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Nomenclature

Lettres romaines

[i] [ppm] Concentration,

Ū [m/s] Vitesse moyenne,

ṁ [kg/s] Débit massique,

Q̇ [W ] Flux de chaleur,

V̇ [m3/s] Débit volumique,

ε [−] Erreur,

A [m] Alésage,

AA [◦ V ] Avance à l’allumage,

C [m] Course,

cp [J/kg/K] Chaleur massique à pression constante,

cv [J/kg/K] Chaleur massique à volume constant,

dm [kg] Différentielle de masse,

e [C] Charge électrique d’un électron,

h [J/kg] Enthalpie massique,

hconv [W/m2/K] Coefficient de convection,

i [A] Intensité,

l [m] Longueur de papillon,

Lb [m] Longueur de bielle,

N [tr/min] Régime,

PCI [kJ/kg] Pouvoir Calorifique Inférieur,

PME [bars] Pression Moyenne Effective,

PMI [bars] Pression Moyenne Indiquée,

Q [J ] Chaleur,

S [m2] Surface,
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XII NOMENCLATURE

t [s] Temps,

te [s] Période d’échantillonnage,

W [J ] Travail,

Symbols grecs

α [◦] Angle,

∆ [−] Accroissement,

Γ [−] Rapport volumétrique effectif,

λ [W/m/K] Conductivité thermique,

ν [m2/s] Viscosité cinématique,

Ψ [−] Fonction débit massique surfacique,

τ [s] Constante de temps,

θ [◦V ] Angle vilebrequin,

θcomb [◦V ] Durée de combustion,

ξ [−] Ordre du moment statistique,

ζ [m] Position du volet du papillon,

Symbols mathématiques

Ec [J ] Energie cinétique,

Ep [J ] Energie potentielle,

H [J ] Enthalpie,

Ms [−] Moment statistique,

P [m] Périmètre,

U [J ] Energie interne,

A [−] Matrice d’état,

B [−] Matrice de commande,

C [−] Matrice de retour d’état,

M [g/mol] Masse molaire,

N [molec./mol] Nombre d’Avogadro,

R [−] Coefficient d’autocorrélation,

U [−] Vecteur de commande,

X [−] Vecteur d’état,

Y [−] Vecteur de retour d’état,



NOMENCLATURE XIII

Ω [−] Matrice d’état en discret,

Ψ [−] Matrice de commande en discret,

H [−] Matrice d’état en discret,

J [−] Matrice de commande en discret,

K [−] Gain,

ki [−] Gain intégrale,

kp [−] Gain proportionnel,

KNO [atm] Constante d’équilibre du NO,

n [m−3] Nombre de molécules de HC par volume,

Symbols indicés

χ [−] Fraction massique,

ρ [kg/m3] Masse volumique,

C [−] Constante,

Cd [−] Coefficient de débit,

D [m] Diamètre,

ep [m] Epaisseur,

Ls [m] Levée de soupape,

m [kg] Masse,

p [Pa] Pression,

R [m] Grand rayon,

r [m] Petit rayon,

T [K] Température,

V [m3] Volume,

Nombres sans dimension

ηv Coefficient de remplissage,

Dec Nombre de décroissance,

Z Nombre de Mach,

ν Activité molaire,

φ Richesse,

Cdec Coefficient de décroissance,

F Rapport entre les gaz sec et humide,
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XIV NOMENCLATURE

f Facteur de forme,

j Nombre d’ions produits par atomes brûlés,

k Coefficient polytropique,

PCO Pouvoir comburivore,

Rp Rapport de pression,

Re Reynolds,

Tx Rapport volumétrique géométrique,

X Fraction volumique,

x Nombre d’atomes de carbone,

y Nombre d’atomes d’hydrogène,

Constantes

σ [W/m2/K4] Constante de Stefan-Boltzmann,

r [J/kg/K] Constante massique des gaz parfait,

R [J/mol/K] Constante des gaz parfaits,

Indices

géo Géométrique,

prélèv Prélèvement,

éch Echappement,

acou Acoustique,

adm Admission,

carb Carburant,

cc Chambre de combustion,

cyl Cylindre,

elli Ellipse,

enth Enthalpique,

eq Equilibre,

exp Expérimental,

gaz Gaz,

gb Gaz brûlés,

gf Gaz frais,

h Hydraulique,



NOMENCLATURE XV

i Indice,

ind Indiqué,

liq Liquide de refroidissement,

m Manivelle,

max Maximal,

mel Mélange,

p Piston,

parois Parois,

res Résiduel,

s Soupape,

stoe Stœchiométrie,

th Théorique,

tub Tubulure,

Acronymes et abréviations

air Air,

amont Amont,

AOA Avance Ouverture Admission,

AOE Avance Ouverture Echappement,

atm Atmosphérique,

aval Aval,

c Critique,

comb Combustion,

egr Exhaust Gas Recirculation,

ent Entrant,

FA Fermeture Admission,

FE Fermeture Echappement,

HC Hydrocarbures,

hum A partir de l’analyse en gaz humide,

moy Moyen,

OA Ouverture Admission,

OE Ouverture Echappement,
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XVI NOMENCLATURE

OF Overlap factor/Facteur de croisement,

pap Papillon,

PMB Point Mort Bas,

PMH Point Mort Haut,

pomp Pompage,

ref Référence,

RFA Retard Fermeture Admission,

RFE Retard Fermeture Echappement,

se Seuil,

sec A partir de l’analyse en gaz sec,

sort Sortant,

tot Total,
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Introduction

Depuis la création de la première automobile à la fin du19ime siècle, le parc automo-
bile n’a cessé de s’accroître.

Cette engouement de l’homme pour l’automobile à engendré une augmentation des
émissions deCO2 dans l’atmosphère ainsi que celles deCO ou d’hydrocarbures. Depuis
1972, les pouvoirs publics ont instauré des lois visant à réduire les polluants émis par
les véhicules. La première norme de pollution concernait uniquement le monoxyde de
carbone et les hydrocarbures imbrûlés.

A partir de cette date, de nouvelles normes sont apparues, de plus en plus drastiques,
afin de réduire sans cesse les émissions polluantes des véhicules. A l’heure actuelle, les
normes obligent les constructeurs automobiles à limiter le rejet deCO, CO2, HC etNOx

de leurs véhicules (TAB. 1).

g/km 1972 1976 1980 1984 1988 19921 1996 2000 2005

CO2 200 180 140

CO 60 25 21 15 7 2,72 2,2 2,3 1

HC 15 8 7 5 2,5
0,97 0,5

0,2 0,1

NOx 0,15 0,08

TAB . 1: Evolution des normes de pollution.

Dès lors, il a fallu optimiser le fonctionnement des moteurs pour minimiser les émis-
sions polluantes tout en assurant au conducteur un compromis entre l’agrément de conduite,
les performances et la consommation de carburant. A l’heure actuelle, la production de
moteurs à allumage commandé est largement majoritaire dans le monde, puisqu’elle re-
présente 85% du total des moteurs thermiques alternatifs (102 millions d’unités en 2000,
sur une production totale de 121 millions). La France se distingue avec une production de
moteurs diesel plus importante que la moyenne, qui ramène la proportion de moteurs à
allumage commandé à 52% (environ 1,75 millions d’unités).

Les constructeurs ont introduit l’électronique dans la gestion des moteurs afin d’assu-
rer une bonne maîtrise de la quantité de carburant admis. De plus, l’électronique offre la
possibilité d’élaborer des stratégies de pilotage des actionneurs gérant le fonctionnement

1En 1992 et 1996, la norme fixe une valeur maximale pour lesHC+NOx.
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2 INTRODUCTION

du moteur. Le couplage entre le contrôle moteur et des solutions technologies telles que
la recirculation des gaz d’échappement ont permis de satisfaire aux exigences des normes
de pollution.

Le contrôle moteur va donc être amené à se développer davantage dans les moteurs
afin de satisfaire aux normes de pollution de plus en plus strictes. Le contrôle moteur
doit assurer un fonctionnement optimal du moteur afin de réduire davantage les émissions
polluantes. Pour cela, on utilise la recirculation des gaz d’échappement ainsi que le fonc-
tionnement en mélange pauvre. Les bénéfices que l’on peut attendre de ces deux solutions
sont détaillés dans le chapitre1.

C’est ici que réside l’enjeu de cette thèse. L’objectif est de minimiser les émissions à
partir d’une estimation plus précise de la quantité de gaz dans le cylindre ainsi que de sa
composition. Le cheminement de cette thèse se fait suivant le déroulement suivant.

Le chapitre 1 aborde le fonctionnement du moteur à combustion interne à allumage
commandé à 4 temps. Le principe et les bénéfices de la recirculation des gaz d’échap-
pement sur la limitation des oxydes d’azotes rejetés est détaillée. Le fonctionnement en
mélange pauvre est également décrit. Il permet d’augmenter le rendement du moteur, donc
de réduire la consommation de carburant et de réduire la quantité deCO2 émise. Enfin,
quelques résultats du couplage entres ces deux concepts sont présentés.

Le chapitre 2 décrit le modèle utilisé pour simuler le moteur. Cet outil de dévelop-
pement a permis de s’affranchir de certains essais sur banc moteur. En effet, ce modèle
permet de simuler le comportement d’un moteur tout en ayant accès à certains paramètres
et valeurs qui ne sont pas mesurables sur un moteur réel. Une étude détaillée met en évi-
dence un comportement identique à celui d’un moteur réel.

Le chapitre 3 présente différentes méthodologies mises en place pour caractériser les
gaz résiduels afin de déterminer de manière plus précise la composition du mélange dans
le cylindre. La première méthode expérimentale est basée sur l’analyse de la composi-
tion chimique des gaz à l’échappement. Une analyse de gaz prélevés dans le cylindre a
également été mise en place. Les résultats obtenus ont été comparés à un code de calcul
1-D.

Le chapitre 4 propose une méthode pour estimer et prédire la quantité et la compo-
sition des gaz dans le cylindre. Le modèle est un modèle moyen qui est destiné à être
implanté dans un calculateur embarqué. La méthodologie est basée sur la mesure de la
pression et de la température dans le collecteur d’admission associée à un algorithme
qui permet la reconstruction des espèces chimiques. Il est donc possible de déterminer la
quantité de carburant à fournir au moteur afin de s’assurer d’un fonctionnement optimal.

Le chapitre 5 propose un algorithme destiné à estimer les masses de gaz brûlés et
de gaz frais enfermées dans le cylindre. Le modèle est basé sur des lois physiques ; le
calcul est réalisé à partir de la mesure de la pression régnant dans le cylindre ainsi que
l’estimation de la température des gaz durant la phase de compression. Les bénéfices de
cette méthode sont abordés ainsi que l’étude du domaine de validité.

Le cheminement de la thèse est donc de présenter le principe de fonctionnement d’un
moteur à allumage commandé afin de connaître les variables sur lesquelles il convient
d’agir pour assurer un fonctionnement optimal. Un modèle permettant de simuler le fonc-
tionnement d’un moteur est détaillé car une partie des résultats donnés provient des va-
leurs fournies par ce modèle. Ce modèle à permis de mettre au point un observateur de
pression collecteur estimant la quantité de gaz résiduels ainsi que les concentrations des
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espèces chimiques dans le cylindre. Enfin, une méthode moins conventionnelle basée sur
l’étude de la pression cylindre permet de reconstruire la masse de gaz enfermée dans le
cylindre.
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Chapitre 1

Fonctionnement du moteur à allumage
commandé

Depuis plus d’un siècle que l’automobile existe, de nombreux types de moteurs ont
vu le jour pour équiper les véhicules. Les différentes machines motrices peuvent être
classées (TAB. 1.1) selon le type de la combustion, le caractère de la combustion, les
transformations subies par le fluide et l’état du fluide.

Type de
combustion

Caractère
de la

combustion
Processus

État du
fluide

Type de moteur

Externe

Continue

A capsulisme
Gaz STIRLING

Biphasique Moteur alternatif à vapeur

A flux
continu

Gaz Turbine à gaz en circuit fermé

Biphasique Turbine à vapeur en circuit fermé

Discontinue
A capsulisme Gaz Cycle de TAILER

Ecoulement
alterné

Biphasique Pulsoréacteur à vapeur

Interne

Continue
A capsulisme Gaz

Moteur alternatif avec chambre de
combustion séparée

A flux
continu

Gaz Turbine à gaz

Discontinue

A capsulisme Gaz Moteur à allumage commandé

A flux
discontinu

Biphasique Moteur D IESEL et IDE

Gaz Pulsoréacteur

TAB . 1.1: Moteurs à combustion interne et externe. Source [1].
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6 Chapitre 1 : Fonctionnement du moteur à allumage commandé

Les moteurs doivent convertir l’énergie chimique contenue dans le carburant en un
travail mécanique permettant de mouvoir le véhicule et d’alimenter les accessoires.

Le choix d’un moteur, pour équiper un véhicule, dépend des émissions de polluants
ainsi que des performances désirées en terme de consommation, de puissance et d’agré-
ment de conduite. L’objectif est d’avoir un moteur peu polluant ayant un bon rendement.

La législation apparue dans les années 1970 a obligé les constructeurs à limiter les
émissions d’oxydes d’azote. C’est la raison pour laquelle les constructeurs ont mis au
point la recirculation des gaz d’échappement. Etant donné que les oxydes d’azote se
forment à haute température, le principe consiste à abaisser la température des gaz dans le
cylindre. Pour cela on réintroduit des gaz d’échappement. Ces gaz ne réagissent pas durant
la combustion mais ils absorbent une partie de la chaleur libérée lors de la combustion et
abaissent ainsi la température des gaz.

Une autre méthode destinée à limiter la formation des oxydes d’azote consiste à faire
fonctionner les moteurs avec mélange pauvre. Cette solution permet également d’abaisser
la température des gaz dans le cylindre lors de la combustion. L’air en excès ne réagit pas
lors de la combustion mais absorbe de l’énergie et abaisse la température des gaz.

Le fait de faire fonctionner un moteur en mélange pauvre offre également l’avantage
d’augmenter le rendement global du moteur en diminuant les pertes par pompage. En
effet, celles ci sont plus faibles en mélange pauvre dans le cas d’un fonctionnement à iso-
PME. Le rendement est également amélioré car les pertes aux parois sont plus faibles [2].
Les échanges de chaleur entre les gaz contenus dans le cylindre et le liquide de refroi-
dissement évoluent avec la température des gaz dans le cylindre. Le fait de diminuer la
température des gaz permet donc d’abaisser les pertes aux parois.

Ces deux technologies associées permettent une réduction des oxydes d’azote et une
augmentation du rendement mais le champ d’application ne s’étend pas sur toute la plage
de fonctionnement du moteur. Elles sont destinées aux cas de charges partielles car lorsque
le moteur fonctionne en mélange pauvre, il ne peut pas délivrer sa pleine puissance. Pour
cela, le système d’EGR n’est pas activé et le mélange est plus riche (φ ≈1,1).

La suite du chapitre présente le fonctionnement des moteurs à allumage commandé
à 4 temps, les deux technologies désignées ci-dessus ainsi que l’association de ces deux
technologies.

1.1 Fonctionnement du moteur à allumage commandé à
4 temps

Le moteur à allumage commandé (AC) est un moteur alternatif à combustion interne.
Le travail est produit par la combustion d’un mélange carburé à l’intérieur d’un cylindre,
dans lequel se déplace un piston en mouvement alternatif. Les deux limites extrêmes
du mouvement sont appelées respectivement point mort haut (PMH) et point mort bas
(PMB). Le volume balayé entre ces deux points constitue la cylindrée unitaire.

Au PMH le volume résiduel est appelé volume mort ; il détermine ce que l’on nomme
la chambre de combustion, qui est donc la portion de volume limitée par la culasse, le haut
de chemise et la partie supérieure du piston. Du volume mortVcc et de la cylindréeVcyl se
déduit le rapport volumétrique de compression :
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Tx =
Vcyl + Vcc

Vcc

(1.1)

Le mouvement alternatif du piston est transmis sous forme de rotation à l’arbre mo-
teur, ou encore vilebrequin, par l’intermédiaire d’une bielle.

La figure (FIG. 1.1) représente un moteur à allumage commandé en coupe avec ses
principales dénominations.

Rm

Lb

VcylVtot

Vcc

A C

collecteur

papillon

injecteur soupapes

vilebrequin

bielle

culasse

cylindre

FIG. 1.1: Schéma d’un moteur.

Les particularités essentielles du moteur AC résident dans ses modes d’alimentation
et de combustion. En effet, le moteur est alimenté avec un mélange air-carburant réalisé
soit avant son introduction dans le cylindre (mélange préalable), soit dans le cylindre (in-
jection directe). La quantité d’air admise est modulée par un volet situé dans la tubulure
d’admission (le papillon) et le carburant est dosé par un carburateur ou un système d’in-
jection. La proportion en masse entre combustible et comburant n’est pas indifférente et
constitue ce que l’on appelle la richesse du mélange carburé.

Le travail produit est fonction de la quantité de mélange introduite. Le niveau de
charge du moteur est souvent caractérisé par son remplissage en air, qui est le rapport
entre la masse d’air réellement présente dans le cylindre et la masse idéale qu’il contien-
drait dans des conditions standards (1 atmosphère, 20◦C par exemple). Le couple et la
puissance délivrés par le moteur sont directement fonction du remplissage en air. Si les
conditions de référence sont celles régnant à l’admission, ce rapport devient alors le rende-
ment volumétrique. Au cours d’un fonctionnement type automobile, le remplissage varie
de 0,2 lors des faibles charges, à 1,0 à pleine ouverture pour des moteurs à aspiration natu-
relle ; il peut dépasser largement l’unité s’il y a suralimentation (3 à 4 en compétition). À

Contrôle moteur à allumage commandé



8 Chapitre 1 : Fonctionnement du moteur à allumage commandé

l’intérieur du cylindre, l’air et le carburant vaporisé se transforment en un mélange gazeux
combustible ; l’allumage peut être alors déclenché en provoquant une élévation locale de
la température, créant ainsi un noyau enflammé, puis un front de flamme se propageant
dans le volume de la chambre. Le moment d’allumage est donc contrôlable, d’où la dé-
nomination de ce type de moteur ; le moyen universellement choisi pour ce faire est de
provoquer une étincelle électrique en un point de la chambre.

Le fonctionnement théorique du moteur à allumage commandé à 4 temps est basé sur
le cycle de Beau de Rochas (FIG. 1.2). Il comporte 4 phases et permet d’obtenir un travail
mécanique à partir d’une source chaude et une source froide.

1ertemps : admission (0◦V <θ<180◦V )
La phase d’admission se produit alors que le piston descend duPMH au PMB,

créant ainsi une dépression dans le cylindre. Les vitesses des gaz sont plutôt élevées (la
vitesse du son peut être atteinte au passage du papillon) et l’inertie des masses gazeuses
ne peut pas être négligée. De ce fait et aussi parce qu’il y a des pertes de charge sur le
circuit d’admission (papillon, soupapes...), le remplissage des cylindres ne se réalise pas
complètement : le remplissage naturel d’un moteur est inférieur à l’unité. Pour améliorer
ce taux, les inerties des masses gazeuses sont prises en compte en avançant l’ouverture
de la soupape d’admission avant le PMH. Ces décalages sont de quelques degrés et leur
importance dépend de la gamme du régime de fonctionnement du moteur : ils sont plus
élevés pour les hauts régimes.

Un calage d’admission bien adapté peut entraîner une légère suralimentation du mo-
teur en un point de régime en optimisant le phénomène d’acoustique et d’inertie des gaz.
L’accroissement du nombre de soupapes par cylindre améliore le remplissage à haut ré-
gime en augmentant la section de passage des gaz. La suralimentation par compresseur
permet des accroissements plus substantiels du remplissage avec des pressions d’admis-
sion largement supérieures à l’atmosphère.

Quelle que soit la pression à l’entrée du circuit d’admission, la quantité de mélange
admis dépend de l’ouverture du papillon, qui détermine aussi la pression régnant en amont
des soupapes. La charge du moteur est donc en rapport avec la pression d’admission.

2èmetemps : compression (180◦V <θ<360◦V )
Les soupapes étant fermées, le piston remonte vers lePMH en comprimant la masse

gazeuse enfermée. La pression dans le cylindre croît et, sans combustion, elle attendrait
à pleine ouverture 10 à 20bars auPMH, selon le rapport volumétrique. L’allumage in-
tervient quelques instants avant lePMH (10 à 40◦V ), afin de prendre en compte le délai
nécessaire au développement de la combustion. Les moteurs à injection directe réalisent
leurs charges partielles en modulant la quantité de carburant injectée, ce qui signifie que
dans la chambre de combustion la répartition de la charge est hétérogène pour que loca-
lement une faible quantité de carburant puisse être associée à une faible part de l’air et
que le mélange soit combustible. Le dessin et l’aérodynamique interne des chambres de
combustion déterminent la formation du mélange et sa localisation, qui doit être impérati-
vement proche d’une bougie d’allumage. Les pleines charges sont par contre obtenues en
revenant à une charge homogène remplissant le volume entier du cylindre.
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3èmetemps : combustion et détente (360◦V <θ<540◦V )
La combustion se développe et la pression croît rapidement pour arriver normalement

à son maximum une dizaine de degrés après lePMH, atteignant des valeurs supérieures
à 90 bars à pleine charge. Les gaz sont à ce moment très chauds (2000 à 3000K) et
les transferts thermiques vers les parois sont intenses. Le piston descend ensuite vers le
PMB, la pression et la température des gaz décroissent en même temps que du travail est
fourni au piston. Le taux de détente est déterminant pour le rendement et certains concepts
ont été imaginés pour profiter au mieux de cette phase (cycle de Miller).

4èmetemps : échappement (540◦V <θ<720◦V )
La soupape d’échappement s’ouvre lorsque le piston atteint lePMB, les gaz de com-

bustion s’évacuent, au début sous l’effet de leur propre pression, puis sous la poussée du
piston qui remonte. Pour tenir compte des inerties des gaz, l’échappement peut s’ouvrir
quelque peu avant lePMB et se fermer après lePMH. Il peut se trouver ainsi quelques
instants pendant lesquels les soupapes d’admission et d’échappement sont ouvertes simul-
tanément : c’est le croisement de soupapes. Il est d’autant plus important que le moteur
doit être performant à haut régime.

FIG. 1.2: Cycle à 4 temps d’un moteur à allumage commandé.

Le cycle décrit est très souvent représenté sous la forme d’un diagramme. Ce dia-
gramme de Clapeyron constitue une représentation des états d’un fluide au moyen de
courbes donnant la pression du fluide en fonction de son volume à une température don-
née. Ce diagramme est pratique pour visualiser les cycles des moteurs à combustion in-
terne. La surface délimitée par l’abscisse de deux points et la courbe de l’évolution du
fluide représente le travail du fluide lors de la transformation. La surface bleue sur la (FIG.

1.3) correspond à une partie du travail moteur. En effet, le travail du moteur est donné
par la relation (eq.1.2). Par convention le travail est négatif lorsque le moteur produit du
travail car il est cédé par le système.

Wi = −
∫

p dV (1.2)

Contrôle moteur à allumage commandé
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FIG. 1.3: Diagramme de Clapeyron pour un cycle réel et le cycle enveloppe associé.N =
1000 tr/min, OF = 1, 16◦/m, pcol = 500 (mbars), φ = 1, 02, AA = 31◦V .

Par la suite, le travail sera considéré comme positif lorsque le système cède de l’éner-
gie et sera négatif quand il s’agit de pertes. La surface rose correspond à la boucle haute
pression, elle représente le travail fourni par le moteur. La surface orange est la boucle
basse pression, elle correspond au travail nécessaire pour introduire le mélange frais dans
le cylindre. La figure (FIG. 1.3) représente un cycle moteur réel et son cycle enveloppe
dans un diagramme de Clapeyron. Le cycle enveloppe correspond au cycle obtenu dans
le cas où les transformations sont considérées comme isochores et polytropiques. A la
différence d’un cycle théorique, l’ouverture et la fermeture des soupapes sont décalées
(chapitre1.1). On bénéficie alors de l’inertie des gaz et cela permet d’augmenter la quan-
tité de gaz admise dans le cylindre. La combustion du mélange ne se faisant pas à volume
constant, il est nécessaire de débuter celle-ci quelques degrés avant l’arrivée du piston au
PMH. En optimisant l’avance à l’allumage ainsi que les angles d’ouverture et de ferme-
ture des soupapes, la puissance délivrée par le moteur et la température maximale sont
augmentées au détriment de la formation desNOx.

