pe

Le motoriste dispose des valeurs mesurées au banc Pe et N (une puissance délivrée a un
régime donné), il en déduit une PME :

Pe 120

Pme=———
CylN

Avec une puissance en Watt, et une cylindrée en m3, on trouve une PME en pascal.la valeur
du couple effectif Ce pour effectuer les calculs.

Pe=Cex wet w=rrxN/30

41 Ce
Pme= o (53)

6 : Application de moteur diesel

Moteur

Désignation 508 BlueHDi 130 S&S EAT8

Energie Diesel
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Cylindrée

Architecture

Nombre de soupapes

Type d'injection

Position du moteur

Distribution

Filtre a particules

Suralimentation

Alésage x Course

Taux de compression

Puissance

Couple

Régime maxi

Transmission

Boite

1499 cc

4-cylindres en ligne

16

Directe

transversal avant

Courroie

Oui

Turbo

75 x 84,8 mm

16,5:1

130
a 3 750 tr/min

300
a 1 750 tr/min

4 500 tr/min

aux roues avant

auto a 8
EATS8

Tableau4 :fiche théchnique-de-moteurdiesel

ch

Nm

rapports
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6 -1 :L’évolution de cycle mixte avec 'augmentation de la pression :

A)P=1bar

Cycle de Sabathé - Diagramme de

1000 Clanevron
T Oy T O

)
o
-..,
-

’f

N

0,0 20064.499,0 600,0

=

Pression (bars) - Echelle Iogarithmiﬂge
RN
o

Fig 69 :Cycle de sabathé pour P=1bar

Pour une pression d’aspiration de 1 par, la pression|de fin de compression est de 50 bar
Cycle de Sabathe - Diagramme
1000 de Clapeyron
N\
o \
=
-goo <
..":.. k h N
= \ ~
> N
2 N\ ™
2 N """*-.._‘_
3 N N
510 N
w
‘E - ™
H <
c
[=]
3 1
e 00 100,0 200,0 300,0 400,0 5000
o Volume (cm3)

Fig70 :Cycle sabathé pour P=2bars

Pour une pression d’aspiration de 2 bar, la pression de fin de compression est de 98bars
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Cycle de Sabathé - Diagramme

—_—

0,0 100,0 200,0 300,0 400,0 500,0
Volume (cm3)

1000 de Clapeyron

\\
4]
=
-goo \ \
£ NN
E . ~J

[y

g N N
Q [
o \\\ N
<10
I.u !
‘E T
1]
2
c
o
‘®
w
2
o

Fig71 :Cycle sabathé pour P=3bars

Pour une pression d’aspiration de3 bar, la pression de fin de compression est de 105bar

Cycle de Sabathé - Diagramme
1000 de Clapeyron
S
200 == \S\
< \ \\\
.‘% N A A

T

g’ \_ T
@ ~
2 N
3 N
£10 =
w ~
.é_ =
®
2
c
o
2 1
@ 00 100,0 200,0 300,0 400,0 5000
o Volume (cm3)

Fig 72 :Cycle sabathé pour P=4bars

Pour une pression d’aspiration de 4bar, la pression de fin de compression est de 109bar
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7 : Courbe caractéristique en fonction de la pression

Consommation spécifique, rendement théorique Couple Moyen Effectif, puissance
thermodynamique et Pression moyenne effective

Cs=f(P)
160

140 N
\

120 —_—

100
80
60
40
20

consommation spésifique(g/kWh)

0,25 0509 1 1,25 15 1,75 2 2,25 2,5 2,75 3 3,25 3,5

pression(bar)

Fig73 :Evolution de la consommation spécifique en fonction de la pression

R,=f(P)
0,8

0,7
0,6 —

0,5
0,4
03
0,2
0,1

rendement

0,25 0,509 1 12515 175 2 225 25 2,75 3 3,25 35
pression(bar)

Fig74 :Evolution du rendement en fonction de la pression

Rapport-gratuitcom @

LE NUMERD | MONDIAL DU MEMOIRES

97



LENOVO
Stamp


450

P th =f(P)

400
350

300

250
200

-~

150

-~

100

f—/

50

pd

/

puissance thermodynamique(KW)

0,25 0509 1 1,25 15 1,75 2 2,25 2,5 2,75 3 3,25 3,5
pression (bar)

Fig 75 :Evolution de la puissance en fonction de la pression

1000

800

600

400

200

couple moyen effectif(Nm)

C=f(P)

/

/

L

-

0,25 0509 1 12515 1,75 2 2,25 25 2,75 3 3,25 3,5

pression (bar)

Fig 76 :Evolution de couple en fonction de pression
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Pme=f(P)

20

15 /
_—

1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14
pression (bar)

pression moyenne effective (bar)

Fig78 :Evolution de pression moyenne effective en fonction de pression

7-1 :Interprétation

D’apreés les graphiques , on remarque que I'augmentation de la pression d’entrée est
accompagner par une évolution de rendement thermodynamique, la puissance
thermodynamique, le couple moyen effectif et la pression moyenne effective . Et une
diminution dans la consommation spécifique.

Le travail développé est plus important pour des pressions supérieures, pour cela le couple ,la
puissance thermodynamique et Pression moyenne effective augmentent linéairement avec la
pression aspirée.

On conclus que I'augmentation de pression a un influence important sur les caractéristiques
de moteur.

Vue économique, I’évolution de la pression d’aspiration réduit la consommation de carburant
(et donc le cout ).

Vue écologique, I'émission polluante diminue avec I'augmentation de pression d’admission.

Vue énergétique, le rendement thermique augmente considérablement avec I’augmentation
de la pression d’admission.
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Conclusion générale :

L’objectif de ce mémoire est d’étudier I'influence de la suralimentation sur les moteurs diesel.
Pour cela, cette recherche comporte deux partie distinctes ; simulation numérique de la
combustion dans les conditions de suralimentation et application aux calculs théorique de la
suralimentation sur un cas réel (moteur turbocompressé). La premiére partie concerne
I'influence de I'augmentation de la pression sur la combustion du diesel pour cela, une
simulation numérique a été réalisée en utilisant le code de calcul FLUENT. La géométrie et le
maillage ont été perfectionnés sur le logiciel GAMBIT. La modélisation de I’écoulement
turbulent est basée sur les équations de bilans associées au modéle de turbulence (K-€) et le
modele de combustion EDM .Les résultats de la simulation illusent une influence important
de la pression sur le développement de combustion. L’augmentation de la pression dans la
chambre de combustion prévoit aussi une augmentation de la température de la flamme . La
deuxieme partie a été consacrée au calcul théorique de I'influence des pressions d’admission
sur les performances de moteur diesel réel. Dans ce cas, le moteur Peugeot 508 hdi turbo a
été choisi pour I'application.

Les courbes de performance, notamment, la puissance, le couple, la consommation
spécifique, le rendement théorique et la pression moyenne effective ont été étudiés selon le
cycle de sabathé avec augmentation de la pression d’admission. Les calculs ont été
perfectionnés en utilisant le logiciel EXCEL. Les résultats obtenus présentent une amélioration
progressive et linéaire du couple moteur, de la puissance et de la pression moyenne effective.
La consommation spécifique ainsi que le rendement thermique ont été aussi améliorés pour
des pressions d’admission importantes.
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