Afin de réduire les émissions d’oxydes d’azote, il est indispensable de connaître le
mécanisme de formation afin de limiter la quantité produite.

1.2 Formation desNOx

1.2.1 Mécanisme de formation desNOx

Le mécanisme de formation de NO le plus connu dans son principe est celui de Zeldo-
vich. Il décrit la formation de NO à partir de l’air et comprend les deux étapes suivantes :

O + N2 
 NO + N (1.3)

N + O2 
 NO + O (1.4)

La première réaction (R.1.3) conditionne la vitesse globale du mécanisme du fait
de son énergie d’activation très élevée (318kJ/mol [3]). Sa vitesse, et par conséquent
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celle de la séquence des réactions (R.1.3) et (R.1.4), ne devient significative qu’à haute
température. Toujours à cause de la première étape, ce mécanisme est favorisé par un
temps de réaction élevé. Il est prédominant dans les mélanges pauvres ou proche de la
stœchiométrie. Au voisinage de la stœchiométrie, ainsi que dans les mélanges riches, une
troisième réaction (R.1.5) introduite par Lavoie [4] peut avoir lieu :

N + OH 
 NO + H (1.5)

Le monoxyde d’azote représente le plus souvent 80% à 90% des emissions totales
d’oxydes d’azotes, mesurées directement à la sortie du moteur. Une partie importante du
monoxyde d’azote s’oxyde spontanément en dioxyde d’azote dans l’atmosphère, de ce
fait, les calculs d’émissions massiques d’oxydes d’azotes sont réalisés en attribuant la
masse molaire duNO2 auNO.

La constante d’équilibreKNO de la réaction chimique (R.1.6) est indépendante de la
pression puisque la réaction de dissociation ne provoque pas de variations du nombre de
molécules .

02 + N2 
 2 NO (1.6)

La concentration enNO s’obtient par la relation (eq.1.7).

[NO]eq =
√

KNO [O2]eq [N2]eq (1.7)

Elle est fonction de la constante d’équilibre. Elle dépend uniquement de la température
et elle est croissante (FIG. 1.4).
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K
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FIG. 1.4: Evolution de la constante d’équilibre du NO.

La concentration enNO dans les gaz d’échappement sera donc fonction de la tempé-
rature.

Contrôle moteur à allumage commandé
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1.2.2 Paramètres influant sur la formation desNOx

Plusieurs variables agissent sur le processus de formation desNOx. Le fait d’avoir
une température élevée dans le cylindre favorise la formation desNOx mais d’autres
conditions sont requises et notamment la composition du mélange.

Caractéristiques du mélange

Afin de transformer l’azote contenu dans l’air, il faut être en présence deO2 afin
d’oxyder l’azote. La figure (FIG. 1.5) montre que la quantité deNOx est maximale pour
une richesse avoisinant la stœchiométrie.

0

5

10

100

50

0

Oxyde
de carbone

(g/kWh)

Hydrocarbures
imbrûlés
(g/kWh)Monoxyde

de carbone
CO

Hydrocarbures
HC

Oxydes d ’azote
NOx

richesse0,8 0,9 1 1,1 1,2

5

10

15

20

25

Oxyde d ’azote
(g/kWh)

FIG. 1.5: Evolution des émissions de polluants en fonction de la richesse.

C’est dans ces conditions que les gaz contenus dans le cylindre sont suffisamment
chauds et contiennent assez d’oxygène pour se transformer enNOx.

La capacité thermique et la dilution du mélange modifient la température lors de la
combustion. Une valeur élevé decv prendra beaucoup d’énergie aux gaz et les refroidira
d’avantage.

Le quatrième paramètre qui influe sur la quantité deNOx émis est le temps de rési-
dence des gaz. En effet, il faut un certains temps de résidence des gaz dans un milieu chaud
pour avoir formation deNOx. La limitation de la température va permettre d’augmenter
le rendement du moteur en diminuant les pertes.
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1.3 Rendement du moteur

Le rendement énergétique d’un moteur à allumage commandé dépend essentielle-
ment :

– de son rapport volumétriqueTx
– du coefficient isentropique de l’airΓ
– de la loi de dégagement de chaleur qui détermine la forme du diagramme pression

volume, en particulier les pertes dues à la non-instantanéité de la combustion
– des pertes mécaniques par frottements
– des pertes de chaleur pendant les phases de compression et de détente
– des pertes par pompage des flux gazeux à l’admission et à l’échappement

Il faut donc minimiser les pertes et notamment les pertes aux parois et les pertes par
pompage.

1.3.1 Pertes aux parois

Une partie importante de la puissance dégagée par la combustion du mélange carburé
est perdue par échanges thermiques entre le gaz et les parois du moteur et se retrouve dans
le liquide de refroidissement. Cette part est variable suivant le point de fonctionnement
et l’état thermique du moteur. Les échanges de chaleur entre les gaz (gaz frais et gaz de
combustion) et les parois de chambre sont composés d’un terme convectif et d’un terme
radiatif.

Le calcul du transfert de chaleur moyen en fonction du temps, à partir du processus
cyclique du gaz dans le cylindre, peut être représenté par une température du gaz instan-
tanéTgaz et un coefficient de transfert de chaleurhgaz/parois instantané [5]. La quantité
de chaleur transférée au travers des parois du cylindre durant le tempst0 est donné par la
relation (eq.1.8).

Qparois =
1

t0

∫ t0

0

hgaz/parois Sparois (α) (Tgaz − Tparois) dt (1.8)

Il est donc préférable d’abaisser la température dans le cylindre afin de diminuer les
pertes aux parois.

1.3.2 Pertes par pompage

Le travail de pompage est le travail nécessaire pour transvaser les gaz du collecteur
d’admission dans le cylindre. Il est représenté sur la figure (FIG. 1.3) par la surface orange.
Il peut être approximé par la relation (eq.1.9) [6].

Wpomp = (pcol − péch) (Vmax − Vmin) (1.9)

Afin de limiter ces pertes, il convient d’augmenter la pression dans le cylindre durant
la phase d’admission afin de diminuer cette surface. La pression influe sur les pertes mais
la température également.

Contrôle moteur à allumage commandé
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1.3.3 Composition du mélange

Le rendement théorique pour le cycle de Beau de Rochas, pour une pression d’admis-
sion de 1bar, est exprimé par la relation (eq.1.10). Afin d’obtenir un rendement élevé, il
faut donc queγ et le rapport volumétrique soient élevés.

ηth = 1− Tx1−γ (1.10)

La valeur du rapport volumétrique ainsi la valeur du coefficient isentropique modifient
donc le rendement théorique du moteur. La valeur du coefficient isentropique est fonction
de la composition du mélange et de la température. La figure (FIG. 1.6) représente l’évolu-
tion du coefficient isentropique en fonction de la richesse et de la température pour un taux
de gaz résiduels de 15%. On remarque que la valeur du coefficient isentropique augmente
lorsque la richesse diminue. Cela signifie donc qu’il faut faire fonctionner le moteur avec
une richesse faible pour augmenter le rendement.

A l’inverse, lorsque la température du mélange augmente, le coefficient isentropique
diminue. Cela implique donc une température des gaz dans le cylindre plus faible.

La température des gaz choisi pour la calcul du coefficient isentropique est de 1000
K et le taux de résiduels est toujours de 15%. On remarque que le rendement décroît
fortement pour une richesse supérieure à 1. Ceci vient du fait qu’une partie de l’énergie
n’est pas libérée durant la combustion. Pour le fonctionnement en mélange pauvre, le
rendement augmente aussi du fait de la valeur deγ. Le calcul du rendement théorique (FIG.

1.6) est réalisé à partir de la relation (eq.1.10), il s’agit donc d’un calcul mathématique qui
n’est pas basé sur des essais. En effet, il est peu probable d’obtenir un rendement global
aussi élevé pour une richesse de 0,6 car le mélange devient difficilement inflammable dans
ces conditions.
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FIG. 1.6: Evolution du coefficient isentropique en fonction de la richesse.χres = 0,15.
Rendement théorique en fonction de la richesse pour différents rapports volumétriques.

χres=0,15.

La réduction desNOx et l’augmentation du rendement passe donc par un abaisse-
ment de la température des gaz dans le cylindre ainsi qu’une augmentation de la capacité
thermique du mélange. Le rendement est également fonction de la température dans le
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cylindre ainsi que de la pression d’admission. Il est donc important de trouver des moyens
afin de satisfaire ces conditions. La recirculation des gaz d’échappement apporte une so-
lution à cette problématique.

1.4 La recirculation des gaz d’échappement

1.4.1 Principe de l’EGR (Exhaust Gas Recirculation)

Pour diminuer les émissions d’oxydes d’azote, il faut donc abaisser la température
dans la chambre de combustion. Pour cela, on injecte un gaz qui ne participe pas à la
combustion. On prend alors la chaleur à la combustion pour réchauffer des gaz inertes.
Cela permet d’abaisser la température des gaz selon le refroidissement préalable des gaz
recirculés. Ce procédé est donc d’autant plus efficace que lecv du gaz est important
(cvéch ≈ 850J/kg/K).

χ
EGR

=
m

EGR

mtot

(1.11)

On définit le taux d’EGR comme le rapport en masse de la quantité de gaz d’échappe-
ment recirculés par rapport à la masse totale de gaz dans le cylindre (eq.1.11).

1.4.2 Circuit d’EGR

Le circuit de recirculation comprend une canalisation de communication entre le cir-
cuit d’échappement et le circuit d’admission (FIG. 1.7). La section de passage des gaz est
contrôlée par une vanne proportionnelle à recopie de position. L’abaissement de la tempé-
rature dans la chambre de combustion est fonction de la quantité et de la température des
gaz recirculés si bien que certains moteurs disposent d’un échangeur destiné à refroidir
les gaz d’EGR.

échangeur vanne EGR

FIG. 1.7: Système d’EGR. (source : NISSAN)

Contrôle moteur à allumage commandé
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Afin de s’affranchir d’un échangeur, certains constructeurs intègrent la conduite d’EGR
dans la culasse. De cette façon, une partie de la chaleur des gaz d’échappement peut être
délivrée à l’eau de refroidissement.

1.4.3 Limitations de l’EGR

Une quantité de gaz d’échappement recirculés trop importante engendre une com-
bustion plus lente car il y a une dilution du mélange frais par les gaz d’échappement.
Cela entraîne une combustion incomplète ou un raté d’allumage ce qui produit une grosse
quantité de polluants et peut endommager le pot catalytique.

La figure (FIG. 1.8) représente la quantité deNOx émise par le moteur en fonction de
la richesse du mélange et ce pour différents taux d’EGR. On retrouve un maximum pour
une richesse de 0,9 avec ou sans EGR.

On remarque que les émissions deNOx diminuent avec l’augmentation du taux d’EGR.
L’EGR diminue les rejets deNOx quel que soit la richesse du mélange mais la dilution

du mélange entraîne des instabilités.
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FIG. 1.8: Influence de la recirculation des gaz d’échappement sur les émissions d’oxydes
d’azote.

La recirculation des gaz d’échappement ne peut pas s’appliquer dans tous les cas de
fonctionnement du moteur :

– A faible charge (ralenti), la masse de gaz frais admise dans le moteur est faible,
donc la température dans la chambre de combustion est peu élevée, il y a donc peu
deNOx de formé.
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– A forte charge, le moteur doit délivrer le maximum de sa puissance. Dans ces condi-
tions, le système d’EGR est inactif. En effet, les gaz d’EGR sont des gaz brûlés, ils
ne libèrent donc pas d’énergie lors de la combustion. En introduisant uniquement
du mélange constitué de gaz frais dans le cylindre, on libère d’avantage d’énergie
lors de la combustion.

L’EGR permet donc de limiter la formation desNOx dans certaines conditions de
fonctionnement.

La formation desNOx dépend de la température des gaz mais également de la com-
position du mélange. Les émissions deNOx sont très faibles pour des mélanges pauvres.
Le fonctionnement en mélange pauvre limite les rejets deNOx.

1.5 Le fonctionnement en mélange pauvre

1.5.1 Définition

La qualité de la combustion et le rendement du moteur est liée à de nombreux para-
mètres. Les caractéristiques physiques et chimiques du carburant interviennent, la richesse
du mélange, l’homogénéité du mélange, le niveau de turbulence de l’air qui favorise l’ho-
mogénéisation du mélange...

Le mélange combustible est caractérisé par la richesse. Elle définit le rapport entre les
masses de carburant et d’air de la combustion réelle et de la combustion stœchiométrique
(eq.1.12).

φ =

mcarb
mair(

mcarb
mair

)
stoe

=
mcarb

mair
PCO (1.12)

Le pouvoir comburivore (PCO) est le rapport entre la masse d’air et celle de carburant
pour brûler un mélange dans les conditions stœchiométriques. Pour un hydrocarbure, le
pouvoir comburivore est de l’ordre de 14,5 grammes d’air par gramme de carburant. Il est
défini comme étant (eq.1.13)

PCO =

(
mair

mcarb

)
stoe

(1.13)

Lorsque la quantité de carburant dans le mélange est inférieure à la quantité contenue
dans les conditions stœchiométrique, le mélange est appelémélangepauvre. A l’inverse,
un mélange contenant davantage de carburant que dans les conditions stœchiométrique
définit un mélange riche. Le fonctionnement en mélange pauvre permet d’agir sur le ren-
dement et les émissions deNOx en abaissant la température des gaz dans le cylindre.

1.5.2 Effet sur la température

Le mélange pauvre présente l’avantage d’abaisser la température des gaz car le mé-
lange est dilué par l’excès d’air (FIG. 1.9) [2]. De cette manière, les pertes aux parois sont
réduites.

Contrôle moteur à allumage commandé
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Le coefficient isentropique de l’air (γ ≈ 1,4) est supérieur à celui du carburant (γ ≈
1,05) [7]. Il en résulte qu’en mélange pauvre le coefficient isentropique du mélange pauvre
est supérieur à celui obtenu par un mélange stœchiométrique. Le rendement théorique du
moteur à allumage commandé (eq.1.10) est d’autant plus élevé que la valeur du coefficient
isentropique l’est également.
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FIG. 1.9: Température des gaz dans le cylindre et rendement global pour différentes ri-
chesses à PME = 2,13bars. N = 2000 tr/min, OF = 0, 58◦/m.

Le fait de fonctionner en mélange pauvre permet également d’améliorer le rendement
en réduisant les pertes par pompage.

1.5.3 Effet sur les pertes

L’aire de la boucle basse pression représente le travail de pompage qui est nécessaire
au transvasement des gaz d’admission du collecteur vers la chambre de combustion. En
faisant le calcul, on s’aperçoit que la boucle haute pression fournit un travail positif. En
revanche, la boucle basse pression elle, donne un travail négatif, ce sont donc des pertes.
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Le fait de fonctionner avec un mélange pauvre permet d’augmenter le rendement du
moteur. En effet, le rendement indiqué est défini comme (eq.1.14).

ηind =
Wi

Wcarb

∝ PMIhp + PMIbp

mcarb

(1.14)

Il faut donc comparer les boucles haute et basse pression tout en assurant une masse de
carburant injectée constante. En fonctionnant avec un mélange pauvre, il faut augmenter la
pression d’admission afin d’admettre une masse de gaz dans le cylindre plus importante.
Cela permet de réduire la richesse tout en conservant la quantité de carburant injectée. La
boucle basse pression est plus faible et la boucle haute pression est sensiblement identique
(FIG. 1.10). Le rendement indiqué du moteur est donc meilleur.

Le fait de fonctionner en mélange pauvre permet donc de réduire les émissions de
NOx et d’augmenter le rendement indiqué du moteur (FIG. 1.9). Il n’est pas possible de
réduire indéfiniment la richesse car cela se répercute sur la qualité de la combustion.

1.5.4 Effet du mélange pauvre sur la combustion

Le fait de faire fonctionner un moteur en mélange pauvre affecte la combustion. Bien
que le rendement de combustion soit sensiblement identique [6], il n’en est pas de même
pour les émissions de polluants. Le moteur produit moins deNOx car la température des
gaz est plus faible donc même si on a un excès deO2 pour oxyder les gaz, lesNOx se
forment en quantité moindre (FIG. 1.5).

CO O2 CO2 HC NOx φ PME

(ppm−
g/kWh)

(%−
g/kWh)

(%−
g/kWh)

(ppm−
g/kWh)

(ppm−
g/kWh)

(bars)

1207 6,78 10,31 958 318
0,714 1,03

17,92 1006,61 1530,70 14,22 4,72

1119 5,03 11,67 904 1686
0,791 1,55

10,91 490,49 1137,97 8,82 16,44

1176 2,62 13,53 842 3265
0,896 1,91

9,27 206,46 1066,20 6,64 25,73

6955 1,28 14,25 946 2715
0,978 2,13

48,62 89,49 996,24 6,61 18,98

38280 0,94 13,03 961 1509
1,116 2,18

263,04 64,59 895,35 6,60 10,37

TAB . 1.2: Analyse de gaz par baie 5 gaz.pcol = 500 mbars, N = 2000 tr/min, OF =
0, 58◦/m.

Contrôle moteur à allumage commandé
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Le tableau (TAB. 1.2) donne la concentration volumique des espèces analysées dans
les gaz d’échappement pour différentes richesses. Le fait de faire fonctionner le moteur
à une richesse plus faible limite bien les oxydes d’azote. On aperçoit un maximum de
concentration enNOx pour une richesse de 0,9. Ceci provient du fait que les oxydes
d’azote sont produits sous l’effet de la température, du temps de séjour des gaz et de la
quantité deO2 disponible pour oxyder leN2.

Il y a donc une interaction entre la richesse du mélange et l’AA. Ces deux paramètres
influent sur le temps de formation desNOx ainsi que sur la température des gaz. L’AAopti

augmente lorsque le moteur fonctionne en mélange pauvre car la combustion est plus
lente. On dispose donc de davantage de temps pour former desNOx et la température
dans le cylindre est plus élevée.

NOx(ppm−
g/kWh)

64− 1, 15 125−0, 86 274−1, 38 632−2, 79 966−4, 15 1519−7, 16

AA (◦V ) 2 8 14 20 26 32

Téch(◦C) 405 385 365 353 345 335

Tmax(◦C) 1597 1604 1639 1728 1743 1778

Tmoy(◦C) 494 568 602 649 658 675

TAB . 1.3: Influence de l’avance à l’allumage sur lesNOx. pcol = 500 mbars, N =
2000 tr/min, OF = 0, 58◦/m, φ = 0, 97.

Le tableau (TAB. 1.3) met en évidence influence de l’AA sur la production deNOx.
En augmentant l’AA, la température moyenne des gaz durant la phase soupapes fermées
augmente (eq.1.15), ainsi que la température maximale. Le temps de séjour des gaz brû-
lés augmente lui aussi du fait que la combustion débute plus tôt. L’augmentation de la
température moyenne et du temps de séjour se traduit directement sur les emissions de
NOx. En ce qui concerne la température des gaz d’échappement, elle décroit en fonction
de l’AA car l’apport de chaleur est réalisé plus tôt dans le cycle et les gaz se refroidissent
durant la détente.

Tmoy =
1

θOE − θFA

∫
OE

FA

Tcyl dθ (1.15)

Par contre, on remarque dans le tableau (TAB. 1.2) que le moteur ne délivre pas la
même PME pour les différentes richesses.

Ceci n’est donc pas représentatif du fonctionnement d’un véhicule. En effet, le conduc-
teur demande un certain couple au moteur, il faut donc comparer les émissions pour une
PME identique quelque soit la richesse.

Le tableau (TAB. 1.4) permet de comparer les fractions volumiques de gaz émises par
le moteur pour unePME de 2,13bars. La quantité deNOx rejetée est bien plus faible
pour une richesse de 0,7 que celle pour richesse de 1 car la température des gaz brûlés
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est plus faible. En comparant les émissions deNOx pour une richesse de 1,1 dans les
tableaux (TAB. 1.2) et (TAB. 1.4), on remarque que la concentration enNOx pour une
richesse de 1,1 est faible. Le cas le plus défavorable dans les deux cas reste un mélange à
une richesse de 0,9.

CO O2 CO2 HC NOx φ PME

(ppm−
g/kWh)

(%−
g/kWh)

(%−
g/kWh)

(ppm−
g/kWh)

(ppm−
g/kWh)

(bars)

883 6,73 10,35 893 926
0,714 2,12

8,07 614,70 945,34 8,16 8,46

1010 4,42 12,16 760 2879
0,816 2,13

8,09 354,11 974,21 6,09 23,07

1069 3,06 13,21 717 3351
0,875 2,13

7,97 228,27 985,43 5,35 25,00

6955 1,28 14,25 946 2715
0,978 2,13

48,62 89,49 996,24 6,61 18,98

40708 0,94 12,95 1095 1391
1,127 2,14

282,03 65,12 897,20 7,57 9,64

TAB . 1.4: Analyse de gaz pour 5 pressions collecteur par baie 5 gaz à PME=2,13bars.
N = 2000 tr/min, OF = 0, 58◦/m.

L’analyse des gaz permet de déterminer la concentration volumique dans l’échantillon
prélevé. Il faut pondérer les valeurs données par les analyseurs par le débit de gaz admis
afin d’obtenir les quantités de gaz rejetés dans l’atmosphère. En mélange pauvre, le débit
de gaz à l’échappement est supérieur à celui nécessaire à la stœchiométrie donc les gains
ne sont plus aussi probants en terme d’émissions polluantes (TAB. 1.5). Le gain en terme
deCO etNOx reste cependant non négligeable.

Le tableau (TAB. 1.6) récapitule les essais effectués en mélange pauvre. Afin d’ob-
tenir la mêmePME, le débit d’air admis ainsi que le temps d’injection ont été modifié
à chaque essais. En fonctionnant à temps d’injection constant, et richesse variable, on
observerait une augmentation de laPME. En effet, laPMIbp diminue car la pression
collecteur augmente, laPMIhp augmente car on réduit les pertes aux parois, on limite
la dissociation et on augmente le coefficient isentropique du mélange frais [2]. La PMF
augmente sensiblement mais au cumul, on observe une augmentation de laPME.

Le rendement global du moteur passe de près de 32% à plus de 34%. pour 2,13bars
dePME et 2000tr/min en changeant uniquement la richesse.

La mesure des polluants est donnée enppm dans les tableaux, valeurs directement
obtenues par les analyseurs, et également eng/kWh afin de rapporter la production de
polluants aux performances délivrées par le moteur.

Le fonctionnement en mélange pauvre est donc très intéressant pour réduire lesNOx.

Contrôle moteur à allumage commandé
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ṁCO ṁO2 ṁCO2 ṁHC ṁNOx ṁadm φ pcol

(g/min−
g/kWh)

(g/min−
g/kWh)

(g/min−
g/kWh)

(g/min−
g/kWh)

(g/min−
g/kWh)

(g/min−
g/kWh)

(mbars)

0,24 18,08 27,81 0,24 0,25
256,5 0,714 606

8,07 614,70 945,34 8,16 8,46

0,24 10,43 28,69 0,18 0,68
223,8 0,816 551

8,09 354,11 974,21 6,09 23,07

0,24 6,74 29,09 0,16 0,74
208,1 0,875 526

7,97 228,27 985,43 5,35 25,00

1,44 2,65 29,45 0,20 0,56
194,0 0,978 500

48,62 89,49 996,24 6,61 18,98

8,35 1,93 26,55 0,22 0,29
190,7 1,127 496

282,03 65,12 897,20 7,57 9,64

TAB . 1.5: Emissions de gaz pour 5 pressions collecteur par baie 5 gaz àPME=2,13bars.
N = 2000 tr/min, OF = 0, 58◦/m.

Le mélange pauvre et l’EGR ont montré leur bienfaits, il est donc intéressant d’asso-
cier les deux principes afin de cumuler les avantages.

En effet, même si l’EGR et le fonctionnement permettent de diminuer les emissions
de NOx, la figure1.8 montre l’avantage de faire fonctionner le moteur avec les deux
principes.

pcol PME PMI PMIhp PMIbp φ ηg

(mbars) (bars) (bars) (bars) (bar) (%)

606 2,12 4,02 4,4 -0,38 0,714 34,36

551 2,13 3,97 4,37 -0,40 0,816 33,86

526 2,13 3,95 4,35 -0,40 0,875 33,00

500 2,13 4,00 4,41 -0,41 0,978 31,89

496 2,14 3,94 4,35 -0,41 1,127 28,73

TAB . 1.6: Récapitulatif des essais.N = 2000 tr/min.
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1.6 Le fonctionnement en mélange pauvre avec EGR

1.6.1 Résultats

A l’heure actuelle, les moteurs fonctionnent avec un mélange dosé à la stœchiomé-
trie. Les gaz brûlés sont donc principalement constitués deN2, CO2, H2O et duO2 en
faible quantité. Avec un mélange pauvre, on retrouve les mêmes composés mais avec du
dioxygène en quantité plus importante.

En combinant la recirculation des gaz d’échappement au fonctionnement en mélange
pauvre, on se place dans un cas où les gaz recirculés contiennent une part deO2 qui n’est
pas négligeable (TAB. 1.4). Les gaz brûlés ne sont plus des gaz neutres car leO2 participe
à la combustion. Lorsque ces gaz vont être ré-admis dans le collecteur d’admission, on
sera en présence d’un mélange qui n’est pas de l’air avec des gaz brûlés mais un mélange
dont la proportionO2/N2 différe de celle de l’air. En effet, l’air est composé d’environ
77% deN2 et 33% deO2 en masse. Dans le cas des gaz d’échappement, la quantité deO2

atteint 6,73% pour un mélange à une richesse de 0,714. Le terme de richesse (eq.1.12)
n’est plus approprié car cette quantité deO2 est présente dans les gaz d’EGR ainsi que
dans les gaz résiduels.

Il est donc préférable de définir la richesse par rapport à la masse de comburant et non
par rapport à la masse d’air. On choisit donc de redéfinir la richesse à l’aide de la relation
(eq.1.16) :

φO2 =

mcarb
mO2(

mcarb
mO2

)
stoe

=
mcarb

mO2

PCOO2 (1.16)

Le PCOO2 est défini de la même manière que lePCO par rapport à l’air.
La figure (FIG. 1.11) représente les différentes concentrations en carburant,O2, CO2

et H2O dans le collecteur, le cylindre et dans les gaz d’échappement. Les concentrations
sont calculées :

– dans le collecteur d’admission
– dans le cylindre
– dans l’échappement

Un transitoire d’EGR a été simulé à l’aide du modèle développé dans le chapitre2.
Les caractéristiques du moteur sont données dans le tableau (TAB. C.1). Le carburant
considéré est du propaneC3H8 et il est injecté au travers du papillon. La richesse du
mélange est de 0,8. La combustion est supposée complète donc il ne reste pas de carburant
à la fin de la combustion étant donné que l’on fonctionne en mélange pauvre. L’ouverture
de la vanne EGR est volontairement exagérée afin me mettre en évidence la recirculation
des espèces.

On aperçoit la présence deO2 dans les gaz d’échappement, ce qui indique que l’on est
bien en mélange pauvre. On observe une faible quantité deCO2 etH2O dans le collecteur
d’admission car il y a un peu de back-flow1. Dans la réalité, les gaz brûlés ne remontent

1Le back-flow est un inversement du sens de l’écoulement qui apparaît à l’ouverture et à la fermeture des
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FIG. 1.11: Influence de l’EGR en mélange pauvre sur les concentrations en gaz.

pas dans le collecteur. Les gaz restent dans les tubulures d’admission car la quantité de
gaz provenant du back-flow est trop faible (FIG. 3.36) pour remonter toute la tubulure
d’admission. La présence deCO2 etH2O s’explique par le fait que le modèle ne considère
pas la tubulure d’admission. On suppose que le collecteur est directement relié au cylindre.
Dans ce cas, le back-flow à l’ouverture des soupapes d’admission est directement introduit
dans le collecteur.

L’ouverture de la vanne se fait au bout de 3 secondes, les gaz recirculés pénètrent dans
le collecteur d’admission et la concentration enCO2 etH2O augmente.

La concentration enO2, elle, diminue car les gaz recirculés contiennent duO2 mais
dans une plus faible proportion. En effet, une partie duO2 a été consommée durant la
combustion.

La concentration enC3H8 diminue car la masse de carburant diminue et la masse dans
le collecteur augmente. En effet, la masse de carburant diminue car elle est déterminée à
partir du débit d’air. Or lorsque la vanne EGR est ouverte, la pression collecteur augmente
donc le débit d’air chute car la différence de pression au niveau du papillon est plus faible.
La masse dans le collecteur augmente car la pression collecteur est plus importante. On
observe un pic d’EGR à l’ouverture, la pression collecteur est faible donc la différence de

soupapes d’admission et pour de faibles pressions collecteur. A cet instant, la pression dans le cylindre est
supérieure à la pression dans le collecteur, si bien que les gaz vont du cylindre vers la tubulure d’admission
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pression aux bornes de la vanne est importante. Le débit s’équilibre lorsque la pression
collecteur devient stable.

Les concentrations dans le cylindre ont la même allure mais on note l’influence des
gaz résiduels car la concentration enCO2 est plus importante dans le cylindre que dans le
collecteur d’admission.

Les concentrations dans les gaz d’échappement ne sont pas altérées par la recircula-
tion. Cela provient du fait que la richesse du mélange est constante. Dans le modèle utilisé
pour la simulation, le mélange admis par le papillon d’admission contient duN2, duO2 et
duCxHY . Le carburant est supposé être mélangé à l’air à une richesse fixée. La quantité de
CO2 et H2O formée est fonction de la richesse du mélange car ces espèces proviennent
de la combustion du carburant. Si la richesse est constante, les fraction massiques des
espèces sont donc constantes. Dans la réalité, le carburant est injecté dans la tubulure
d’admission et la richesse du mélange varie. Dans ces conditions les concentrations dans
les gaz d’échappement ne sont plus constantes.

1.6.2 Conclusion

Le fonctionnement des moteurs en mélange pauvre avec EGR présente donc l’avan-
tage de limiter les émissions deNOx tout en assurant un rendement moteur plus élevé
que dans le cas du fonctionnement à la stœchiométrie. Le seuls inconvénient concerne le
post-traitement desNOx. En effet, le système de catalyse 3 voies impose le fonctionne-
ment du moteur à la stœchiométrie. Il est possible de pallier à ce problème en ajoutant un
catalyseurdéNOx.

En ce qui concerne le manque de puissance qu’engendre le fonctionnement en mé-
lange pauvre, la solution pourrait consister à augmenter la cylindrée du moteur. Une autre
alternative consiste à suralimenter le moteur en le faisant fonctionner en mélange pauvre,
en présence d’EGR et ce, sur certaines plages de fonctionnement [8].

Il est donc primordial de connaître les espèces chimiques présentes dans le cylindre
afin d’assurer un fonctionnement optimal du moteur en mélange pauvre. Pour cela, il est
indispensable de tenir compte de la quantité et de la composition des gaz recirculés par
les gaz d’EGR.

La prise en compte des gaz résiduels s’avère également essentielle pour la détermi-
nation de la composition des gaz dans le cylindre car ils modifient la concentration du
mélange enfermé.

Le principe de formation desNOx a été traité dans ce chapitre et il en ressort que
la diminution des oxydes d’azote passe par un abaissement de la température dans le
cylindre.

Les paramètres influant sur le rendement global du moteur ont aussi été abordé et là
aussi un abaissement de la température dans le cylindre s’avère favorable. Le rendement
global est également augmenté lorsque les pertes par pompage sont minimisées.

La recirculation des gaz d’échappement permet de limiter les émissions deNOx en
abaissant la température des gaz dans le cylindre.

Le fonctionnement en mélange pauvre abaisse la quantité deNOx rejetée et entraîne
une augmentation du rendement global du moteur.

Ces principes vont donc être intégrés au contrôle moteur dans les chapitres suivants. Le
fonctionnement en mélange pauvre avec recirculation des gaz d’échappement est détaillé

Contrôle moteur à allumage commandé
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dans le chapitre2 à partir d’un modèle destiné à représenté le comportement d’un moteur.
Ce modèle est également développé dans ce même chapitre.



Chapitre 2

Modélisation moteur

Afin de s’affranchir d’une partie des essais au banc moteur, un modèle destiné à si-
muler le fonctionnement d’un moteur a été développé dans un environnement Matlab-
Simulink. Il reprend les caractéristiques du moteur utilisé pour effectuer les essais au
banc moteur (TAB. C.1).

Le modèle permet de simuler un moteur mono-cylindre à allumage commandé équipé
d’un collecteur d’admission ainsi que d’un papillon. Les soupapes d’échappement dé-
bouchent à l’atmosphère car la tubulure d’échappement n’est pas prise en compte. Cela
vient du fait que le moteur est à aspiration naturelle. On considère la pression échappement
constante dans le cycle étant donné que la variation de pression est de quelquesmbars.
Le moteur possède également un circuit d’EGR reliant le collecteur d’échappement au
collecteur d’admission.

Le modèle est constitué de plusieurs blocs représentant différents organes du moteur.
La figure (FIG. 2.1) décrit les blocs utilisés ainsi que leur inter-connexion. On note 4 blocs
principaux qui modélisent :

– les débits massiques et enthalpiques
– les volumes
– les échanges aux parois
– la combustion

Le bloc calculant les débits massiques et enthalpiques modélise la perte de charge
générée par une restriction de section. On modélise de cette façon la perte de charge
générée par différents organes. Ce bloc est utilisé pour modéliser le papillon, les soupapes
et la vanne EGR.

Les blocs simulant le collecteur et le cylindre permettent de déterminer les pressions
et températures dans ces volumes à partir des énergies entrantes et sortantes.

Les échanges aux parois sont modélisés par un modèle de Annand.
La combustion elle, est modélisée par une phase de Vibé.

2.1 Description des sous-ensembles

Le modèle est haute fréquence, résolu en temps mais pas en espace. Il permet de
simuler différents composés chimiques dans un moteur (O2, N2, CO2, H2O, CxHy).

Contrôle moteur à allumage commandé
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FIG. 2.1: Organigramme modélisation.

On considère que les gaz obéissent à la loi des gaz parfaits, les gaz sont mélangés ins-
tantanément et lescp etcv sont propres à chaque espèces mais indépendants de la pression
et température. Ces lois se justifient par le fait que les pressions et les températures sont
faibles.

Le fait de considérer que les gaz se mélangent instantanément et que le collecteur
est directement relié aux soupapes d’admission est faux mais comme les back-flows sont
faibles, les quantités de gaz qui se mélangent entre le cylindre et le collecteur sont faibles.
Il y a 0,6% deCO2 dans le collecteur d’admission lorsque la vanne EGR est fermée, 2,5%
dans le cylindre avant combustion et 14,6% dans les gaz d’échappement pour le cas étudié
(FIG. 1.11). Cela correspond à 17,6% de résiduels dans le cylindre et 4,1% de gaz brûlés
dans le collecteur. Les hypothèses sont donc valides.

L’inertie des gaz ainsi que l’acoustique des tubulures n’est pas prise en compte dans le
modèle. Le fait d’introduire l’énergie cinétique des gaz dans l’équation de la conservation
de l’énergie montre simplement que l’énergie cinétique des gaz est faible par rapport à la
variation d’énergie due à l’entrée et à la sortie de fluide en masse.
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La prise en compte de l’inertie des gaz et les phénomènes vibratoires impose de discré-
tiser les tubulures or le modèle est de type 0-D. Ces deux phénomènes sont donc négligés.

L’injection de carburant se fait au papillon d’admission. On considère un mélange
de gaz constitué deN2, O2 et C3H8 qui traverse le papillon. La quantité deC3H8 est
déterminée en fixant la richesse du mélange.

Afin de déterminer les débits de gaz dans le moteur, il faut modéliser les débits.

2.2 Calcul des débits massiques et enthalpiques

2.2.1 Calcul des débits massiques

Ce bloc permet de calculer un débit massique et enthalpique à partir des conditions de
température et de pression en amont et en aval de la restriction de section. Le calcul du
débit massique est obtenu en appliquant la relation de Barré de Saint-Venant (eq.2.17).

Les hypothèses intervenant dans le calcul sont les suivantes :

– l’écoulement est monodimensionnel, permanent, continu et adiabatique
– le fluide est non pesant et satisfait à la loi des gaz parfaits
– le fluide est non visqueux
– les chaleurs spécifiques sont constantes
– la vitesse des gaz amont est négligeable devant celle de la section de passage des gaz

Le débit massique de gaz s’obtient à partir du principe de conservation de l’énergie
totale (eq.2.1) :

dEc + dEp + dH = Q + W (2.1)

On néglige l’énergie potentielle car le système ne subit pas de variation de hauteur
entre l’entrée et la sortie. On considère l’écoulement comme étant adiabatique et ne pro-
duisant pas de travail. Dans ce cas, on obtient l’équation (eq.2.2) qui lie la vitesse des gaz
à l’enthalpie des gaz :

U2

2
+ h = C (2.2)

En considérant que la vitesse des gaz amont de la restriction de section est négligeable
devant celle au col, on peut écrire (eq.2.3) :

Uamont � Uaval

h = cp T
(2.3)

En combinant les relations (eq.2.2) et (eq.2.3), on peut exprimer la vitesse des gaz en
aval de la restriction en fonction de l’enthalpie par la relation (eq.2.4) :
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Uaval =
√

2 (hamont− haval)

=
√

2cp (Tamont− Taval)

(2.4)

En considérant que l’écoulement est adiabatique et réversible, on obtient la relation
(eq.2.5) nous donnant une relation entre les températures en amont et en aval de la res-
triction de section :

Taval

Tamont
=

(
paval

pamont

) γ−1
γ

(2.5)

r = cp − cv (2.6)

pV = mrT (2.7)

En utilisant les relations (eq.2.4), (eq.2.5), la relation de Mayer (eq.2.6) et la loi des
gaz parfaits (eq.2.7), la vitesse du fluide en aval est alors donnée par l’équation (eq.2.8) :

Uaval =

√√√√ 2γ

γ − 1

pamont

ρamont

[
1−

(
paval

pamont

) γ−1
γ

]
(2.8)

Définissons le rapport de pression (eq.2.9) :

Rp =
paval

pamont
(2.9)

Ce rapport est limité par les conditions de col sonique. Le débit est maximum lorsque
la vitesse du fluide au col atteint la vitesse du son. Dans ces conditions de col sonique on
a (eq.2.10) :

Z =
Uaval√
γrTaval

= 1 (2.10)

En couplant les équations (eq.2.10) aux équations (eq.2.7) ou (eq.2.8), on obtient la
relation (eq.2.11) :

γrTaval = γ
paval

ρaval
=

2γ

γ − 1

pamont

ρamont

[
1−

(
Rc

p

) γ−1
γ

]
(2.11)

Le rapport de pression critique s’obtient par la relation (eq.2.12) :

Rc
p =

2

γ + 1

γ
γ−1

(2.12)
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Le débit massique surfacique en régime subsonique et supersonique défini par le pro-
duit ρ U est donné par la relation (eq.2.13) :

ṁ =
patm√
rTamont


(

paval
pamont

)1/γ

√
2γ

γ−1

[
1−

(
paval
pamont

) γ−1
γ

]
γ1/2

(
2

γ+1

) (γ+1)
2(γ−1)

(2.13)

Etant donné que le modèle est multi-espèces, il convient de distinguer les écoulements
positifs et négatifs, en effet, les espèces transportées peuvent être différentes en amont et
en aval de la restriction de section. A la soupape d’admission, les gaz situés en amont
est un mélange provenant du collecteur alors que le mélange en aval est constitué par
les espèces contenues dans le cylindre. De plus, il faut également traiter l’écoulement
subsonique et l’écoulement supersonique.

Par conséquent, il est nécessaire de déterminer les caractéristiques moyennes des gaz
pour déterminer le débit total puis de tenir compte de la fraction massique de chaque
espèce de gaz contenue dans le gaz en mouvement (eq.2.14).



c̄p =

∑
i

mi cpi∑
i

mi

c̄v =

∑
i

mi cvi∑
i

mi

r̄ = c̄p − c̄v

γ̄ =
c̄p
c̄v

(2.14)

La détermination du débit massique pour chaque espèce s’écrit donc à partir des ca-
ractéristiques moyennes du mélange. Le débit total est ensuite pondéré par les différentes
fractions massiques afin d’obtenir le débit de chaque espèce (eq.2.15) :

ṁi =
patm χi√
r̄Tamont


(

paval
pamont

)1/γ̄

√
2γ̄

γ̄−1

[
1−

(
paval
pamont

) γ̄−1
γ̄

]
γ̄1/2

(
2

γ̄+1

) (γ̄+1)
2(γ̄−1)

(2.15)

La relation de Barré de St Venant donne un débit surfacique. Pour déterminer le débit
massique, on prend en compte la section de passage des gaz au niveau de la restriction.
La loi de passage des gaz pour le papillon est donnée par les relations (eq.4.23, eq.
4.24 et eq.4.25). Pour la vanne EGR, la section de passage des gaz est donnée par la
relation (eq.4.35). On introduit un coefficient de débit destiné à prendre en compte les
erreurs de modélisation (eq.2.16) ainsi que les erreurs provenant des hypothèses. Il est
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déterminé expérimentalement en comparant le débit expérimental et théorique traversant
la restriction de section.

Cd =
ṁairexp

ṁairth

(2.16)

Le débit massique de gaz pour chaque espèce est alors obtenu par la relation (eq.2.17).

ṁi =
Cd Sgéopatm χi√

r̄Tamont


(

paval
pamont

)1/γ̄

√
2γ̄

γ̄−1

[
1−

(
paval
pamont

) γ̄−1
γ̄

]
γ̄1/2

(
2

γ̄+1

) (γ̄+1)
2(γ̄−1)

(2.17)

La figure (FIG. 2.2) montre le débit de gaz estimé par la relation (eq.2.17).
On remarque les deux régimes d’écoulement. L’écoulement est supersonique pour

un rapport de pression inférieur à 0,528 (γ=1,4) puis subsonique. Pour des rapports de
pression supérieurs à 1, le sens de l’écoulement est inversé car la pression aval devient
supérieure à la pression amont.

On observe une pente infinie sur la courbe qui détermine le débit massique lorsque le
rapport de pression est de 1 (FIG. 2.2). Ceci vient de l’expression (eq.2.13). Du fait de
cette raideur numérique, on utilise des solvers à pas variable qui réduisent le pas de temps.
Ceci engendre un ralentissement du calcul. Dans le cas d’un solver à pas de temps fixe,
une faible variation du rapport de pression entraîne une grande différence de pression. De
ce fait, on observe des oscillations sur le débit ou même une divergence de calcul.

Afin de simplifier l’expression (eq.2.13), il est possible de réaliser une approximation
de l’expression du débit massique par la relation (eq.2.18) [9]. Le changement de régime
entre subsonique et supersonique est obtenu pour un rapport de pression de 0,5 (γ=1,4).
On remarque toutefois que la dérivée du débit massique reste infinie pour un rapport de
pression de 1.

ṁ =
patm√
rTamont


√

2 paval
pamont

[
1− paval

pamont

]
1√
2

(2.18)

La relation (eq.2.18) peut se mettre sous la forme (eq.2.19).

ṁ =
patm√
rTamont

Ψ

(
paval

pamont

)
(2.19)

Afin de palier le problème de dérivée infinie, il est recommandé de faire l’hypothèse
d’un écoulement laminaire pour un rapport de pression de l’ordre de 1. Pour cela, il faut
définir un rapport de pression "seuil"Rpse où s’effectue la transition entre l’expression
du débit massique (eq.2.13) et l’écoulement laminaire. L’expression du débit massique
surfacique est défini par la relation (eq.2.20) [9] [10].
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Ψ (Rp) = C1 (Rp − 1)3 + C2 (Rp − 1)

C1 =
Ψ′

se (Rpse − 1)−Ψse

2 (Rpse − 1)3

C2 = Ψ′
se − 3 C1 (Rpse − 1)2

(2.20)

La figure (FIG. 2.2) représente la fonction débit massique surfacique adimensionné
pour trois valeurs de seuils. La valeur du débit est lissée au delà du seuil. Les seuils sont
volontairement exagérés afin de montrer l’influence du lissage sur le débit et la dérivée du
débit.
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FIG. 2.2: Débit massique adimensionné. Dérivée du débit massique

Les débits massiques sont estimés, il faut maintenant modéliser les températures dans
les différents blocs à partir de l’enthalpie.

2.2.2 Calcul des débits enthalpiques

La détermination du débit enthalpique des gaz permet de calculer la température dans
les volumes (cf. §2.3.1). En effet, la température est déterminée à partir du premier prin-
cipe de la thermodynamique (eq.2.27). Il est donc indispensable de calculer les énergies
entrantes et sortantes des blocs. Pour cela, on exprime la dérivée de l’enthalpie (eq.2.21) :

ḣ = cp T ṁ + m ċp T + m cp Ṫ (2.21)

On considère les chaleurs massiques indépendantes de la pression et de la température.
La variation de température est négligée mais le débit enthalpique est calculé à partir de
la température instantanée. Le débit enthalpique s’exprime alors par la relation (eq.2.22).
En cas d’inversion de l’écoulement, l’amont devient l’aval et inversement.

ḣ = cp Tamont ṁ (2.22)
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Afin de calculer l’enthalpie à partir des différentes espèces, il faut tenir compte des
valeurs moyennes. L’enthalpie s’écrit alors (eq.2.23) :

ḣ = Tamont

∑
i

cpi
ṁi (2.23)

Les débits massiques et l’enthalpie des gaz sont modélisés, il faut maintenant modé-
liser les réceptacles dans lesquels ils vont déboucher. Une fois que les gaz ont dépassé le
papillon d’admission, le premier volume atteint par les gaz est le collecteur. Il faut donc
le modéliser.

2.3 Elément volume

2.3.1 Collecteur

détermination de la pression

Le collecteur est supposé être un organe indéformable, le volume est donc constant.
Le calcul de la pression est fait en utilisant la relation des gaz parfaits (eq.2.24) avec
un volume de collecteur fixé. Chaque espèce chimique possède ses propres caractéris-
tiques thermodynamiques. La constante des gaz parfaits moyenne est calculée à partir de
la relation de Mayer (eq.2.6).

p =

∑
i

mi r̄ T

V
(2.24)

détermination de la température

La température est calculée à partir d’un bilan énergétique. Lorsque le système est
ouvert, l’énergie totale s’exprime par la relation (eq.2.25).

dEc + dEp + dH = Q + W (2.25)

Dans le cas des transformations infiniment petites, l’équation (eq.2.25) peut s’écrire
sous forme différentielle. Le bilan énergétique dans un système ouvert s’exprime alors par
la relation (eq.2.26) :

dEc + dEp + dU = δQ + δW +
∑

i

hi dmi (2.26)

En négligeant les variations d’énergies cinétique et potentielle, en considérant le col-
lecteur comme adiabatique et en introduisant le fait que le travail des forces extérieures
est nul, la variation de température s’exprime par la relation (eq.2.27)



2.4 Echanges aux parois 35

dT =

∑
i hi dmi − c̄vT

∑
i dmi∑

i mi c̄v

(2.27)

La température s’obtient en intégrant l’expression (eq.2.27).
Le collecteur est modélisé, les gaz pénètrent ensuite dans le cylindre. Il est modélisé

comme un collecteur dont le volume varie au cours du temps.

2.3.2 Elément à volume variable

A la différence du collecteur, le cylindre est un élément dont le volume varie au cours
du temps. Le travail des forces extérieures n’est donc pas nul. De plus, le cylindre n’est
pas adiabatique, le calcul de la température s’effectue toujours à partir du principe de
conservation de l’énergie (eq.2.26) mais cette fois ci, seules les variations d’énergies
cinétiques et potentielles sont négligées. Les pertes de chaleur à travers les parois ainsi que
le terme de production de chaleur dû à la combustion sont pris en compte. La température
s’exprime alors par la relation (eq.2.28).

dT =
δQparois + δQcomb + δW +

∑
i hi dmi − c̄vT

∑
i dmi∑

i mi c̄v

(2.28)

Le travail des forces extérieures s’exprime par la relation (eq.2.29).

δW = pcyl dVcyl (2.29)

Les échanges de chaleurs aux parois ainsi que la combustion sont pris en compte
à l’aide de modèles car les moteurs ne sont pas adiabatiques et le carburant libère de
l’énergie.

2.4 Echanges aux parois

Les échanges de chaleur aux parois étant un phénomène compliqué dépendant de nom-
breux paramètres tels que le matériaux constituant le cylindre, l’épaisseur des parois, la
turbulence dans le cylindre, il est nécessaire d’utiliser un modèle d’échange de chaleur aux
parois. Le modèle choisi est le modèle de Annand (eq.2.30) [11] [12] basé sur les écou-
lements turbulents stationnaires. Les échanges de chaleur entre les gaz (gaz frais et gaz de
combustion) et les parois sont composés d’un terme convectif et d’un terme radiatif1.

Q̇parois = C1
λ
A Reb Sparois (α) (T − Tparois) + C2

(
T 4 − T 4

parois

)
b = 0, 7
C2 = 0, 576 σ

(2.30)

1σ =5, 67.10−8 W/m2/K4
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avec

Re =
Ūp Dh

ν
(2.31)

Le calcul du nombre de Reynolds fait intervenir la viscosité cinématique. La figure
(FIG. 2.3) montre l’évolution de la viscosité cinématique en fonction de la pression et la
température [13]. Les valeurs ont été interpolées en pression suivant une fonction en1/p
et en température suivant la loi de Sutherland enT 3/2. Les pertes aux parois sont donc
fonction de la température mais aussi de la pression car le coefficient de convection varie
en fonction de la viscosité dynamique et de la masse volumique.
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FIG. 2.3: Effet de la pression et de la température sur la viscosité cinématique des gaz.

Il est nécessaire de connaître la température des parois afin de déterminer les pertes aux
parois. Bien que la température des parois ne soit pas uniforme, la littérature montre qu’il
est possible de faire l’hypothèse d’une température moyenne constante [14] [5] durant le
cycle pour le calcul des pertes aux parois. En effet, les inerties et les épaisseurs des parois
de chambres filtrent les amplitudes de flux thermiques. Il n’est généralement plus perçu
de fluctuation de température au delà de 0,1 mm à 0,5 mm de la séparation gaz/parois [14]
[15]. Il faut noter qu’il est difficile de déterminer la température moyenne des parois. Il
est toutefois possible d’effectuer la mesure en implantant des thermocouples [16] [17].

Plusieurs études ont été menées et il en ressort que la température du liquide de refroi-
dissement est un bon indicateur de la température des parois [18]. A partir de ces données,
il existe des modèles plus complets permettant d’estimer la température moyenne de la
parois décrit plus en détail dans [19]. Il s’agit d’un modèle développé par Fischer [20]
prenant en compte le régime, la charge et la température du liquide de refroidissement
(eq.2.322).

Tparois = Tliq + (0, 01575− 0, 00013 Tliq) N + 4, 6 PME (2.32)

2La température des parois et du liquide de refroidissement est en◦C, le régime est entr/min et la
PME enbars
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La figure (FIG. 2.4) représente l’évolution de la température des parois pour une tem-
pérature de liquide de refroidissement de 85◦C. A iso-régime, la température augmente
avec la charge, ceci correspond à l’étude développée par [14]. Dans le cas où l’on est à
iso-PME, la température augmente cette fois ci avec le régime.
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FIG. 2.4: Estimation de la température des parois d’après le modèle [19]. Tliq = 85◦C

Les pertes aux parois sont donc prises en compte et il faut également modéliser la
phase de combustion.

2.5 Modèle de combustion

La combustion est modélisée à l’aide d’une phase de Vibé (eq.2.33) [21] . L’énergie
apportée est fonction de la quantité de carburant brûlé.

dQcomb

dα
= 6, 908

Qcomb

θcomb

(f + 1)

(
α

θcomb

)f

e
−6,908

�
α

θcomb

�f+1

(2.33)

La figure (FIG. 2.5) représente la fraction brûlée pour différents facteurs de formes
ainsi que la loi de combustion pour le modèle de Vibé.

L’énergie totale apportée par la combustion est donnée par la relation (eq.2.34)

Qcomb = mcarb PCI ηcomb (2.34)

Il faut néanmoins veiller à saturer la quantité de chaleur libérée par la combustion car
l’énergie libérée par la combustion est donnée par la relation (eq.2.34). Dans le cas d’un
mélange à une richesse supérieur à 1 la relation (eq.2.34) ne s’applique plus pour deux
raisons :
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– Pour des mélanges à des richesses supérieures à 1, l’énergie libérée lors de la ré-
action ne peut pas excéder celle produite par la combustion d’un mélange à la stœ-
chiométie.

– Le calcul du dégagement de chaleur (eq.2.33) est fonction de la masse de carburant
(eq. 2.34) donc si le mélange est riche, le dégagement de chaleur est supérieur à
celui obtenu à la stœchiométrie.

Etant donné que le modèle est multi-espèces, les produits de combustion sont déter-
minés à partir d’une équation de combustion ainsi que du modèle de combustion. On
considère que l’énergie apportée par la combustion entraîne une diminution de la masse
de carburant ainsi que la création deCO2 etH2O. En dérivant l’expression (eq.2.34), on
obtient la variation de masse de carburant (eq.2.35).

dmcarb =
Qcomb

PCI
(2.35)

A partir de l’équation de combustion (eq.2.36), il est alors possible de déterminer la
quantité de produits de combustion produite au cours de la combustion (eq.2.37).

φ CxHy +
(
x +

y
4

)
(O2 + 3, 77 N2) →

x φ CO2 +
y
2φ H2O +

(
x +

y
4

)
(1− φ) O2 + 18, 85 N2

(2.36)

On peut établir l’évolution de la masse de chaque espèce de la manière suivante :
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dmCO2 = dmcarb x
MCO2

MCxHy

dmH2O = dmcarb
y
2
MCO2

MCxHy

dmO2 = −dmcarb

(
x +

y
4

) MCO2

MCxHy

dmN2 = 0

dmcarb =
Qcomb

PCI

(2.37)

La combustion s’arrête lorsque tout le dioxygène est consommé ou si le carburant est
en défaut.

Le moteur est maintenant modélisé, il faut vérifier le comportement aux variables
telles que l’avance à l’allumageAA, la richesseφ ainsi que d’autres paramètres qui sont
dépendant des conditions de fonctionnement telles que la durée de combustion et la tem-
pérature des parois. Il est également intéressant de regarder le comportement du modèle
lorsque l’épure de distribution change. Ainsi, le modèle peut simuler un moteur possédant
des VVT (V ariable V alve T iming). L’influence de la taille du collecteur est intéressante
car elle modifie la pression instantanée et donc le débit moyen. L’hypothèse du coeffi-
cient de convection constant et le fait de négliger l’inertie et l’acoustique des gaz sont
également étudiés.

2.6 Résultats

Les résultats suivants sont destinés à montrer la validité du modèle mais ne sont pas re-
calés sur un moteur. En effet, la simulation sert uniquement à créer des données d’entrées
destinées à alimenter d’autres modèles. Seul l’aspect qualitatif importe. Les caractéris-
tiques du moteur simulé sont données dans le tableau (TAB. 2.1).

Régime 2000tr/min Pression collecteur 860mbars

Volume collecteur 5 L Richesse 1

Rapport volumétrique 9,8 Température parois 400K

Avance à l’allumage 30◦V Durée de combustion 80◦V

Facteur de forme 2 AOA/RFA-AOE/RFE 15◦/20◦35◦/20◦

TAB . 2.1: Données géométriques du moteur simulé.

Les angles de l’épure de distribution sont faibles car le modèle ne prend pas en compte
le phénomène d’inertie des gaz. L’établissement des débits est donc instantané. La dimi-
nution de la durée d’ouvertures des soupapes permet de réduire les back-flows et de se
rapprocher des valeurs obtenues avec un modèle 1-D (FIG. 3.36).
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2.6.1 Variation de l’avance à l’allumage

On remarque que lorsque on applique une avance à l’allumage de 0◦V , cela correspond
à un fonctionnement en sous avance. La combustion débute tardivement et la pression
reste faible (FIG. 2.6). Cela ce traduit par un faible travail moteur. En augmentant l’avance
à l’allumage, la pression maximale augmente etαpmax se rapproche du PMH.
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FIG. 2.6: Diagramme PV pour différentes avances à l’allumage. Parabole d’avance à l’al-
lumage. Le travail est représenté par les o et les pertes aux parois par les +.

La valeur maximale de la pression ne suffit pas pour avoir un travail moteur maximal,
αpmax est important car le travail est fonction du volume du cylindre. Sur la figure (FIG.

2.6), on remarque que le travail indiqué du cycle augmente avec l’avance à l’allumage
suivant une parabole. Le travail maximal recueilli est obtenu pour unαpmax de 9◦V . On
considère généralement queαpmax doit être de l’ordre de 5 à 15◦V pour obtenir un travail
moteur optimal.
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FIG. 2.7: Evolution de la puissance cédée aux parois pour différentes valeurs d’avance à
l’allumage.

Les pertes aux parois restent identiques durant la phase de compression car la tempé-
rature des gaz est quasi-identique avant la combustion (FIG. 2.7). Les pertes maximales
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sont atteintes pour une avance de 0◦V et non pas dans le cas où la pression est maximale.
Cela vient du fait que le termeSparois.∆T est plus important. En effet, le coefficient de
convection est choisi comme constant dans le modèle de Annand (eq.2.30), de même que
la viscosité du mélange. La zone où les pertes sont positives représente la période durant
laquelle les parois réchauffent les gaz.

La quantité d’énergie perdue dans les parois est minimale pour uneAA de 30◦V alors
qu’elle est la plus élevée dans le cas où l’on applique uneAA de 0◦V (FIG. 2.7). Cela
correspond avec le fait que l’on récupère plus de travail moteur pour une AA de 30◦V .

La variation d’avance à l’allumage se traduit bien par une modification des perfor-
mances du moteur virtuel et ce dans les mêmes tendances que pour un moteur réel.

2.6.2 Variation de la richesse

La richesse du mélange donne une image de la quantité d’énergie disponible dans
les gaz. Il est donc normal que le travail moteur augmente avec la richesse, pour des
valeurs comprises entre 0,6 et 1. Les simulations présentées ont été réalisées en supposant
que le carburant est à l’état de gaz (C3H8). Pour un mélange riche, la chaleur latente de
vaporisation n’intervient donc pas. Le remplissage du moteur n’est donc pas influencé par
ce changement d’état qui apparaît avec des carburants liquides.

De plus, dans le cas où le moteur fonctionne en mélange riche, la quantité deO2 dis-
ponible pour la combustion est inférieure à celle que l’on aurait avec un mélange à la
stœchiométrie car on a davantage de carburant. La quantité de chaleur libérée est infé-
rieure et cela se traduit par une pression dans le cylindre qui est plus faible que pour un
mélange à richesse 1.

Etant donné que la richesse joue un rôle sur la pression et la température une fois
l’allumage réalisé, l’élévation de température entraînée par le dégagement de chaleur va
modifier les pertes aux parois (FIG. 2.8). Les pertes augmentent avec la richesse et ce
jusqu’à la stœchiométrie.
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FIG. 2.8: Diagramme PV pour différentes richesses.

Lorsque l’on est en présence d’un mélange riche, les pertes diminuent car la tempéra-
ture est plus faible. En effet, on a la même masse de gaz dans le cylindre mais une pression
plus faible. Les pertes sont donc inférieures.
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Le débit de gaz à l’admission n’est pas modifié par la richesse du mélange car la
modification de la composition ne change pas les caractéristiques du mélange dans de
grandes proportions. La constante des gaz parfaits ainsi que le coefficient isentropique ne
sont que peu modifiés. Sachant que le débit de gaz instantané est déterminé à partir de la
relation de Barré de St Venant, il est normal que les débits soient identiques (FIG. 2.9).
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FIG. 2.9: Débit massique pour différentes richesses.

En ce qui concerne l’échappement, le débit de gaz est déterminé de la même ma-
nière que pour l’admission mais certains paramètres changent. La pression cylindre est
supérieure jusqu’à 575◦V , ensuite toutes les pressions cylindres sont identiques. La tem-
pérature, elle, est fonction de la richesse, plus le mélange est pauvre et plus la température
est faible. Le débit massique lui est proportionnel à la pression et inversement propor-
tionnel à la température (eq.2.17). La contribution des deux paramètres donne un débit
plus important dans un première phase de transvasement, puis dans la phase où la pres-
sion cylindre est identique quelque soit la richesse, le débit est inférieur (FIG. 2.9) car la
température des gaz dans le cylindre est plus importante pour un mélange riche.

2.6.3 Variation de la durée de combustion

L’avance à l’allumage est fixée à 30◦V . Différentes durées de combustion ont été si-
mulées afin de voir leur influence sur les performances du moteur. La durée de combustion
modifie la forme du dégagement de chaleur (FIG. 2.10) mais la quantité d’énergie libérée
par la combustion reste identique. Une combustion rapide entraîne un taux de dégagement
de chaleur plus important, ce qui est vérifié.

L’apport de chaleur dû à la combustion influence la pression cylindre ainsi que la
pression maximale. La pression cylindre augmente car on se rapproche des conditions
d’une combustion isochore (FIG. 2.10) lorsque la durée de combustion diminue.

Le travail fourni par le moteur lui, ne suit pas la même loi. En représentant le travail
moteur en fonction de l’angle de pression maximale, on voit que le travail suit une forme
de parabole et le travail maximal est obtenu pour une valeur deαpmax de l’ordre de12◦V
(FIG. 2.11).

Dans le cas où l’on a uneAA de 30◦V , une combustion lente, ou trop rapide, entraîne
un faible flux de chaleur à travers les parois (FIG. 2.11). Toutefois, la quantité d’énergie
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FIG. 2.10: Dégagement de chaleur pour différentes durées de combustion. Diagramme
PV pour différentes durées de combustion.

cédée aux parois est supérieure (FIG. 2.11). La modification du dégagement de chaleur
modifie la valeur deαpmax .

Une combustion rapide implique une augmentation du rendement. On devrait donc
observer un travail maximal pour une durée de combustion de 40◦V . Ce n’est pas le cas
car l’AA n’est pas appropriée.
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FIG. 2.11: Travail indiqué pour différentes durées de combustion.

La figure (FIG. 2.12) représente le travail d’un cycle moteur en fonction de la durée
de combustion àAAopti. Le fait d’avoir une combustion plus rapide permet d’obtenir un
travail plus important car on se rapproche d’un cycle idéal.

Etant donné que le travail maximal est réalisé pour un angleαpmax de l’ordre de 10◦V ,
la durée de la combustion∆comb influe donc sur la valeur deAAopti. Plus la combus-
tion est lente et plus l’AA croit. L’AAopti croit décroît linéairement avec la durée de la
combustion.
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FIG. 2.12: Avance à l’allumage optimale et travail indiqué associé en fonction de la durée
de combustion.

2.6.4 Variation de la température des parois

Dans le modèle développé, la température moyenne des parois au cours du cycle est
paramétrée (cf. §2.4). La température des parois modifie les échanges de chaleur entre les
gaz contenus dans le cylindre et les parois des cylindres. Une température de parois élevée
entraîne une diminution de la masse de mélange admise. Les gaz admis sont réchauffés
par les parois, la pression dans le cylindre augmente et le débit massique de gaz diminue.

Durant la phase de compression, plus la température des parois est élevée et plus la
pression dans le cylindre l’est également. Cela ne se vérifie plus quelques degrés après
l’allumage car la masse de mélange admise est supérieure dans le cas où les parois sont
froides.

Le dégagement de chaleur est donc plus important et la pression maximale dans le
cycle est plus élevée. Même si l’on perd plus d’énergie dans les parois, la pression est
supérieure. Le gain apporté par la masse de carburant supplémentaire est plus important
que les pertes dans les parois (FIG. 2.13).
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FIG. 2.13: Diagramme PV pour différentes températures de parois.
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Plus les parois sont chaudes et plus le flux de chaleur réchauffe les gaz dans le cylindre.
De plus, l’inversion du flux de chaleur se fait plus tardivement lorsque les parois sont
chaudes. Les gaz sont réchauffés plus longtemps (FIG. 2.13).

2.6.5 Variation de l’épure de distribution

Le modèle développé ne prend pas en compte les phénomènes d’inertie ni l’acoustique
des tubulures. Le calcul des débits de gaz instantanés s’en trouve modifié. Une comparai-
son des débits instantanés en tenant compte ou non de l’acoustique est détaillée dans le
paragraphe §2.6.8.

PMI (bars) 10,17 10,35 10,30 10,06 9,63 8,99

PMIhp (bars) 10,36 10,52 10,46 10,20 9,76 9,11

PMIbp (bars) -0,19 -0,17 -0,16 -0,14 -0,13 -0,12

ṁadm (g/min) 431 437 433 423 405 381

AOA/RFA (◦V ) −5/20 5/30 15/40 25/50 35/60 45/70
AOE/RFE (◦V ) −15/0 −5/10 5/20 15/30 25/40 35/50

TAB . 2.2: Influence de l’épure de distribution sur les pertes par pompage et le débit de gaz
admis.

L’épure de distribution conditionne le remplissage du moteur. En fonction des instants
d’ouverture et de fermeture des soupapes, le débit de gaz instantané à la soupape varie car
les pressions à la soupape et dans le cylindre varient. La quantité de mélange introduite
dans le cylindre est donc fonction de l’épure (TAB. 2.2).
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FIG. 2.14: Diagramme PV pour différentes épures de distribution.

En augmentant la masse de mélange admis, la quantité d’énergie disponible est plus
importante mais cela ne correspond pas forcément avec un travail moteur supérieur (TAB.

Contrôle moteur à allumage commandé



46 Chapitre 2 : Modélisation moteur

2.2). On remarque que laPMIhp est maximale pour une quantité de gaz admise maxi-
male. Cela correspond à l’épure de distribution de5/30−5/10. Le remplissage du moteur
donne une image de la boucle haute pression à iso-paramètres.

La forme de la boucle basse pression est modifiée (FIG. 2.14) par l’épure de distri-
bution. Le travail de pompage est donc affecté et les pertes minimales ne correspondent
pas à un remplissage maximal. La boucle basse pression est minimale lorsque les sou-
papes d’admission sont ouvertes le plus longtemps possible avec une section de passage
maximale.
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FIG. 2.15: Débit massique pour différentes épures de distribution.

La durée d’ouverture des soupapes d’admission conditionne la boucle basse pression
du cycle mais également le remplissage du moteur. A l’ouverture et à la fermeture des
soupapes d’admission, lorsque la pression dans le cylindre devient plus importante que
la pression dans la chapelle d’admission, l’écoulement des gaz s’inverse et on a du back-
flow. Plus les angles d’ouverture et de fermeture sont grands, plus on observe de back-flow
(FIG. 2.15).

2.6.6 Variation du volume du collecteur

La variation du volume du collecteur modifie la pression dans celui-ci. Lors du trans-
vasement des gaz dans le cylindre, la pression chute d’autant plus rapidement que le vo-
lume du collecteur est faible. Ceci se vérifie sur la figure (FIG. 2.16). La pression collecteur
étant différente, on observe une modification du débit de gaz admis instantané (FIG. 2.16).
La différence de débit s’observe à partir de 240◦V . Cela s’explique par le fait que le rap-
port de pression entre la pression collecteur et la pression cylindre est identique de 165◦V
à 240◦V . Ensuite le débit augmente avec le volume du collecteur.

On observe donc que pour un faible volume de collecteur, on a un débit de gaz admis
qui est plus faible pour une pression moyenne plus élevée. Le calcul du débit est déterminé
à partir de la relation (eq.2.13). Pour une même section débitante, le débit peut s’exprimer
sous la forme (eq.2.38) :

dm ∝ R1/γ
p

√
1−R

γ−1
γ

p (2.38)
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FIG. 2.16: Pression collecteur pour différents volumes à iso-ouverture papillon. Effet du
volume du collecteur sur le débit de gaz admis.

En supposant que la pression moyenne est de 860mbars (soit Rp=0,86), on obtient
un débit de dm(0,86)=11064g/min/m2 (pour γ=1,4) contre 11021g/min/m2 si l’on
considère que l’on a une pression de 872,5mbars durant 3/4 du cycle et 822,5mbars
durant 1/4 du cycle (FIG. 2.17). Dans les deux cas on obtient une pression moyenne de
860mbars mais les débits sont différents.

pcol moy

1

0,25

0

∆pcol

FIG. 2.17: Détermination du débit moyen à iso pression collecteur.

En faisant le calcul avec une pression de 885mbars durant les 3/4 du temps et 785
mbars durant le 1/4 du cycle, on a une pression moyenne qui est toujours de 860mbars
mais on a alors un débit moyen de 10900g/min/m2. L’évolution de la pression durant le
cycle est donc primordiale pour le calcul du débit moyen (TAB. 2.3).

Vcol (L) 3 5 10 15 20 25

pcol (mbars) 868 865 861 860 859 859

ṁadm (g/min) 422,6 432,7 440,0 442,0 442,7 442,9

TAB . 2.3: Pression collecteur moyenne et débit d’admission pour différents volumes col-
lecteurs.

La figure (FIG. 2.18) met en évidence l’effet de la pression collecteur instantané sur la
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détermination du débit de gaz admis. Pour une même pression collecteur moyenne, plus
la pression collecteur fluctue et plus le débit de gaz diminue. Cela correspond à la figure
(FIG. 2.16), lorsque le volume du collecteur diminue, la pression fluctue d’avantage et on
observe une chute sur le débit de gaz (TAB. 2.3).
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FIG. 2.18: Influence de la variation de la pression collecteur durant le cycle sur le débit
de gaz admis.

Le volume du collecteur a également une influence sur les phases transitoires. La
montée en pression du collecteur est plus rapide pour un faible volume car la dérivée de
la pression collecteur est fonction du débit entrant et sortant du collecteur ainsi que de son
volume (eq.4.10). On obtient une loi qui est de la forme

ṗcol ∝
ṁin − ṁout

Vcol

(2.39)
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FIG. 2.19: Effet du volume du collecteur sur les phases transitoires. Transitoire depcol sur
un moteur suralimenté. Source [22].

On observe 2 phénomènes sur la figure (FIG. 2.19). Premièrement, la pression instan-
tanée dans le collecteur n’est pas constante car les flux sont discontinus. Ceci se vérifie de
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0 à 2s sur la phase stabilisée. Deuxièmement, le collecteur se remplit lorsque les soupapes
d’admission sont fermées et il se vide lorsqu’elles sont ouvertes. Lors des transitoires, on
a également la pression moyenne qui fluctue. Dans le cas présenté, la pression moyenne
augmente à partir det=2s. On remarque que plus le collecteur est petit et plus les transi-
toires sont rapides. Les phénomènes décrits se retrouvent sur l’essai réalisé sur un moteur
suralimenté.

2.6.7 Prise en compte de la viscosité des gaz

La viscosité cinématique du gaz intervient dans le calcul du coefficient d’échange par
convection. Le coefficient d’échange convectif est donné par le terme :

hconv = C1
λ

A
Reb (2.40)

La figure (FIG. 2.20) montre l’évolution du flux de chaleur avec ou sans la prise en
compte de la viscosité cinématique. Le modèle est recalé pour que la quantité de chaleur
perdue dans les parois soit identique dans les deux cas. La prise en compte de la viscosité
des gaz entraîne un maximum de flux de chaleur plus important car la viscosité croit avec
la température.
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FIG. 2.20: Flux de chaleur aux parois avec viscosité cinématique fixe ou variable.pcol =
860 mbars. Evolution des pertes aux parois pour différentespcol. N = 2000 tr/min,

φ = 1, AA = 30◦V .

On remarque également que les pertes aux parois augmentent avec la pression collec-
teur. Ceci correspond au fait que la quantité d’énergie libérée est plus importante.

Le coefficient de convection (FIG. 2.21) est fonction de l’angle vilebrequin car il dé-
pend de la pression et de la température. On remarque que son évolution est identique à
celle obtenue par Stone [23], cependant, le maximum est obtenu pour un angle de 345◦V .
Le coefficient d’échange dépend uniquement de la viscosité cinématique et celle ci chute
avec la pression mais augmente avec la température. La contribution des deux variables
fait que l’on obtient un maximum avant la pression et la température maximale.

Le flux de chaleur surfacique correspond également aux valeurs obtenues dans [6].
Tout comme sur la figure (FIG. 2.20), les pertes aux parois augmentent avec la charge.
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FIG. 2.21: Coefficient de convection pour différentespcol. Flux de chaleur surfacique avec
coefficient de convection variable.N = 2000 tr/min, φ = 1, AA = 30◦V .

2.6.8 Comparaison avec acoustique et inertie des gaz

Le modèle développé ne prend pas en compte les phénomènes inertiels et ondulatoires.
Il est donc intéressant de vérifier que cela n’altère pas les résultats du modèle. Etant donné
que l’inertie de la colonne gazeuse et l’acoustique modifient les pressions instantanées, les
débits de gaz se voient également changés.

90 180 270 360 450 540 630
−1500

−1000

−500

0

500

1000

1500

2000

2500

3000

3500

4000

angle vilebrequin (°V)

dé
bi

t m
as

si
qu

e 
(g

/m
in

)

dm
adm

 acou.
dm

adm
dm

éch
 acou.

dm
éch

0  90 180 270 360 450 540 630 720
700

800

900

1000

1100

1200

1300

angle vilebrequin (°V)

pr
es

si
on

 (
m

ba
rs

)

p
col

 acou.
p

col
p

cyl
 acou.

p
cyl

p
éch

 acou.
p

éch

FIG. 2.22: Simulation des débits avec prise en compte de l’acoustique.

Une première simulation a été réalisée en utilisant un modèle de collecteur afin de
modéliser la pression dans la chapelle d’admission (FIG. 2.22). La pression évolue en
fonction de l’angle vilebrequin et la pression chute lors du transvasement des gaz du col-
lecteur d’admission au cylindre. Bien que la pression moyenne soit identique à la pression
relevée expérimentalement, on remarque que l’acoustique tubulure vient se superposer au
signal issu de la simulation. Pour l’échappement, la pression est supposée constante. La
simulation prenant comme paramètres un modèle de collecteur d’admission et une pres-
sion échappement constante donne une pression cylindre différente de celle obtenue en
simulant le même point de fonctionnement mais en prenant comme paramètres les pres-
sions expérimentales. La différence entre les débits instantanés simulés des deux manières
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n’est pas très importante car le calcul des débits se fait en utilisant la pression cylindre.
Etant donné que la pression cylindre est différente lors des deux simulations, les débits
sont très proches (FIG. 2.22).

Dans les deux cas la fraction de gaz résiduels est fausse (TAB. 2.4).

expérience simu+acoustique simu

ṁadm (g/min) 364,8 365,0 349,8

χres (%) 9,62 6,24 7,92

ε sur ṁadm (%) 0 0,06 -4,10

ε sur mcyl (%) 0 -3,55 -5,88

TAB . 2.4: Valeurs des débits en simulation et expérience.

2.7 Conclusion

Le comportement du moteur mono-cylindre a été simulé à partir d’un modèle0 −
Dhf . Il s’agit d’un modèle élaboré à partir de lois physiques. Les organes du moteur
tels que le collecteur, le cylindre et les soupapes sont modélisés à l’aide des lois de la
thermodynamique. Les pertes aux parois sont déterminées à partir d’un modèle physique
et la combustion à l’aide d’un modèle phénoménologique.

Le comportement du modèle à différentes variable a été validé. La prise en compte des
phénomènes ondulatoires et inertiels à montré les limites du modèle mais seul l’aspect
qualitatif nous importe pour le contrôle.

L’aspect quantitatif n’a pas été validé car il aurait fallu recaler le modèle ce qui ré-
clame beaucoup de temps et n’est pas justifié pour notre application. De plus, les valeurs
moyennes auraient été justes mais les valeurs instantanées seraient erronées.

Les résultats présentés correspondent bien au fonctionnement d’un moteur à 4 temps
à allumage commandé. Les résultats de simulation présentés par la suite seront alimentés
par des données issues du modèle de moteur. Les résultats de simulation du modèle de
moteur seront donc représentatif du fonctionnement d’un moteur.
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Chapitre 3

Caractérisation de la fraction de gaz
résiduels

L’étude du cycle à 4 temps (chapitre1) décrit les 4 phases qui permettent le fonction-
nement du moteur. Lors de la phase d’échappement, une partie seulement des gaz issus
de la combustion est évacuée hors du cylindre. Les gaz d’échappement qui restent dans le
cylindre sont appelésgaz résiduels.

A la fin de la phase d’échappement, la plus grande partie des gaz ont été expulsés à
l’échappement mais il reste des gaz brûlés dans le volume mort.

On refoule également des gaz brûlés dans la tubulure d’admission lors de l’ouverture
de la soupape d’admission. Cela vient du fait que la pression régnant dans le cylindre
est supérieure à celle dans la tubulure d’admission. Ces gaz sont ensuite admis avec le
mélange frais provenant du collecteur.

On admet donc un gaz contenant des gaz brûlés qui se mélange avec des gaz d’échap-
pement contenu dans le volume mort.

Les gaz résiduels modifient significativement la combustion dans les moteurs à com-
bustion interne car ils occupent du volume et donc réduisent le remplissage [24] [25] [26]
[27]. Les gaz résiduels augmentent la tendance au cliquetis [28], il est donc primordiale de
connaître la quantité et la composition de ces gaz afin d’assurer une combustion optimale.
La quantité dépend des paramètres géométriques du moteur ainsi que des conditions de
fonctionnement. La composition elle, est fonction de la richesse du mélange.

Il est donc nécessaire de connaître la fraction de résiduels et de l’intégrer au contrôle
moteur dans le but de réaliser une meilleur estimation des gaz contenus dans le cylindre.

Pour cela, il est indispensable de caractériser la fraction de résiduels à partir d’essais
moteur ou de simulations. Deux approches expérimentales ont été réalisées. Dans cette
étude, la première méthode est basée sur une approche de dilution des gaz brûlés par
les gaz frais. Les gaz d’échappement sont dilués cycle à cycle par les gaz frais et on
mesure la quantité deHC dans la tubulure d’échappement à l’aide d’un analyseurFID
rapide. L’évolution de la concentration enHC permet de remonter à la quantité de gaz
résiduels. La deuxième méthode consiste à prélever les gaz dans le cylindre et à mesurer
la concentration enCO2. Les moyens expérimentaux sont détaillés sur la figure (FIG. 3.1).

A partir des résultats obtenus, il est possible d’établir un modèle 0-D renseigné à partir
de valeurs moyennes afin d’avoir un faible temps de calcul. Ainsi, on pourra prendre en
compte les gaz résiduels dans le contrôle moteur.

Contrôle moteur à allumage commandé
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3.1 Moyens expérimentaux

Le dispositif expérimental est composé d’un détecteur à ionisation de flamme rapide
placé dans la tubulure d’échappement, d’un système d’acquisition rapide de type DAQ
Pad 6070 E (FIG. 3.1) permettant l’acquisition de différents signaux :

– pression cylindre
– pression collecteur
– signalFID
– signal sonde de prélèvement

Une génératrice est utilisée en guise de frein moteur. La richesse est calculée à partir
d’une analyse 5 gaz (CO2, CO, HC, NOx, O2). Les grandeurs lentes telles que :

– mesure des analyseurs
– couple moteur
– débit d’air
– température d’air...

sont simplement relevées sur des fiches d’essai.
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FIG. 3.1: Moyens expérimentaux mis en oeuvre.
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3.2 Etat de l’art

Il existe différentes techniques pour déterminer la fraction massique ou molaire des
gaz résiduels. Le tableau (TAB. 3.1) répertorie la plupart des techniques décrites dans la
littérature. Chaque méthode présente des caractéristiques qui lui sont propres.

Méthode Analyse Auteur

Prélèvement cylindre

CO2
[29], [30], [31], [32], [28],

[33], [34], [35], [36], [37], [38]

HC [39], [40], [41]

NO [42]

Prélèvement échappement NO [42]

V isualisation

RAMAN
O2, CO2

H2O,C3H8

CARS CO2

LIF H2O

Fibre
CO2Optique

[43], [44], [45], [46]

[24], [47]

[48]

[49]

Code

0−D bf
[32], [50], [51], [52], [53],
[42], [54], [55], [56], [57]

0−D hf
[40], [58], [59], [60], [61],

[62], [63], [64]

1−D
[25], [30], [65], [66], [38],

[67]

3−D [68], [58], [69]

TAB . 3.1: Principales techniques de détermination des gaz résiduels.

Le prélèvement dans le cylindre se fait bien souvent en utilisant un capillaire implanté
dans une bougie d’allumage en faisant un prélèvement continu [39]. Il est possible d’in-
terposer une électrovanne entre le capillaire et l’appareil de mesure [32]. Le prélèvement
est donc réalisé localement et la mesure peut être donnée instantanément si l’appareil est
rapide ou à posteriori si les gaz sont recueilli dans un volume tampon.

Le prélèvement à l’échappement et une technique consistant à analyser un échantillon
des gaz d’échappement. La quantité prélevée est souvent très faible, il faut donc supposer
que les gaz sont homogènes.

Dans les deux cas, le principe est de comparer la concentration d’une espèce chi-
mique du mélange contenu dans le cylindre à la concentration de la même espèce mais

Contrôle moteur à allumage commandé
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à un autre instant. Si on effectue un prélèvement dans le cylindre, il faut donc comparer
les concentrations des gaz avant combustion et après combustion. Sur les moteurs à allu-
mage commandé, si le prélèvement débute à la fermeture des soupapes d’admission et se
termine juste avant l’ouverture des soupapes d’échappement, il faut réaliser des coupures
d’allumage pour mesurer la concentration sans combustion [42], [32], [29]. Dans le cas
d’un prélèvement à l’échappement, il faut trouver une méthode pour modifier la compo-
sition des gaz entre les gaz contenus dans le cylindre et les gaz à l’échappement afin de
quantifier les résiduels.

Il existe d’autres méthodes, non intrusives, destinées à déterminer la quantité de gaz
résiduels. L’utilisation d’accès optiques permet de visualiser des coupes 2-D dans la
chambre de combustion. Plusieurs techniques sont utilisées, la méthode RAMAN1, CARS2,
LIF3 mais certains utilisent une fibre optique implantée dans une bougie d’allumage. Cela
fournit une valeur moyenne recueillie sur une surface de l’ordre de 6×12 mm, au cours
du cycle.

Les codes de calcul sont également utilisés pour estimer la quantité de résiduels. Il
est possible de faire une approximation à partir de données thermodynamiques moyennes
[50] [52] ou géométriques. Il existe des modèles 0-Dbassefréquence et d’autres dits
hautefréquence. Les codes0 − Dbf sont des modèles recalés sur des expériences et
prennent en compte 2 [42] ou plusieurs paramètres moyens sur le cycle [53] [58] [32].
Il existe également des codes0 −Dhf qui donnent une valeur moyenne [59] à partir des
valeurs instantanées. D’autres fournissent l’évolution de la quantité de résiduels au cours
du cycle [40].

Les codes 1-D permettent de gérer l’acoustique moteur et l’inertie des gaz. Cela se tra-
duit par une meilleur précision de calcul (cf. §2.6.8). Il permettent également d’effectuer
des calculs de concentration dans les cellules de maillage.

Enfin les codes 3-D donnent accès à toutes les informations mais le temps de calcul
est très important.

Les gaz résiduels peuvent donc être déterminés par de nombreuses méthodes. Afin de
choisir la méthode la plus appropriée dans notre cas, il convient de connaître le modèle
que l’on va développer et de voir les hypothèses faites. De cette façon, on sera à même de
faire le meilleur choix dans la méthode de détermination de la fraction massique de gaz
résiduels.

Le tableau (TAB. 3.2) présente les avantages et inconvénients de chaque méthode. La
méthode de prélèvement à l’échappement présente l’avantage d’être simple à mettre en
œuvre. Il suffit d’avoir un orifice pour placer une sonde de prélèvement. Malheureuse-
ment, la mesure est effectuée localement et ne représente pas obligatoirement le compor-
tement global du phénomène étudié.

Le prélèvement dans le cylindre est plus difficile à mettre en œuvre car il faut un accès
à la chambre de combustion, il faut piloter la vanne de prélèvement et ensuite analyser les
gaz prélevés. Une fois ces conditions réunies, la mesure est représentative du phénomène

1Le principe de la spectroscopie Raman consiste à envoyer une lumière monochromatique sur l’échan-
tillon à étudier et à analyser la lumière diffusée. Une des utilisation est la caractérisation de la composition
chimique d’un mélange gazeux.

2Il s’agit d’illuminer l’objet avec deux impulsions ultra-courtes dont la différence de fréquence est égale
à la fréquence Raman que l’on veut exciter.

3Absorption et émission d’une molécule excitée par un faisceau laser accordé sur une longueur d’onde
de résonance de la molécule.
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car on prélève une grande quantité de gaz.
La simulation permet de s’affranchir des problèmes expérimentaux mais les résultats

obtenus ne sont que des estimations.

Méthode Avantage Inconvénient

Prélèvement cylindre
mesure directe mise en œuvre compliquée

quantité prélevée importante

Prélèvement échappement mise en œuvre simple prélèvement local

V isualisation
vérification homogénéité mise en œuvre compliquée

mesure locale

Code
mise en œuvre simple résultats estimés
temps de calcul faible

accès à toutes les variables

TAB . 3.2: Avantages et inconvénients des principales techniques de détermination des gaz
résiduels.

3.3 Modèle de résiduels

3.3.1 Approche théorique

La prise en compte des gaz résiduels dans le contrôle moteur ne doit pas nécessiter
des calculs trop complexes afin de réaliser ces calculs dans un temps impartit. Il a donc
fallu développer un modèle permettant d’estimer les gaz résiduels. Le choix s’est porté
sur un modèle moyen 0-D basé sur l’analyse thermodynamique d’un cycle théorique [53]
du type Beau de Rochas. Les gaz résiduels sont le résultat de deux contributions :

– Le transvasement des gaz durant le cycle
– Les volumes morts

Il ressort de cette analyse que la masse de gaz résiduels peut être décomposée comme
étant la masse de gaz d’échappement provenant des back-flows (entre l’ouverture des
soupapes d’admission et la fermeture des soupapes d’échappement) plus la masse de gaz
contenus dans le volume de la chambre de combustion auPMH (eq.3.1).

mres =

∫ FE

OA

ṁéchdt + m
OA

(3.1)

La fraction massique peut être exprimée en connaissant la masse totale de gaz conte-
nus dans le cylindre. On obtient alors l’équation (eq.3.2).

Contrôle moteur à allumage commandé
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χres =
mres

mtot
=

∫ FE

OA

ṁéchdt

mtot
+

m
OA

mtot
(3.2)

Le calcul de la contribution des back-flows peut être détaillé de la manière suivante.
Tout d’abord, la section de passage moyenne des gaz durant le croisement croisement est
exprimée par la relation (eq.3.3, FIG. 3.3)

Ss,moy = π
∆θ

(
Ds,adm

∫ Ls,adm=Ls,éch

AOA

Ls,admdθ + Ds,éch

∫
RFE

Ls,adm=Ls,éch

Ls,échdθ

)

=
πVcyl OF

∆θ

(3.3)

La section de passage des gaz correspond à la somme de deux aires. La première est la
surface située sous la levée de soupape depuis l’ouverture de l’admission jusqu’à l’angle
où la levée de soupape d’admission est égale à celle de l’échappement. La deuxième est
la surface sous la levée échappement qui débute de ce même angle et qui s’arrête à la
fermeture de l’échappement (FIG. 3.2).

−40 −30 −20 −10 0 10 20 30 40
0

0.05

0.1

0.15

0.2

0.25

0.3

0.35

0.4

0.45

0.5

angle vilebrequin (°)

le
vé

e 
so

up
ap

e 
(m

m
) admission échappement

FEOA

∆θ 

FIG. 3.2: Détermination des aires de surface de passage durant le croisement.

Le termeOF désigne le facteur de croisement (overlap factorOF ). Il représente une
image de la durée de croisement d’une distribution. Il correspond à la surface de passage
des soupapes durant la phase de croisement rapporté à la cylindrée. Ce facteur indique
donc la propension de la distribution à avoir du back-flow. Le calcul est détaillé dans
l’équation (eq.3.4).
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OF =
Ds,adm

∫ Ls,adm=Ls,éch

AOA
Ls,admdθ + Ds,éch

∫
RFE

Ls,adm=Ls,adm
Ls,échdθ

Vcyl
(3.4)

Au cas où on ne connaît pas la loi de levée des soupapes, il est possible de faire
une approximation de la valeur du facteur de croisement. En utilisant cette relation, le
croisement est défini pour une levée de soupape de 0,15 mm (FIG. 3.2).

Ls,moymax
=

Ls,admmax
+ Ls,échmax

2

Ds,moy =
Ds,adm+ Ds,éch

2

(3.5)

Le diamètre des sièges de soupapes et la levée sont représentées sur la figure (FIG.

3.3).

Ls

Ds

FIG. 3.3: Schéma de la chambre de combustion.

La relation (eq.3.6) permet une approximation deOF mais on remarque sur la figure
(FIG. 3.4) que dans le cas de ce profil de came, il existe une différence entre la valeur
réelle et la valeur donnée par l’approximation polynomiale.

OF =
1.45

A

(
107 + 7.8∆θ + ∆θ2

)(Ls,moymax
Ds,moy

A2

)
(3.6)

L’estimation du facteur de croisement fait appel à des valeurs moyennes sur les levées
et diamètres des soupapes.

L’estimation ne permet pas d’estimer une valeur pour un croisement inférieur à 33◦V
car il faut une levée de 0,15 mm pour effectuer le calcul.

La vitesse des gaz est supposée être de la forme (eq.B.6).

Ū ∝
√

péch− pcol

ρéch
(3.7)
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FIG. 3.4: Calcul et estimation du facteur de croisement associé à l’erreur commise.

La détermination de la masse d’un gaz traversant un orifice est donné par la relation
(eq. 3.8). Il est fonction de la masse volumique du gaz, de la section de passage, de la
vitesse du gaz et du temps.

m = ρ S Ū ∆t (3.8)

Le premier terme de l’équation (eq.3.2) représente la fraction massique de gaz rési-
duels due aux back-flows. On peut donc s’exprimer sous la forme (eq.3.9) en reprenant
la même structure que celle de l’équation (eq.3.8). Dans ce cas, la masse volumique du
gaz est représentée parρéch, la section de passage par l’équation (eq.3.3), la vitesse des
gaz par (eq.3.7) et le temps par le terme∆θ

N
.

∫ FE

OA

ṁéchdθ

mtot
∝

ρéch

√
péch− pcol

ρéch
Vcyl

OF
∆θ

∆θ
N

mtot
(3.9)

La relation (eq.3.9) peut également s’écrire sous la forme (eq.3.10).

1

C

Tx− 1

Tx

OF

N

(
péch

pcol

)(
γ + 1

2γ

)√
péch− pcol

ρcol
(3.10)

où le terme C peut être exprimé par la relation (eq.3.11) en considérant une détente
isentropique entre les points 4 et 5 (FIG. 3.5).

C =

(
1 +

PCI

cvT1 (1 + PCO) Txγ−1

)1/γ

(3.11)
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FIG. 3.5: Cycle théorique de Beau de Rochas à charge partielle.

La structure du modèle de fraction de gaz résiduels est donc réalisée. Le terme esti-
mant la quantité de gaz résiduels provenant des volumes morts est exprimé par la relation
(eq.3.12).

m
OA

mtot
=

ρéch

ρcol

VcylAOA

Vtot

(3.12)

En considérant que les soupapes d’échappement s’ouvrent au PMB, on peut approxi-
mer la relation (eq.3.12) par la relation (eq.3.13).

m
OA

mtot
=

ρéch

ρcol

1

Tx
(3.13)

En supposant un cycle théorique, la relation (eq.3.13) devient (eq.3.14).

m
OA

mtot
∝ 1

C

(
péch

pcol

)1/γ
1

Tx
(3.14)

En regroupant les termes (eq.3.10) et (eq.3.14), on a la structure du modèle d’esti-
mation de la fraction massique de gaz résiduels d’un moteur fonctionnant avec une épure
de distribution conventionnelle (eq.3.15).

χres =
1

C

Tx− 1

Tx

OF

N

(
péch

pcol

)( γ+1
2γ )√péch− pcol

ρcol
+

1

C

(
péch

pcol

)1/γ
1

Tx
(3.15)

On suppose que le rapport volumétrique est constant et on introduit 5 constantes des-
tinées à remplacer les termes constants dans l’équation (eq.3.15) ainsi qu’à recaler le
modèle sur des mesures. On ajoute également un termeφ destiné à prendre en compte la
richesse. Ce terme n’apparaît pas lorsque l’on étudie un cycle théorique mais on observe
une influence de la richesse sur la quantité de gaz résiduels [53] [40] [32] [58]. La relation
(eq.3.15) peut être écrite (eq.3.16)

χres = C1
OF

N

(
péch

pcol

)C2 √
|péch− pcol|+

C3 φC4

Tx

(
péch

pcol

)C5

(3.16)
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Le rapport volumétrique est défini comme étant (eq.3.17).

Tx =
Vcyl + Vcc

Vcc
(3.17)

Le modèle est donc défini. Il faut procéder à des essais afin de trouver les constantes
de calageC1, ..., C5.

On peut encore modifier le modèle car la relation (eq.3.15) suppose que le rapport
volumétrique est constant. En introduisant le fait que le rapport volumétrique effectif à
l’ouverture des soupapes d’admission n’est pas le même que celui auPMH et qu’il est
fonction de la distribution, le termeTx−1

Tx
de l’équation (eq.3.15) devientΓ(OA).

La figure (FIG. 3.6) montre le rapport volumétrique effectifΓ en fonction de l’ouver-
ture des soupapes d’admission pour les deux rapports volumétriques testés. Les points
marqués d’un "o" représentent les points étudiés lors des différents croisements de sou-
papes. L’erreur commise peut atteindre 70% lors d’un fort croisement de soupape.
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FIG. 3.6: Influence de AOA sur le rapport volumétrique.

Le modèle de résiduels s’écrit quant à lui (eq.3.18), en considérant que la pression col-
lecteur est égale à la pression d’admission. Le rapport volumétrique effectif a été introduit
afin de mieux modéliser les back-flows. En effet, la masse de gaz résiduels emprison-
née dans le volume mort dépend du rapport volumétrique (Tx) mais il se trouve que le
recalage du modèle s’avère meilleur (cf. §3.8.2).

Le termeOF a donc disparu du modèle mais le croisement est tout de même pris
en compte à travers le rapport volumétriqueΓ car il change en fonction de l’épure de
distribution.

χres =
C1

N

Γ− 1

Γ

(
péch

pcol

)C2 √
|péch− pcol|+

C3 φC4

Γ

(
péch

pcol

)C5

(3.18)
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Le tableau (TAB. 3.3) représente la croisement de soupape en◦V pour différentes
levées de soupapes en fonction du facteur de croisementOF . En effet, il est possible de
définir le croisement de soupapes pour différentes levées.

OF (◦/m) 0 0, 58 1, 16 1, 92 2, 83 3, 65 4, 68

croisement

jeu =
0 mm

0 48 63 75 84 90 96

(◦V )

jeu =
0, 15 mm

−33 15 30 42 51 57 63

jeu =
0, 7 mm

−74 −26 −11 1 10 16 22

jeu =
1 mm

−82 −34 −19 −7 2 8 14

TAB . 3.3: Correspondance entre le croisement et le jeu aux soupapes pour différentes
épures de distribution.

Afin de renseigner le modèle, il faut analyser les gaz et déterminer la quantité de
résiduels. Pour cela, on peut effectuer un prélèvement dans les gaz d’échappement et
déterminer la quantité de résiduels contenus dans ces gaz. Il est possible de retrouver la
fraction de gaz résiduels à partir de l’analyse desHC à l’échappement. Pour analyser les
gaz, on utilise unFID rapide.

3.4 Fonctionnement du FID rapide

3.4.1 Introduction

Les normes anti-pollutions devenant de plus en plus drastiques, il a fallu réduire le
rejet de HC des véhicules. Pour cela, il était nécessaire de comprendre le mécanisme de
formation des hydrocarbures imbrûlés. LeFID (Flame Ionization Detector) rapide faci-
lite cette compréhension en apportant deux types d’informations :

– des informations fournies dans le cycle permettant d’étudier le mécanisme de for-
mation des HC dans le moteur [70] [71].

– des données cycle à cycle donnant les HC en fonction du point de fonctionnement
du moteur [72] [73].

Le FID rapide a été mis au point à partir d’unFID conventionnel, la différence
provient du fait qu’il doit être insensible aux fluctuations de pression du gaz prélevé. Le
débit massique de gaz prélevé doit être constant afin de mesurer la production massique
de HC.

Le principe duFID est basé sur la libération d’électrons provenant des gaz analysés.

Contrôle moteur à allumage commandé
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3.4.2 Ionisation de la flamme

Les hydrocarbures imbrûlés contenus dans les gaz d’échappement sont composés
d’atomes de carbone et d’hydrogène liés entre eux. Lorsqu’une molécule de cet hydro-
carbure est introduit dans une flammehydrogène/air, la molécule est décomposée par
la chaleur et le carbone et l’hydrogène sont oxydés. Des ions sont alors libérés lors d’un
processus chimi-ionisant qui n’est pas encore très bien compris. Le processus de chimi-
ionisation entraîne des réactions du type (eq.3.19)

CH + O −→ CHO+ + e− (3.19)

On évalue à un atome de carbone sur un million le nombre d’atomes libérant un ion
lors de la réaction. Les ions sont produits dans la zone de réaction de la flamme d’hy-
drogène où sont brûlées les molécules de carbone. La concentration en ions atteint son
maximum près de cette zone de réaction. Le nombre d’ions produits par molécules d’hy-
drocarbure brûlé dépend du nombre d’atomes de carbone présents dans la molécule. Brû-
ler une molécule de propane (C3H8) libérera trois fois plus d’ions qu’une molécule de
méthane (CH4).

En considérant que l’on prélève un volume de gaz contenant des hydrocarbures, le
nombre total d’ions produits dépend tout d’abord du nombre d’atomes de carbone pré-
sents dans un molécule d’hydrocarbure et ensuite du nombre de molécules présentes dans
le volume prélevé. Afin de déterminer la quantité d’hydrocarbures dans l’échantillon pré-
levé, il est nécessaire de connaître le nombre de molécules réagissant lors de la réaction
ainsi que le nombre d’atomes de carbone contenus dans les molécules d’hydrocarbures.

Le FID permet de déterminer la concentration enHC à partir de la quantité d’ions
émis.

3.4.3 Fonctionnement d’un FID

La figure (FIG. 3.7) représente de manière simplifiée un détecteur à ionisation de
flamme.

+ -

collecteur

brûleur

hydrogène

air

flamme

capillaire

FIG. 3.7: Représentation simplifiée d’un FID.

Une différence de potentiel de l’ordre de 150V est appliquée entre l’anode et la ca-
thode du collecteur haute tension. L’hydrogène est mélangé avec le gaz prélevé contenant
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les hydrocarbures imbrûlés et ce mélange est ensuite brûlé dans une flamme de diffusion
formée par la combustion de l’hydrogène dans l’air. Lorsque les produits de combus-
tion passent entre les électrodes, les ions chargés positivement migrent vers la cathode
alors que les électrons vont vers l’anode. Il en résulte un courant entre les électrodes (eq.
3.20) [74].

i = c [HC] (3.20)

L’hydrogène est utilisé comme carburant car la combustion des molécules d’hydro-
gène ne produit pas d’ions. Les ions collectés par la cathode sont dû à la présence d’hy-
drocarbures contenus dans le gaz prélevé.

L’intensité du courant délivré dépend du nombre d’ions collectés par la cathode par
unité de temps. Ce nombre est fonction du débit volumique de gaz prélevé, de la concen-
tration volumique d’hydrocarbure dans les gaz prélevés et du nombre d’atomes de carbone
par molécule d’hydrocarbure. On obtient alors la relation (eq.3.21).

i ∝ V̇ n x (3.21)

On estime que le courant produit par le détecteur peut être calculé de la manière sui-
vante en supposant que le gaz prélevé contient uniquement un composé à base d’hydrocar-
bure. Le nombre de molécules d’hydrocarbure par unité de volume d’échantillon s’écrit
(eq.3.22)

n = N [HC]
p

RT
10−6 (3.22)

En injectant l’équation (eq.3.22) dans la relation (eq.3.21), on a alors l’équation (eq.
3.23).

i ∝ V̇N [HC]
p

RT
x10−6 (3.23)

En supposant que le collecteur haute tension a une efficacité de 100% le courant déli-
vré est de la forme (eq.3.24).

i = V̇N [HC]
p

RT
xje10−6 (3.24)

Le courant délivré par leFID est proportionnel à la concentration en HC [75]. Lorsque
la concentration en HC varie, le courant varie de façon linéaire en supposant que le débit
prélevé est constant ainsi que le nombre d’atomes de carbone présents dans les molécules
d’hydrocarbures. Ceci est vérifié par la relation (eq.3.24) ainsi qu’expérimentalement
(FIG. 3.8).

Afin d’estimer la concentration volumique en HC, leFID n’utilise pas directement
la relation (eq.3.24). Dans un premier temps, le courant est converti en une tension, puis
amplifié afin de délivrer un signal d’une amplitude de plusieurs volts (FIG. 3.9).
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FIG. 3.8: Courant produit par un FID.

Lors de l’utilisation duFID, le débit de gaz prélevé est maintenu constant. Il est
alors possible de calibrer l’appareil avec une relation linéaire entre la tension délivrée et
la concentration volumique en hydrocarbures contenus dans les gaz prélevés. Etant donné
que la réponse duFID est fonction de l’hydrocarbure prélevé, la courbe de calibration
duFID est différente pour chaque hydrocarbure.
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FIG. 3.9: Signal de sortie d’un FID en fonction de la concentration en HC. Source [76].

Afin de pallier ce problème, les courbes de calibration sont établies en fonction de
la concentration en carbone (ppmC1). On a alors une relation entre la tension de sortie
de l’appareil et la concentration d’atomes de carbone. Cette solution permet également
de faire une mesure sur des mélanges qui contiennent plusieurs hydrocarbures, chacun
composé de différents nombre d’atomes de carbone par molécule. LeFID mesure la
concentration d’atomes de carbone dans un échantillon plutôt que la concentration en
hydrocarbures.
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3.4.4 Utilisation d’un FID rapide

Le fonctionnement duFID rapide est identique à celui d’unFID traditionnel. Le
temps de réponse de l’appareil est en revanche plus faible, il faut donc être certain que les
valeurs instantanées soient représentatives de la mesure à l’instantt. La relation (eq.3.24)
fait intervenir les variables telles que le débit volumique de gaz prélevé, la concentration
enHC et également la pression dans lachambre FID (FIG. 3.10).

Oscillation de pression dans la chambre à pression constante

Le système de pompage des gaz prélevés doit maintenir un débit massique constant
dans leFID. Ceci est possible en maintenant une pression constante dans lachambreCP
et dans lachambre FID (FIG. 3.10). En pratique, ceci est réalisé par des détendeurs
implantés dans les deux chambres. Toutefois, la dynamique de ces régulateurs n’est pas
assez élevée pour isoler lachambre CP de toute fluctuation de pression provenant de la
source de prélèvement.

thermocouple FID
échappement

bougie

Flamme FID

nez du brûleur

sonde de prélevement
chauffée

chambre CP

support tube FID

FID et CP
ajutages

collecteur haute tension

chambre FID

FIG. 3.10: Coupe d’un FID rapide.

Ceci est particulièrement vérifié lorsque le prélèvement est réalisé dans le cylindre,
la pression atteignant 10-80 bars en fonction des conditions de fonctionnement. Lorsque
le prélèvement est réalisé dans l’échappement, le flux pulsé entraîne alors des variations
de pression dans lachambre CP (FIG. 3.11). Toutefois, la fluctuation de pression dans
le FID est souvent négligeable du fait que le débit de prélèvement est faible comparé aux
débits d’air et d’hydrogène.

La figure (FIG. 3.11) représente une mesure deHC réalisée dans la tubulure d’échap-
pement. Le signal délivré par leFID rapide ainsi que la pression sont représentés. Les
deux signaux sont resynchronisés afin de mettre en évidence l’interaction entre la pression
et le signal délivré.

De même, la valeur des pressions dans lachambre CP et lachambre FID modifient
la réponse de l’appareil [77]. La figure (FIG. 3.11) montre la sensibilité de l’appareil aux
pressions régnant dans les chambres. La valeurCP (FIG. 3.11) correspond à la dépression
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FIG. 3.11: Influence de la fluctuation de pression dans l’échantillon prélevé. Influence de
la pression sur le signal délivré par le FID.

entre l’atmosphère et lachambre CP . La valeurFID est la dépression entre dans la
chambre CP et lachambre FID.
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FIG. 3.12: Influence de la pression sur le signal délivré par le FID. Source [77]

La figure (FIG. 3.12) montre l’influence de la pression dans la chambrechambre CP .
La mesure pour les trois essais est réalisée dans les mêmes conditions, seuls les réglages
duFID changent. La mesure délivrée par leFID est lissé lorsque la différence de pres-
sion entre lachambreCP et lachambreFID augmente alors que les valeurs réelles sont
identiques dans les trois cas de figure. On observe également une modification des valeurs
données par leFID. Une fois encore il faut vérifier que les réglages effectués durant la
calibration restent constant.

La mesure desHC est donc sensible à la pression, il faut donc être prudent pour
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analyser les valeurs fournies. Une fluctuation du signal peut être dû à une augmentation
de la pression et non pas à une augmentation desHC. La présence d’oxygène et d’eau
dans les échantillons prélevés est également une source d’erreurs de mesure.

Interférences causées par l’oxygène

Lorsque l’échantillon de gaz prélevé contient de l’oxygène (FIG. 3.13), il se produit des
changements dans la température de la flamme et dans sa forme. Le lieu de formation des
ions change et il y a compétition entre la formation des ions dans la flamme et l’oxydation
des hydrocarbures [76].

L’interférence causée par l’oxygène dépend de la conception duFID ainsi que des
conditions de fonctionnement : la pression dans lachambre CP , le débit d’hydrogène
ainsi que sa dilution dans un autre gaz (hélium).
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FIG. 3.13: Influence de l’oxygène sur la réponse d’un FID. Débit de4, 13.10−3 mole/s de
n-heptane dans un flux d’argon de60 cm3/min ; débit d’air :800 cm3/min. Source [76].

On remarque sur la figure (FIG. 3.13) que l’oxygène interfère bien en comparaison
d’un mélange non oxygéné et ce, quel que soit le débit deH2. Il est donc très important de
ne pas changer les conditions de fonctionnement duFID une fois que celui-ci est calibré.

La figure (FIG. 3.14) met bien en évidence que plus le taux d’oxygène est important
dans l’échantillon prélevé et plus l’erreur commise sur la mesure desHC est importante.
Ceci ce vérifie pour différentes compositions de mélanges de combustiblesair/hydrogène
(ratio Air/H2).

Pour des applications automobiles, la proportion d’oxygène dans les gaz frais ou brû-
lés change. De ce fait, les gaz utilisés pour l’étalonnage diffèrent. Pour une mesure dans
des gaz brûlés, le gaz étalon généralement utilisé est un mélange de propane dans de
l’azote à une concentration connue. Pour des gaz contenant des gaz frais et brûlés, ce qui
est le cas des gaz d’échappement d’un moteur, il faut calibrer l’appareil en utilisant des
gaz étalons à différentes concentrations en oxygène.

Contrôle moteur à allumage commandé



70 Chapitre 3 : Caractérisation de la fraction de gaz résiduels

0 2 4 6 8
−24

−20

−16

−12

−8

−4

0

4

concentration O
2
 dans échantillon (Vol.%)

er
re

ur
 m

oy
en

ne
 c

au
sé

e 
pa

r 
O

2 (
%

)

ratio Air−H
2

               
  14,6
     7,6
   17,5
      4,6
    29,2     

FIG. 3.14: Erreur engendrée par la présence d’oxygène dans le gaz prélevé (Perkin-Elmer
détecteur à ionisation de flamme ; débit d’air :175 ml/min. carburant : hydrogène, débit
de carburant6−38ml/min ; prélèvement :100, 303 et1010ppm n-hexane dans de l’azote

dilué avec différentes quantités d’oxygène ; débit prélevé3 ml/min). Source [76].

Afin de réduire cette sensibilité àO2, il est possible d’utiliser un mélange d’hydrogène
et d’hélium comme combustible mais cela réduit la gamme de mesure de l’appareil. Dans
notre cas, l’appareil utilisé est conçu pour fonctionner avec duH2 pur.

Condensation de l’eau

Lors des essais, la flamme duFID s’éteignait régulièrement. Le problème venait de
la présence d’eau dans les gaz prélevés.

On distingue deux problèmes dûs à la condensation de l’eau associés au fonctionne-
ment d’unFID rapide : l’eau condense dans lachambreCP ou lachambreFID et l’eau
condense dans la ligne de prélèvement.

Dans le premier cas, lorsque l’eau condensée arrivait dans les détendeurs reliés à la
pompe à vide, cela entraînait un brusque variation de pression dans lachambre CP .
La solution consiste à utiliser des détendeurs chauffés ainsi qu’une ligne chauffée allant
jusqu’à la pompe à vide. La condensation dans la ligne de prélèvement intervient elle,
lorsque les gaz d’échappement se refroidissent au contact de la ligne de prélèvement et
atteignent une température de l’ordre du point de rosée ce qui représente une température
d’environ 50◦ C dans ces conditions de fonctionnement. Lorsque les gouttelettes d’eau
atteignent le tubeFID on a extinction de la flamme car les gouttelettes d’eau éclatent
dans la flamme.

Il faut alors utiliser une ligne chauffée pour éviter ce problème. Sur la figure (FIG.

3.15), on remarque un module de puissance destiné à chauffer les gaz dans la ligne de
prélèvement.
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FIG. 3.15: Ligne de prélèvement d’un FID.

Calibration d’un FID rapide

La calibration d’unFID se fait généralement de façon statique en introduisant des
gaz étalons dans la ligne de prélèvement [76]. Dans la littérature, la linéarité de l’appareil
a été testée en utilisant différents gaz étalons avec une large gamme de concentration en
hydrocarbures.

Dans les moteurs à combustion interne, la fraction molaire d’hydrocarbures varie de
quelques centaines deppm C1 à plus de 160000ppm C1 pour un mélange riche. LeFID
est censé être un appareil linéaire avec la concentration en hydrocarbures, toutefois le
comportement n’est plus linéaire du fait que la proportion de HC modifie la flamme (FIG.

3.9). La région de non-linéarité débute à une concentration en hydrocarbures de l’ordre de
200000ppm C1 ce qui est suffisant pour l’application dans les moteurs. Pour des mesures
dans les gaz d’échappement, qu’il s’agisse d’un prélèvement dans le cylindre ou dans la
tubulure d’échappement, la calibration se fait in-situ [76] [39].

mode mesuremode calibration

vide

échantillon
vers FID

calibration,
zéro, purge air

échantillon
vers FID

sonde de prélevement

FIG. 3.16: Sonde de prélèvement d’un FID.

En fonctionnement normal, leFID prélève les gaz d’échappement. Lors de la cali-
bration, une vanne est activée et permet au gaz étalon d’aller dans la ligne de prélèvement
à la place de l’échantillon (FIG. 3.16).

Il reste à définir la méthode qui permettra de déterminer la quantité de résiduels.
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3.5 Détermination de la fraction de gaz résiduels à partir
d’une méthode de dilution successive

3.5.1 Méthode de dilution successive

Etant donné qu’il est impossible de mesurer directement la fraction de résiduels, il
faut avoir recours à des méthodes de détermination indirecte en faisant des prélèvements
locaux dans le cylindre ou en utilisant des méthodes de dilution. La méthode de la dilution
successive consiste à effectuer une coupure d’allumage tout en conservant l’injection de
carburant. Les gaz brûlés du cyclei sont dilués par les gaz frais provenant du cyclei + 1
(FIG. 3.17). Au cycle suivant, les gaz résiduels sont dilués par le mélange frais admis et
ainsi de suite.

FIG. 3.17: Méthode de dilution successive.

L’avantage de cette méthode réside dans le fait qu’il s’agit d’une méthode non intru-
sive facilement adaptable sur un moteur de série. On s’affranchit également des problèmes
de répartition spatiale, le temps de séjour des gaz dans le cylindre avant prélèvement
est plus important ce qui permet une meilleur homogénéisation du mélange. L’analyse à
l’échappement permet également d’éviter d’avoir des ondes de choc car les fluctuations
de pression sont faibles. Le traitement du signal est alors plus simple car il n’y a pas de
compensations à effectuer [74].

Il est important de conserver les mêmes réglages duFID rapide car toute modification
de pression dans leschambre FID et chambre CP entraîne un changement dans la
réponse de l’appareil [77](FIG. 3.11).

Les réglages utilisés lors des essais sont répertoriés dans le tableau (TAB. 3.4)
Il est maintenant possible de mesurer la concentration enHC dans les gaz d’échappe-

ment. Il faut une méthode qui permette de déterminer la fraction de gaz résiduels à partir
de la mesure desHC. Le principe est de ce servir desHC dans le mélange frais pour les
distinguer des gaz résiduels.
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pression air 0,82bar

pressionH2/He 0,29bar

pression chambre FID 520mbars

pression chambre CP 614mbars

température de flamme 204◦C

longueur de la sonde 330mm

diamètre de la sonde 0,5mm

TAB . 3.4: Caractéristiques du FID.

3.5.2 Calcul de la fraction massique de résiduels

Il est possible de remonter à la fraction massique de gaz résiduels à partir de la concen-
tration enHC dans les gaz d’échappement. La détermination de la fraction massique de
gaz résiduels est basée sur trois hypothèses :

– le mélange est spatialement homogène
– il n’y a pas de mouillage aux parois
– la combustion est complète

Afin de satisfaire aux deux premières conditions, le carburant utilisé est du propane
(C3H8) qui est mélangé à l’air bien avant les soupapes d’admission. Le propane permet
d’éviter le mouillage aux parois et donc d’être plus représentatif de la quantité de mé-
lange frais admis dans le cylindre. Cela entraîne une meilleur estimation de la quantité
de résiduels. La détermination de la fraction massique de gaz résiduels est définie comme
étant

χres =
mres

mtot
=

mres

mres + mmél
(3.25)

Le mélange est constitué d’air et de propane. Etant donné que le signal délivré par
le FID va varier en fonction des cycles moteurs, il convient de donner des indices aux
cycles moteur.

– indice 0 : dernier cycle avec combustion
– indice 1 : premier cycle sans combustion
– indice 2 : deuxième cycle sans combustion...

La relation (eq.3.26) permet de lier la fraction massique de propane dans le cylindre
à la masse de propane dans les gaz résiduels, et ce, pour le premier cycle. La quantité
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de propane que l’on mesure à l’échappement permet donc de remonter à la quantité de
résiduels.

χC3H8 cyl (1) =
mC3H8 mél (1) + mC3H8 res(1)

mtot
(3.26)

On peut exprimer la masse de propane contenu dans le mélange de gaz frais à l’aide
de la relation (eq.3.27)

mC3H8 mél (1) = χC3H8 mél (1− χ res(1)) mtot (3.27)

La concentration de propane dans le mélange frais (χC3H8mél
) est donnée par la rela-

tion (eq.3.28). Cette concentration est constante durant tout l’essai, il est donc inutile de
l’indicer.

χC3H8 mél =
mC3H8 mél

mmél
(3.28)

Il reste à expliciter le deuxième terme de la relation (eq.3.26). La masse de propane
présent dans les gaz résiduels s’exprime par la relation (eq.3.29)

mC3H8 res (1) = χC3H8 cyl (0) χres(1) mtot (3.29)

En intégrant les relations (eq.3.27) et (eq.3.29) dans l’équation (eq.3.26), on obtient
une nouvelle formulation de la concentration en propane dans le cylindre. On a alors la
relation (eq.3.30).

χC3H8cyl
(1) = χmél

(
1− χres(1)

)
+ χC3H8cyl

(0) χres(1) (3.30)

A partir de cette équation, on peut exprimer la fraction massique de résiduels au pre-
mier cycle (eq.3.31).

χres(1) =
χC3H8cyl

(1)− χmél

χC3H8cyl
(0)

(3.31)

En faisant un raisonnement par récurrence on obtient la relation (eq.3.32) qui permet
de déterminer la fraction de résiduels à partir des concentrations au cyclei et i− 1.

χres(i) =
χC3H8cyl

(i)− χmél

χC3H8cyl
(i−1)

(3.32)

Etant donné que leFID rapide délivre un signal qui est fonction de la concentration
molaire en HC (eq.3.20), il est nécessaire d’établir une relation entre la concentration
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molaire en propane et la concentration massique en propane dans les gaz contenus dans
le cylindre. On utilise pour cela la relation (eq.3.33).

χC3H8cyl
= XC3H8cyl

MC3H8

Mcyl
(3.33)

Le calcul de la concentration molaire en propane est établi à partir d’une équation de
combustion supposée complète. Il faut alors distinguer deux cas. Un cas où le mélange est
pauvre (eq.3.34)

φ C3H8 + 5 (O2 + 3, 77 N2) →

3φ CO2 + 4φ H2O + 5 (1− φ) O2 + 18, 85 N2

(3.34)

et l’autre où l’on est en mélange riche (eq.3.35).

φ C3H8 + 5 (O2 + 3, 77N2) →

3 CO2 + 4 H2O + (φ− 1) C3H8 + 18, 85 N2

(3.35)

La détermination de la fraction molaire en propane dans le cylindre est le nombre de
moles de propane contenues dans le cylindre (l’allumage est coupé) rapporté au nombre
de moles total dans le cylindre. On obtient deux relations, une dans le cas où le mélange
est pauvre (eq.3.36)

XC3H8cyl
=

(1−Xres) φ
(1 + Xres) φ + 23.85

(3.36)

et l’autre en mélange riche (eq.3.37).

XC3H8cyl
=

(1−Xres) φ
Xres + φ + 23.85

(3.37)

La fraction molaire de gaz résiduels dans le cylindre au cyclei est déterminée à partir
de la concentration en propane au cyclei (eq.3.38). Cette valeur est délivrée par leFID
rapide. La fraction molaire de résiduels est représentée par la quantité de moles qui ne
contiennent pas de propane rapporté au dernier cycle avec combustion. Cela s’écrit (eq.
3.38).

Xres(i) =
XC3H8max

−XC3H8 (i)

XC3H8max
−XC3H8 (1)

(3.38)

Il reste à déterminer la masse molaire du gaz dans le cylindre (eq.3.33) afin de calculer
la fraction massique de résiduels. On fait appel à la relation (eq.3.39) qui est la loi des
mélanges appliquée au cylindre.
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Mcyl (i) =
(
1−Xres(i)

)
Mmél + Xres(i)Mcyl (i−1) (3.39)

La masse molaire du gaz dans le cylindre du premier cycle avec coupure d’allumage
est donné par la relation (eq.3.40).

Mcyl (1) =
(
1−Xres(1)

)
Mmél + Xres(1)Mgb (3.40)

La masse molaire des gaz brûlésMgb dépend de la richesse du mélange. En supposant
que les gaz sont issus d’une combustion complète (eq.3.34)(eq.3.35), on a alors deux
relations, une en mélange pauvre (eq.3.41)

Mgb =
3φMCO2 + 4φMH2O + 5 (1− φ)MO2 + 18, 85MN2

25, 85 − 5 φ
(3.41)

et l’autre en mélange riche (eq.3.42).

Mgb =
3MCO2 + 4MH2O + (φ− 1)MC3H8 + 18, 85MN2

24, 85 + φ
(3.42)

La masse molaire du mélange frais est obtenue avec la relation (eq.3.43).

Mmél =
φMC3H8 + 5MO2 + 18, 85MN2

φ + 23, 85
(3.43)

En remplaçant les équations (eq.3.33) dans (eq.3.32), on obtient

χres(i) =

XC3H8(i)
Mmél

Mcyl(i−1)
− χmél

XC3H8(1)
Mmél

Mcyl(i−1)
− χmél

(3.44)

La fraction massique de résiduels est donc reliée à la concentration en propane pour
chaque cycle. Le premier cycle où on a coupé l’allumage permet de reconstruire la fraction
de résiduels. Il est également possible de mesurer le nombre de cycles nécessaires à l’éva-
cuation de tous les gaz résiduels. Il s’agit du nombre de cycles qu’il faut pour atteindre la
concentration du mélange.

La quantité de résiduels est déterminée à partir de la concentration enHC dans les gaz
d’échappement. Le signal fournit la concentration instantanée, il est nécessaire de traiter
le signal afin de connaître la moyenne sur un cycle.

3.5.3 Traitement du signal FID

L’équation (eq.3.44) permet de déterminer la fraction de résiduels à partir de la
concentration en propane mais pour cela il faut traiter le signal duFID. La sonde de
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prélèvement est située quelques centimètres après les soupapes d’échappement, il existe
donc un temps de transport qui est de l’ordre de 10 ms. De même, l’appareil possède un
temps de réponse , qui correspond au temps pour que l’appareil passe de 10% à 90% de la
valeur maxi du signal. Ces deux temps sont caractéristiques de la géométrie de l’appareil
ainsi que des conditions de fonctionnement. Le fabricant fournit un logiciel qui estime le
temps de transit des gaz ainsi que le temps de réponse en fonction de différents paramètres
(FIG. 3.18). Dans le cas présenté, le temps de transporttransit time est de 10,1ms et le
temps de réponsetime const est estimé à 1,5ms.

FIG. 3.18: Résultats de calcul du logiciel satflap.

Il est donc nécessaire de synchroniser le signal duFID afin de connaître la concen-
tration en propane en fonction du cycle moteur. La figure (FIG. 3.19) montre le signal
délivré par leFID une fois synchronisé. Etant donné que le prélèvement se fait dans la
tubulure d’échappement, on observe un déphasage d’un cycle entre l’instant où on coupe
l’allumage (cycle 1) et l’instant où on observe l’augmentation desHC (cycle 2).
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On observe une augmentation des[HC] à l’échappement de façon asymptotique, la
valeur maximale étant la concentration du mélange frais (FIG. 3.19).

Les gaz brûlés sont donc évacués à l’échappement et remplacés par des gaz frais.
Lorsque qu’on remet l’allumage (cycle 10), la pression maximale dans le cylindre est su-
périeure à celle des autres cycles. Ceci vient du fait que tout les gaz brûlés ont été balayés.
Au cycle suivant (cycle 11), on retrouve les gaz résiduels donc la pression maximale est
moindre.

Le FID donne une valeur instantanée de la quantité de propane, or le calcul est basé
sur la mesure de la concentration moyenne durant le cycle. Il faut définir le nombre de
points que l’on prend pour effectuer la moyenne. En effet, la valeur de la concentration
moyenne en HC de chaque cycle dépend de la quantité de points pris pour effectuer la
moyenne (FIG. 3.20). La figure (FIG. 3.20) met en évidence l’influence du nombre de
points de calcul sur la valeur de la concentration.
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FIG. 3.20: Concentration moyenne en HC sur un cycle en fonction du nombre de points
moyennés. Gradient de la concentration moyenne en HC sur un cycle en fonction du

nombre de points moyennés.

Le critère fixé pour établir le nombre de points à choisir est une minimisation du
gradient de la concentration. Cela se traduit par le fait que le signal est alors peu influencé
par le nombre de points utilisés pour le calcul de la fraction massique de gaz résiduels
(FIG. 3.20).

La fraction de résiduels est déterminée, il est intéressant de savoir le temps nécessaire
pour les évacuer à l’échappement.

3.5.4 Détermination du temps de séjour des gaz résiduels

Les gaz résiduels ont un temps de séjour qui dépend du balayage du moteur. Il faudra
donc d’avantage de cycles moteur à faible pression collecteur pour évacuer les gaz qu’à
une pression élevée. On définit un coefficient de décroissance (eq.3.45) qui représente la
façon dont sont évacués les gaz.

Cdec =
χres(i +1)

χres(i)
(3.45)
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Ce coefficient est supposé être constant si les gaz sont homogènes. En effet, au cas
où les gaz se mélangent de façon homogène, la fraction de résiduels décroît toujours de
la même manière. En admettant que l’on a 40% de gaz brûlés au premier cycle, on doit
obtenir 40% de la valeur précédente au deuxième cycle, soit 16% et 40% de 16% au
troisième cycle, soit 6,4%.
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FIG. 3.21: Fraction de gaz résiduels au cours des cycles. Nombre de cycles pour évacuer
95% des résiduels (Dec).

Ceci est vrai si le balayage est identique à chaque cycle. On remarque sur la figure
(FIG. 3.21) que le coefficient de décroissanceCdec n’est pas constant mais il augmente
au fur et à mesure des cycles (courbe pointillés). Cela montre que le mélange n’est pas
homogène mais il se peut également que la valeur de la concentration donné par leFID
soit biaisée (FIG. 3.14) par le fait que l’on trouve de plus en plus d’oxygène dans les gaz
au fur et à mesure des cycles.

Plusieurs croisements de soupapes ont été étudiés. On remarque sur la figure (FIG.

3.21) que le nombre de cycles pour évacuer 95% des gaz résiduels diminue avec la pres-
sion collecteur [39]. Cela vient du fait que les back-flows sont plus importants pour les
faibles charges. De ce fait, les gaz brûlés sont réintroduits dans le cylindre.

La fraction de gaz résiduels augmente avec le croisement de soupape [53] ainsi que le
nombre de cycles pour évacuer 95% des gaz résiduels. Il faut d’avantage de cycles pour
évacuer les gaz. Ceci ce vérifie sur la figure (FIG. 3.21).

Différents épures de distribution ont été étudiées afin de voir l’influence sur les gaz
résiduels. Le facteur de croisementOF est calculé à partir des valeurs deRFE etAOA.
La figure (FIG. 3.22) indique les valeurs deOF en fonction de la valeur du croisement. Les
différentes épures étudiées présentent des anglesRFE et AOA quasiment symétriques
(FIG. 3.22).

Une deuxième méthode de mesure de la fraction de résiduels a été mise en place afin
de vérifier les valeurs fournies par la méthode de dilution. En effet, les résultats fournis
sont trop élevés. Les résultats seront traités dans le paragraphe §3.8.1.
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3.6 Détermination de la fraction de résiduels à l’aide d’une
méthode de prélèvement dans le cylindre

Afin de valider les résultats obtenus à l’aide de la méthode de dilution successive, une
deuxième méthode a été utilisée pour déterminer la fraction massique de gaz résiduels.
En effet, les résultats obtenus par la méthode de dilution donne des quantités de résiduels
très importantes qui ne correspondent pas aux valeurs rencontrées dans la littérature [53]
[32] [30] [58].Contrairement à la première méthode qui était basée sur l’analyse des gaz
dans l’échappement, celle ci consiste à effectuer une analyse des gaz contenus dans le
cylindre [78] [79].

FIG. 3.23: Implantation de la sonde pour prélever dans le cylindre.
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Pour cela, les gaz sont prélevés à l’aide d’une sonde de prélèvement fixée sur un
accès de la culasse du moteur. La figure (FIG. 3.23) montre l’implantation de la sonde de
prélèvement sur le moteur.

La méthode de prélèvement n’est plus basée sur l’analyse desHC dans les gaz d’échap-
pement mais sur la concentration enCO2 dans le cylindre. Les moyens expérimentaux
sont donc différents de ceux détaillés dans le paragraphe §3.5.1car il faut prélever les
gaz, les stocker et les analyser.

3.6.1 Mise en oeuvre du dispositif expérimental

L’expérience consiste à recueillir une partie des gaz présents dans le cylindre et à les
stocker dans un sac de prélèvement. Une fois que la quantité prélevée est suffisante, il faut
analyser ces gaz à l’aide d’une baie d’analyse de gaz.

Pour cela, le moteur fonctionne à un régime établi, une fois les soupapes fermées, la
sonde s’ouvre afin de prélever une partie des gaz contenus dans le cylindre. L’allumage
est coupé afin de ne pas modifier la composition des gaz présents durant ce cycle. Ainsi la
quantité deCO2 est bien celle lors de la fermeture des soupapes. La quantité prélevée étant
trop faible pour être analysée par une baie d’analyse, l’opération est répétée plusieurs fois
à intervalles réguliers pour conserver une température représentative du fonctionnement
du moteur. Une fois le sac de prélèvement rempli, la sonde est arrêtée puis l’analyse
déclenchée. La quantité deCO2 permet de remonter à la quantité de gaz résiduels.

La mesure duCO2 contenu dans les gaz enfermé dans le cylindre est représentatif de
la fraction de gaz résiduels. En effet, le gaz est homogène dans le cylindre il n’y a donc pas
d’influence de la localisation de l’échantillon prélevé sur la concentration enCO2 [80].

Afin d’avoir une mesure représentative de la quantité de gaz résiduels dans le cylindre,
il faut prélever la totalité des gaz et analyser la concentration de chaque gaz afin de dé-
terminer la fraction massique de gaz résiduels. Il est impossible de prélever la totalité des
gaz donc il faut ce mettre dans des conditions qui permettent de prélever le maximum de
gaz du cylindre. Pour cela, certaines conditions sont requises :

– la sonde doit posséder une section de passage des gaz importante
– le prélèvement doit être réalisé soupapes fermées
– le débit de gaz doit être uni-directionnel pour éviter de réintroduire des gaz déjà

prélevés et de modifier la composition des gaz prélevés
– la composition des gaz ne doit pas varier durant le prélèvement afin de ne pas mo-

difier la concentration enCO2

– les conditions thermodynamiques doivent être les même que lorsqu’il n’y a pas de
prélèvement

Ces conditions sont respectées lorsque :
– la sonde est ouverte durant un laps de temps important
– l’ouverture de la sonde est phasée dans le cycle
– la pression dans le cylindre doit être supérieure à la celle dans le sac de prélèvement
– l’allumage doit être coupé durant le prélèvement
– le prélèvement est réalisé tout les 9 cycles
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La figure (FIG. 3.24) montre le résultat que l’on obtient en observant toutes ces condi-
tions. L’ouverture de la sonde s’effectue pour une pression supérieure à la pression at-
mosphérique lorsque les soupapes sont fermées. Il en est de même pour la fermeture. On
remarque que lorsque la soupape de prélèvement vient de se fermer, les gaz sont détendus
à une pression inférieure à la pression collecteur. Lors du cycle suivant, une partie des gaz
d’échappement du cycle précédent va être réaspirée. Le fait de prélever tout les 9 cycles
assure une vidange complète.
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FIG. 3.24: Pression cylindre avec et sans prélèvement.N = 1000 tr/min, pcol =
500 mbars, OF = 1, 16◦/m.

La recopie de la position de la sonde permet de s’assurer que la pression à l’ouverture
et à la fermeture est supérieure à la pression dans le sac de prélèvement. La durée d’ou-
verture ainsi que le phasage sont choisis afin d’obtenir un quantité prélevée maximale.

durée d’ouverture 3-30ms

pression maximale d’utilisation 80 bars

pression d’ouverture maximale 20 bars

diamètre 14mm

levée 1,25mm

débit prélevé 16Ncc/ms à 10bars et 20◦C

TAB . 3.5: Données géométriques de la vanne de prélèvement.
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L’ouverture de la sonde se fait donc le plus tôt possible et la fin le plus tard possible.
Connaître la valeur de la levée n’est donc pas utile par conséquent elle n’est pas représen-
tée à l’échelle.

Les caractéristiques de la sonde de prélèvement sont données dans le tableau (TAB.

3.5).
La quantité de gaz prélevée dans le cylindre est fonction du débit de gaz traversant

la sonde. La durée d’ouverture de la sonde ainsi que le phasage du prélèvement vont
modifier la masse de gaz prélevée. La pression collecteur intervient également car plus
elle est élevée et plus la pression dans le cylindre est importante. Lors des prélèvements,
la pression en amont de la sonde est donc supérieure (FIG. 3.25), ce qui augmente le débit.
La pression aval reste la pression dans le sac, soit la pression atmosphérique.

L’angle d’ouverture de la sonde pour lequel la pression cylindre atteint 1bar appa-
raît plus tôt et c’est l’inverse pour l’angle de fermeture. L’augmentation de la pression
collecteur entraîne donc une augmentation du débit prélevé.
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FIG. 3.25: Pression cylindre durant le prélèvement pour 2 pressions collecteur et 2 ré-
gimes.

Plus la pression collecteur augmente et plus le débit prélevé est important. C’est ce que
l’on observe sur la figure (FIG. 3.26). Pour un régime de 2000 tr/min la durée d’ouverture
de la sonde est plus faible qu’à 1000 tr/min car on dispose de moins de temps de prélè-
vement mais le débit est supérieur. Ceci est dû au fait que la pression dans le cylindre est
plus élevée (FIG. 3.25) car la masse enfermée et la température sont plus importantes. On
remarque également qu’à iso-durée de prélèvement, le débit prélevé augmente en fonction
de la pression collecteur.

La fraction prélevée est fonction du débit prélevé mais également du débit de gaz ad-
mis. En effet, la fraction prélevée est définie à partir de la relation (eq.3.46).
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χprélèv =
mprélèv

mtot

=
mprélèv

madm + mres

(3.46)

Le débit prélevé est plus important pour un régime de 2000tr/min mais le débit
admis augmente également. La figure (FIG. 3.26) met en évidence que la sonde permet un
prélèvement de 20% à 45% de la masse totale dans le cylindre, ce qui est suffisant pour
dire que la mesure dans l’échantillon est représentative de la composition dans le cylindre.
Le pourcentage prélevé est plus important pour un régime de 1000tr/min car on dispose
de plus de temps pour vider le cylindre.
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FIG. 3.26: Débit de gaz prélevés en fonction de la durée d’ouverture de la sonde et
de la pression dans le collecteur. Pourcentage de gaz prélevés en fonction de la du-
rée d’ouverture de la sonde et de la pression dans le collecteur.N = 1000 tr/min et

N = 2000 tr/min.

Il n’a pas été possible de mesurer le débit prélevé à cause d’une pression trop élevée en
aval de la sonde. Le débit prélevé est déterminé par simulation à l’aide du modèle décrit
dans le chapitre2. Le modèle a été recalé et une soupape supplémentaire a été implantée
dans le cylindre afin de simuler la sonde de prélèvement. Le débit traversant le papillon est
identique à celui des essais et la température des parois a été ajustée afin d’obtenir la même
quantité de résiduels que lors des essais sur moteur. Ensuite, on simule une ouverture de
la vanne et on ajuste le coefficient de débit jusqu’à obtenir une pression cylindre simulée
identique à la pression mesurée lors du prélèvement. En comparant la masse totale obtenue
dans les cas avec et sans ouverture de la sonde, on obtient la différence de masse dans le
cylindre. On peut alors reconstruire la fraction de gaz prélevée.

La quantité prélevée est connue, il faut maintenant déterminer la fraction de résiduels
à partir des concentrations enCO2 dans les gaz contenus dans le cylindre, avant et après
combustion.

3.6.2 Calcul de la fraction de résiduels à partir de la mesure duCO2

Le prélèvement dans le cylindre est représentatif de la fraction de résiduels. L’analyse
duCO2 dans le cylindre sans combustion comparé à celui contenu dans les gaz d’échappe-
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ment permet de remonter aux résiduels. La fraction volumique de gaz résiduels est donnée
par la relation (eq.3.47).

Xres =
XCO2cyl

XCO2éch

(3.47)

Il est possible de déterminer la fraction massique à partir de la masse molaire des gaz
à l’échappement et dans le cylindre (eq.3.48).

χres = Xres
Méch

Mcyl
(3.48)

Il faut déterminer la masse molaire moyenne des gaz d’échappement. De même que
dans le paragraphe §3.5.1, la masse molaire est calculée à partir d’une équation de com-
bustion non plus supposée complète mais avec formation deCO, CH4 et NOx en plus
(eq.3.49).

CxHy + νair(O2 + 3, 77N2) →

νCO2CO2 + νCOCO + νCH4CH4 + νH2OH2O + νNO2NO2 + νO2O2 + νN2N2

(3.49)

La masse molaire de gaz brûlés à l’échappement se détermine par la relation suivante
(eq.3.50).

Méch =
44νCO2 + 28νCO + 16νCH4 + 18νH2O + 46νNO2 + 32νO2 + 28νN2

νCO2 + νCO + νCH4 + νH2O + νNO2 + νO2 + νN2

(3.50)

On peut procéder de même pour le calcul de la masse molaire des gaz dans le cylindre
mais cela impose d’avoir une vanne pour permuter le prélèvement de la baie d’analyse
de l’échappement au sac de prélèvement. Le choix c’est porté sur une analyse simple du
CO2 dans le sac. Il n’est donc plus possible de calculer la masse molaire des gaz dans le
cylindre. Il faut donc exprimer la masse molaire des gaz contenus dans le cylindre sous la
forme (eq.3.51).

Mcyl = (1−Xres)Mgf + XresMgb (3.51)

La masse molaire des gaz frais est déterminée par la relation (eq.3.52) en supposant
que les gaz frais sont composés d’air et de carburant de typeCxHy en mélange pauvre.

Mgf =
φ (12x + y) +

(
x + y

4

)
(32 + 3.77 · 28)

φ (x + y) + 4.77
(
x + y

4

) (3.52)

Afin de calculerMcyl, il est nécessaire de connaîtreMgb. Etant donné que l’on ne
peut mesurer uniquement leCO2 dans les gaz prélevés avec la baie d’analyse utilisée, on
suppose que la combustion est complète, il n’y a donc pas de formation de polluants. Le
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calcul deMgb est donc réalisé à partir de la relation (eq.3.53). Il s’agit de l’équation de
combustion en mélange pauvre pour un alcane de typeCxHy. On peut effectuer la même
opération pour une combustion en mélange riche.

φ CxHy +
(
x + y

4

)
(O2 + 3.77N2) →

φx CO2 + φy
2
H2O + (1− φ)

(
x + y

4

)
O2 +

(
x + y

4

)
3.77N2

(3.53)

La masse molaire des gaz brûlés est exprimée par la relation (eq.3.54).

Mgb =
φ (44x + 9y) +

(
x +

y
4

)(
(1− φ) 32 + 3.77 · 28

)
φ
(
x +

y
2

)
+
(
x +

y
4

)(
(1− φ) + 3.77

) (3.54)

Il n’est pas possible de connaître les valeurs dex et y à partir de l’analyse de gaz, il
faut donc faire l’hypothèse que la masse molaire des gaz dans le cylindre est identique à
celle des gaz d’échappement. Dans ce cas on commet une erreur du type (eq.3.55).

εMgb =
Mcyl−Mgb

Mcyl
(3.55)

On remarque sur la figure (FIG. 3.27) que l’erreur commise entre la masse molaire des
gaz frais et les gaz brûlés est maximale pour un taux de résiduels de 0% et une richesse
de 1. Il est normal que l’erreur soit maximale dans ce cas de figure car on compare des
gaz brûlés à des gaz frais et c’est dans ce cas que l’on observe la plus grande variation de
masse molaire (FIG. 3.27).
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FIG. 3.27: Masse molaire des gaz pour différentes richesses et taux de résiduels. Erreur
entre les gaz frais et brûlés.

Il est plus intéressant de regarder l’erreur entre les gaz brûlés et les gaz contenus dans
le cylindre (FIG. 3.28). En effet, l’erreur entre les masses molaires est maximale pour un
taux de 0% de résiduels mais cela engendre une erreur de 0% sur la masse molaire des
gaz dans le cylindre d’après l’équation (eq.3.51).
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On peut exprimer la fraction massique de résiduels en fonction de la fraction molaire
par la relation (eq.3.56).

χres = Xres

(
1− εMgb

)
(3.56)

La figure (FIG. 3.28) montre que l’erreur sur la fraction massique de résiduels est
maximale lorsque le mélange dans le cylindre est composé de 50% de résiduels en volume
à une richesse de 1. On a dans ce cas une erreur de 1%.
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FIG. 3.28: Erreur sur les résiduels.

La fraction massique de gaz résiduels est donc donnée avec une erreur inférieur à 1%
de la masse totale dans le cylindre. On ne se soucis pas des erreurs dûes aux appareils de
mesures ni à la répétabilité de la mesure.

Les valeurs fournies par les analyseurs sont données dans différentes conditions. Cer-
taines concentrations sont données engaz sec et d’autres engaz humide (TAB. 3.6).

Il est donc nécessaire de convertir les concentrations qui sont données engaz sec, en
gaz humide. En effet, les gaz contenus dans le cylindre contiennent de l’eau qui provient
de la combustion. Afin de remonter à la fraction molaire de résiduels, il est indispen-
sable de tenir compte de la proportion d’eau dans le mélange de gaz. La relation entre la
concentration d’un gaz engaz sec etgaz humide et donnée par l’équation (eq.3.57).

[X]hum = (1− [H2O]hum) [X]sec (3.57)

La teneur en eau dans lesgaz humides est déterminée à partir de l’analyse engaz sec
(eq.3.58).

[H2O]hum =
[H2O]sec

1 + [H2O]sec

(3.58)
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Fluide Gaz analysé Unité Type de mesure

Gaz d′échappement

CO ppm gaz sec

CO2 % gaz sec

O2 % gaz sec

HC ppm gaz humide

NOx ppm gaz humide

Gaz cylindre CO2 % gaz sec

TAB . 3.6: Type de mesure pour l’analyse de gaz.

On étend ce principe auCO2. On réalise ce changement pour les gaz prélevés dans le
cylindre et les gaz analysés à l’échappement (eq.3.59).

 [CO2]hum,éch =
(
1− [H2O]hum,éch

)
[CO2]sec,éch

[CO2]hum,cyl =
(
1− [H2O]hum,cyl

)
[CO2]sec,cyl

(3.59)

Afin de réaliser le calcul, il faut déterminer au préalable la concentration en eau dans
les gaz considérés engaz humide (eq.3.59). Pour cela, il faut connaître la concentration
en gaz sec (eq. 3.58). La détermination se fait à partir du rapport de concentration en
gaz humide et engaz sec (eq.3.60).

[H2O]sec,cyl =
[CO2]sec,cyl

[CO2]sec,éch

[H2O]sec,éch (3.60)

Le calcul de la fraction volumique de résiduels engazhumide est défini par la relation
(eq.3.61).

Xres =
XCO2hum,cyl

XCO2hum,éch

(3.61)

Elle peut être exprimée sous la forme (eq.3.62).

Xres =

(
1− [H2O]hum,cyl

)
[CO2]sec,cyl(

1− [H2O]hum,éch

)
[CO2]sec,éch

(3.62)

En intégrant l’équation (eq.3.60) dans la relation (eq.3.58), on a alors la relation (eq.
3.63).
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[H20]hum,cyl =

[C02]sec,cyl

[C02]sec,éch
[H20]sec,éch

1 +
[C02]sec,cyl

[C02]sec,éch
[H20]sec,éch

(3.63)

On fixe le rapport entre les concentrations engaz sec dans le cylindre et à l’échappe-
ment comme étant (eq.3.64).

F =
[CO2]sec,cyl

[CO2]sec,éch

(3.64)

En intégrant les équations (eq.3.63) et (eq.3.64) dans (eq.3.62) on exprime la fraction
de résiduels sous la forme (eq.3.65).

Xres =

1−
F [H20]sec,éch

F [H20]sec,éch+1

1−
[H20]sec,éch

[H20]sec,éch
+1F

(3.65)

L’expression (eq.3.65) se simplifie en (eq.3.66).

Xres =
1 + [H20]sec,éch

[H20]sec,éch+
[CO2]sec,éch

[CO2]sec,cyl

(3.66)

L’expression finale de la fraction volumique de gaz résiduels exprimée engaz sec est
(eq.3.67).

Xres =

(
1 + [H20]sec,éch

)
[CO2]sec,cyl

[H20]sec,éch[CO2]sec,cyl + [CO2]sec,éch

(3.67)

Il est possible de déterminer la fraction volumique de résiduels à partir d’une analyse 5
gaz. Il est intéressant de s’assurer de la répétabilité de la mesure afin de valider la quantité
de résiduels.

3.6.3 Analyse de la répétabilité

Afin de vérifier la qualité de la mesure, le même point de mesure a été effectué 50
fois. Cela permet d’avoir une information sur une éventuelle déviation de la mesure dans
le temps ou une fluctuation de la mesure. La figure (FIG. 3.29) représente les différentes
mesures successives. L’écart type est de 0,14 % et la différence maximale est inférieure à
0,7 %.

On peut donc dire que le fait d’effectuer une seule mesure est suffisante car elle est
représentative de la valeur moyenne que l’on obtient. Il faut toutefois vérifier la validité
de la mesure
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FIG. 3.29: Répétabilité de la mesure de résiduels.OF = 0, 58 ◦/m, pcol = 400 mbars,
N = 2000 tr/min, φ = 1.

3.6.4 Validité du calcul

Les valeurs de résiduels obtenues par la méthode de prélèvement dans le cylindre
différent de celles obtenues par l’analyse desHC (cf. §3.5.1). La méthode de dilution
successive donne des valeurs de résiduels très importantes. La température du mélange à
la fermeture des soupapes d’admission est un indicateur de la quantité de résiduels. En
effet, la température peut être déterminée de la façon suivante (eq.3.68).

T (FA) =
p (FA) V (FA)

madm (1−Xres) r
(3.68)

La température des gaz a été déterminée pour chaque point de mesure. La figure (FIG.

3.30) représente la température des gaz dans le cylindre en fonction de la pression col-
lecteur et de la masse dans le cylindre pour les différentes épures de distribution. C’est
la raison pour laquelle, pour une même pression collecteur on obtient une masse dans le
cylindre différente. Pour une même pression collecteur, la température diminue lorsque la
masse augmente. Cela vient du fait que les gaz résiduels sont en moindre quantité donc les
gaz admis diluent d’avantage. De même, lorsque la pression collecteur augmente, la tem-
pérature diminue. Là aussi cela s’explique par une diminution de la fraction de résiduels,
visible sur la deuxième figure (FIG. 3.30). La température est alors plus faible même si la
température des gaz d’échappement augmente. La température dans le cylindre n’est pas
vérifiable mais elle est plausible.

Il est toutefois possible de comparer ces résultats avec un code de calcul. Le logiciel
servant de base est un code 1-D (Wave4).

4Wave est un logiciel produit par Ricardo et utilisé pour la simulation du remplissage de moteurs à
combustion interne
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FIG. 3.30: Température à la fermeture de l’admission pour différentes épures.N =
1000 tr/min. Pourcentage de résiduels pour différentes épures.N = 1000 tr/min.

3.7 Simulation 1-D de la fraction de résiduels

La mise en oeuvre des méthodes de la détermination de la quantité de résiduels est
longue et nécessite un appareillage complexe. Par conséquent, différents points de fonc-
tionnement ont été simulés à l’aide d’un code de calcul 1-D afin de vérifier si l’on peut
s’affranchir de la phase expérimentale et créer un modèle de résiduels à partir de données
issues de simulations. Wave résout les équations de conservation de la masse, conserva-
tion de l’énergie et la quantité de mouvement. En résolvant l’équation de la quantité de
mouvement, les effets inertiels et ondulatoires sont pris en compte.

Le code de calcul distingue 3 espèces chimiques différentes :

– l’air
– le carburant
– les gaz brûlés

Le code de calcul utilisé considère que les espèces chimiques sont mélangées de ma-
nière instantanée et homogène dans chaque élément de volume. Le cylindre est considéré
comme un unique volume.

La quantité de résiduels est déterminée à partir de la masse de gaz brûlés restant dans
le cylindre à la fin de la phase d’échappement et de la masse de gaz frais admis. Les
résiduels sont donc fonction des débits aux soupapes, c’est pourquoi il est nécessaire de
connaître les débits.

3.7.1 Caractérisation du débit aux soupapes

Le débit de gaz aux soupapes est déterminé en utilisant le relation de Barré de St
Venant (eq.2.13). Il est donc indispensable de déterminer le coefficient de débit en sta-
tionnaire de manière expérimentale en utilisant un banc de soufflerie de culasse (FIG.

3.31).
Le principe est de comparer le débit massique de gaz mesuré à l’aide d’un débitmètre
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température

soufflante

∆p

débitmètre

FIG. 3.31: Banc de soufflerie de culasse.

à la valeur que l’on obtient en utilisant une relation mathématique. Le rapport entre les
deux valeurs donne le coefficient de débit. Pour cela on utilise un montage composé d’un
appareil permettant de générer un flux d’air (soufflante), d’un débitmètre et d’un faux
cylindre qui représente la géométrie du moteur. On applique une différence de pression
de 24mbars entre la pression atmosphérique et la pression dans la tubulure.

FIG. 3.32: Ecoulement des gaz autour d’une soupape en sens direct et inverse pour diffé-
rentes levées de soupape.

Suivant la levée de la soupape, sa géométrie et la différence de pression aux bornes de
la soupape, l’écoulement des gaz est modifié (FIG. 3.32) [6]. Il est nécessaire de déterminer
la valeur du coefficient de débit pour les deux sens d’écoulement. Il faut donc renseigner
le code de calcul afin de calculer le débit de gaz aux soupapes.

Le calcul du coefficient de débit a été réalisé pour les soupapes d’admission et d’échap-
pement et ce pour les deux sens d’écoulement possible (aspiration et refoulement)(FIG.

3.33).
Le coefficient de débit est déterminé pour une∆p de 24mbars. Les valeurs utilisées

dans la littérature sont comprises entre 15mbars et 70mbars [81] [82] [83] [84]. Le
coefficient de débit est insensible à la pression collecteur. En effet, en déterminant le
coefficient de débit pour des∆p de 15, 30, 45 et 70mbars l’erreur commise sur le débit
de l’ordre de 1% [84].

Etant donné que Wave suppose un mélange instantané des gaz, il faut regarder la
répercution de cette hypothèse sur les gaz résiduels.
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FIG. 3.33: Coefficient de débit des soupapes.

3.7.2 Validité du calcul

mélange instantané des gaz

FIG. 3.34: Principe de dilution des gaz.

La détermination de la fraction massique de résiduels est réalisé avec certaines hy-
pothèses et notamment sur le fait que les espèces chimiques se mélangent de façon ho-
mogène dans chaque cellule de calcul. On observe donc une concentration en espèce chi-
mique qui est fonction de la position du gaz dans la tubulure. On observe alors un gradient
de concentration dans la tubulure d’admission (FIG. 3.34).

Durant la phase de croisement, les gaz frais sont dilués par les gaz brûlés contenus
dans le cylindre. De plus, comme les soupapes d’échappement sont toujours ouvertes,
une partie des gaz frais est directement perdue à l’échappement [30]. En utilisant cette
hypothèse, on se place dans le cas de figure où l’on a le moins de gaz résiduels.
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Principe de l’effet piston

La deuxième hypothèse consiste à supposer que les gaz ne sont pas miscibles entre
eux (FIG. 3.35).

FIG. 3.35: Principe de l’effet piston.

Dans ce cas, la fraction de résiduels peut être calculée en intégrant les débits massiques
(FIG. 3.36, zones 1 et 2) et en utilisant la loi des gaz parfaits pour le calcul de la masse
totale (la combustion n’a pas encore débuté à l’angle où l’on calcule la masse totale, on
peut donc faire l’hypothèse que la constante des gaz parfaits ne varie pas).
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FIG. 3.36: Débit massique calculé par Wave.OF = 2, 83 ◦/m, pcol = 743 mbars, N =
2000 tr/min, φ = 1.

On considère que durant la zone 1, la masse de gaz est constituée de gaz brûlés. Ces
mêmes gaz sont ré-introduits dans le cylindre lorsque le débit s’inverse (zone 2). Une fois
cette quantité entrée dans le cylindre, on considère que le mélange admis est constitué de
gaz frais et ceci durant toute la zone 3.

A la fin de la phase d’admission, on observe un back-flow qui est considéré comme
du mélange frais (zone 4).
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La masse de mélange frais admise dans le cylindre est donc l’aire de la zone 3 moins
l’aire de la zone 4. La fraction massique de résiduels peut alors être exprimée comme
étant :

χres =

mtot−
∫ OA

FA

ṁadm dt

mtot
(3.69)

recalage du modèle sous Wave

Le modèle utilisé sous Wave a été recalé pour chaque point de fonctionnement. Le
critère utilisé pour effectuer le recalage est basé sur le débit d’air admis. On fixe une
consigne dePMI et le logiciel calcul la pression collecteur pour obtenir cette valeur. On
considère que le modèle est recalé lorsque les deux conditions suivantes sont remplies :

– l’erreur commise sur le débit d’air donné par Wave et le débit d’air admis relevé
lors des expériences est inférieur à 1 %

– le cycle de pression cylindre déterminé par Wave doit être situé dans l’enveloppe
décrite par les cycles de pression expérimentaux
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FIG. 3.37: Pression cylindre et pression dans la chapelle admission simulées.OF =
0, 58 ◦/m, pcol = 400 mbars, N = 2000 tr/min, φ = 1.

On obtient alors un cycle représenté sur la figure (FIG. 3.37). La pression cylindre
simulée par Wave est proche de celle obtenue en moyennant les cycles réels.

Le fait que Wave soit un code 1-D permet de tenir compte de l’acoustique et de l’iner-
tie. Cela permet une meilleur simulation des débits aux soupapes. En effet, le paragraphe
§2.6.8a mis en évidence la nécessité de prendre en compte l’acoustique et l’inertie dans
les gaz. La pression dans la tubulure d’admission simulée par Wave est proche de celle
mesurée (FIG. 3.37).

Les résultats donnés par les trois méthodes sont différents et il convient de regarder
les valeurs obtenues pour chaque méthode.
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3.8 Analyse des résultats et des méthodes

3.8.1 Résultats

mesures fournies par les 3 méthodes
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FIG. 3.38: Mesures expérimentales des résiduels comparées aux valeurs simulées.

La méthode basée sur l’analyse desHC à l’échappement surestime la fraction de
résiduels du fait de la présence deO2 dans les gaz d’échappement. En comparant ces
valeurs aux données fournies par Wave (FIG. 3.38), il existe un rapport de deux à trois.
Cette erreur apparaît quelque soit le calage de la distribution et la pression collecteur. Les
valeurs de résiduels données d’après la méthode de dilution successive sont trop élevées.

3.8.2 Comparaison des valeurs de résiduels

mesures délivrées par le FID

En appliquant la loi des gaz parfaits (eq.3.70), en s’aperçoit que la température des
gaz dans le cylindre est fonction de la quantité de résiduels.
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Tcyl =
pcylVcyl

(1− χres) mair r
(3.70)

Si la quantité de résiduels est trop élevée, cela engendre une baisse de la température.
On peut appliquer la relation à la fermeture des soupapes d’admission. La figure (FIG.

3.39) montre la température que l’on obtient pour différents calages de la distribution et
différents régimes à partir de la méthode de dilution.

On voit que la température des gaz dans le cylindre augmente avec la pression collec-
teur. Ceci s’explique par le fait que la température des gaz d’échappement et la tempéra-
ture des parois (eq.2.32) sont plus élevées. Les gaz frais sont donc d’avantage réchauffés
même si la fraction de résiduels décroît avec la pression collecteur. Cela correspond aux
résultats obtenus au paragraphe §3.7.2. La température reste trop faible.
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FIG. 3.39: Température dans le cylindre à la fermeture des soupapes d’admission.φ = 1.

Les résultats obtenus avec la méthode de dilution sont erronés. Cela provient du fait
que leFID est perturbé par la présence d’oxygène dans le mélange analysé (cf. §3.4.4).

estimations sous Wave

Les calculs réalisés sous Wave ont été réalisé pour une richesse de 1. En effet, le
temps nécessaire à la convergence d’un calcul est relativement important. Les erreurs
constatées entre Wave et la méthode de prélèvement est faible (FIG. 3.38). D’après [30], la
modélisation sous Wave montre ses limites dans ces cas de figure. Lorsque le croisement
augmente ou lorsque le croisement n’est pas centré sur lePMH, le calcul réalisé sous
Wave s’écarte de la valeur mesurée. D’après [30], les erreurs commises proviennent du
coefficient d’échange aux parois qui modifie les back-flows à l’admission. Les valeurs
données par Wave sont alors erronées pour des forts croisements de soupapes.
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L’erreur provient de l’hypothèse de mélange instantané dans chaque volume [30]. Ceci
se vérifie pour l’essai réalisé avec unOF de 0, 41◦/m. Le croisement est centré 24◦V
après lePMH. De même que pour unOF de 1, 16◦/m, l’erreur est sensiblement plus
importante que pourOF = 0◦/m. Par contre, le cas oùOF = 2, 83◦/m les résultats
donnés par la simulation corroborent bien avec le prélèvement cylindre.

Le code de calcul sous-estime la quantité de résiduels dans deux cas de figure. L’hy-
pothèse de mélange instantané dans les éléments de volume doit être remise en cause (cf.
FIG. 3.38).

recalage du modèle

Le prélèvement effectué dans le cylindre permet de recaler le modèle décrit dans le
paragraphe §3.3.1. Les points de fonctionnements choisis pour effectué le recalage sont
répertoriés dans le tableau (TAB. 3.7).

OF (◦/m) pcol (mbars) φ N (tr/min)

0 400-900 0,8-1,1 1000

0 400-900 0,8-1,1 2000

0,58 400-900 0,8-1,1 1000

0,58 300-800 0,8-1,1 2000

1,16 500-800 0,8-1,1 1000

1,16 400-900 0,8-1,1 2000

TAB . 3.7: Essais réalisés pour recaler le modèle de résiduels.

Le modèle recalé s’écrit par la relation suivante (eq.3.71).

χres =
2, 0949

N

Γ− 1

Γ

(
péch

pcol

)0,2848√
|péch− pcol|+

0, 4364 φ0,295

Γ

(
péch

pcol

)0,7193

(3.71)

Le modèle recalé (eq.3.18) est représenté sur la figure (FIG. 3.40). La contribution
du back-flow et des gaz piégés est représentée. Le modèle fait apparaître une contribution
des back-flows plus importante que celle du volume mort. Ceci provient de la valeur
du rapport volumétrique assez élevé (10,8) ainsi qu’une épure de distribution avec du
croisement (48◦ V ).

erreurs du modèle

Les erreurs observées entre l’expérimentation et le modèle sont faibles (FIG. 3.41). Les
erreurs ne divergent pas en fonction des variables. Cela montre que tout les paramètres
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FIG. 3.40: Modèle de résiduels pourOF = 0, 58◦/m etN = 2000tr/min.

sont bien pris en compte dans le modèle. L’erreur maximale commise est inférieure à
5%. L’erreur relative augmente légèrement pour les faibles valeurs de résiduels, ce qui est
normal. Le rapport entre l’erreur relative et l’erreur absolue permet de dire qu’aucun point
n’est privilégié, toutes les valeurs ont le même poids.

OF(◦/m) croisement(◦V )
Modèle Modèle OF

εmax (%) εmin (%) εmax (%) εmin (%)

0 0 2, 25 −2, 10 0, 08 −4, 38

0,58 24 1, 50 −1, 00 1, 54 −0, 72

1,16 33 3, 60 −2, 80 6, 52 −0, 81

TAB . 3.8: Erreur d’estimation commise par le modèle pour différentes épures de distribu-
tion avec prise en compte deΓ ouOF dans le modèle.

Le tableau (TAB. 3.8) justifie le fait d’avoir intégré le rapport volumétrique effectif (Γ)
dans le modèle plutôt que le termeOF . En effet, pour les mêmes points de recalage on
obtient des erreurs différentes.

L’amplitude des erreurs est légèrement plus importante mais l’intervalle d’erreur n’est
pas centré. L’erreur d’estimation sera probablement plus importante. Le modèle ne repré-
sente pas bien l’influence du croisement sur les résiduels.

En prenant plus d’essais et en gardant le rapport volumétrique effectif, on obtient un
modèle étendu qui élargit le domaine d’application du modèle. L’erreur absolue maxi-
male augmente et atteint près de 13 % (TAB. 3.9) pour unOF de 4,68◦/m ce qui repré-

Contrôle moteur à allumage commandé



100 Chapitre 3 : Caractérisation de la fraction de gaz résiduels

0.2 0.4 0.6 0.8 1
−0.05

0

0.05

er
re

ur
 a

bs
ol

ue

p
col

/p
éch

0.2 0.4 0.6 0.8 1
−50

0

50

er
re

ur
 r

el
at

iv
e 

(%
)

4 6 8 10 12
−0.05

0

0.05

er
re

ur
 a

bs
ol

ue

Γ

−50

0

50

er
re

ur
 r

el
at

iv
e 

(%
)

0.7 0.8 0.9 1 1.1 1.2
−0.05

0

0.05

er
re

ur
 a

bs
ol

ue

φ
0.7 0.8 0.9 1 1.1 1.2

−50

0

50

er
re

ur
 r

el
at

iv
e 

(%
)

500 1000 1500 2000 2500
−0.05

0

0.05

er
re

ur
 a

bs
ol

ue

N (tr/min)
500 1000 1500 2000 2500

−50

0

50

er
re

ur
 r

el
at

iv
e 

(%
)

0 0.1 0.2 0.3
−0.05

0

0.05

er
re

ur
 a

bs
ol

ue

χ
res

−50

0

50

er
re

ur
 r

el
at

iv
e 

(%
)

−50 0 50
−0.05

0

0.05

erreur relative (%)

er
re

ur
 a

bs
ol

ue

FIG. 3.41: Erreurs entre le modèle et les mesures.

OF(◦/m) croisement(◦V )
Modèle Modèle étendu

εmax (%) εmin (%) εmax (%) εmin (%)

0 0 2, 25 −2, 10 2, 30 −1, 19

0,58 24 1, 50 −1, 00 1, 66 −1, 27

1,16 33 3, 60 −2, 80 3, 61 −3, 40

2,83 42 • • 1, 88 −4, 99

4,68 48 • • 12, 45 3, 19

TAB . 3.9: Erreur d’estimation commise par le modèle pour différents points de fonction-
nement et pour 2 modèles recalés.

sente un croisement de 96◦V . Le modèle basé sur un cycle théorique montre ses limites.
Afin d’explorer un domaines plus vaste, la structure du modèle doit être modifiée.
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3.8.3 Influence des variables sur les résiduels

Influence de la pression collecteur sur les résiduels

Le modèle recalé sur les mesures permet de mettre en évidence l’influence de la pres-
sion collecteur sur la fraction de résiduels. Une faible pression à l’admission entraîne
un back-flow légèrement plus important à la fermeture de la soupape d’échappement. La
masse de gaz brûlés ré-admise dans le cylindre est donc supérieure. De plus, le débit de
gaz frais admis dans le moteur est plus faible pour une faible pression collecteur. Les
gaz brûlés sont donc moins dilués, la fraction massique de gaz résiduels augmente donc
lorsque la pression collecteur chute.

Influence du régime sur les résiduels

D’après la relation (eq.3.71) qui donne la fraction de résiduels, le terme qui modélise
les back-flows fait intervenir le régime car la détermination de la quantité de résiduels
se fait à partir des masses de gaz frais et brûlés. Lorsque le régime augmente, on dis-
pose de moins de temps pour que les back-flows apparaissent et les débits instantanés
aux soupapes d’admission et d’échappement augmentent moins vite que la durée du cycle
diminue. Les gaz piégés dans les volumes morts eux, ne sont pas influencés par le ré-
gime mais par la pression. De de ce fait la quantité de résiduels chute lorsque le régime
augmente.

Influence du calage de la distribution

La distribution définit les angles d’ouverture et de fermeture des soupapes. Cela en-
traîne une modification des débits instantanés, donc on observe des back-flows différents.
Lorsque l’épure de distribution augmente la durée de croisement de soupapes, les sections
de passage des gaz sont plus importantes. Une plus grande quantité de gaz d’échappe-
ment est envoyée dans la tubulure d’admission à l’ouverture des soupapes d’admission.
Une fois que le débit s’inverse, les gaz brûlés contenus dans la tubulure d’admission sont
ré-introduits dans le cylindre. Il y a donc d’avantage de gaz brûlés dans le cylindre. La
fraction de résiduels augmente donc.

Influence de la pression échappement

La pression régnant à l’échappement influence les écoulements. Plus la contre-pression
augmente et moins le cylindre se vide des gaz brûlés. Non seulement les back-flows aug-
mentent mais la quantité de gaz piégés augmente également car la masse de résiduels est
fonction de la masse volumique des gaz d’échappement. Ceci se vérifie par le modèle de
résiduels (FIG. 3.42). Lors des essais, la pression d’échappement était de 1bar.

La courbe bleue représente le modèle recalé à partir des essais réalisés par la méthode
de prélèvement. La courbe noire en pointillé représente le modèle mais sur un domaine
où l’on n’a pas de mesures. La tendance est conservée mais les valeurs semblent chuter
brusquement.

Au delà de 1bar, le modèle simule le comportement d’un moteur suralimenté. Là
aussi, les valeurs sont données alors que les mesures n’ont pas été effectuées. Il s’agit de
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FIG. 3.42: Extrapolation du modèle pour une application turbo pour différentes contre-
pressions. Influence de la contre-pression échappement sur l’erreur commise sur les rési-

duels.

vérifier que le modèle peut convenir à des moteurs suralimentés. Les différentes courbes
représentent différentes contre-pressions à l’échappement.

Le modèle évolue peu dans cette zone car les back-flows sont constants. En effet,
la différence de pression entre l’admission et l’échappement est constante (∆péch est
constant). Pour ce qui est des gaz piégés, leur quantité est fonction du rapport de pression
péch/padm. Ce rapport n’a que peu d’influence pour une pression d’admission variant de 1
bar à 1,7bar, la pression échappement allant, elle, de 1,1bar à 1,8bar (pour∆péch=0,1
bar).

Le deuxième graphique de la figure (FIG. 3.42) montre la sensibilité du modèle à
la pression échappement. La tubulure d’échappement n’est pas équipée de capteur de
pression sur les véhicules de série (il est toutefois possible d’estimer cette pression en
réalisant une cartographie ou un modèle). Il est donc important de vérifier que la quantité
de gaz résiduels varie peu lorsque la contre pression échappement change. Les valeurs
sont représentées uniquement sur le domaine de validité du modèle. Le modèle est peu
sensible car on observe une erreur de moins de 2 % pour une surestimation de la pression
échappement de 10 %.

Influence de la richesse

La richesse modifie la quantité de résiduels. La conditions thermodynamiques changent
avec la richesse, il est normal que la fraction de résiduels fluctue. Le terme de richesse
n’intervient pas lorsqu’on analyse le cycle théorique. Toutefois, ce terme est introduit de
façon empirique afin de représenter le phénomène [53] [58] [40]. L’influence de la ri-
chesse est vérifiée pour les deux méthodes expérimentales. Cependant, on observe deux
tendances différentes en fonction de la méthode d’estimation utilisée. Le tableau (TAB.

3.10) montre que les résiduels augmentent avec la richesse lorsqu’on utilise la méthode
de prélèvement dans le cylindre. C’est ce qui est décrit dans la littérature. En se basant sur
les équations (eq.3.9et eq.3.13), on voit que la masse volumique des gaz intervient dans
le calcul de la fraction massique.

La fraction de résiduels est donc influencée par la pression et la température des gaz
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Méthode Mesure
φ

0,8 0,9 1 1,1

dilution
χres (%) 34,85 32,88 31,69 32,74

successive
Téch

◦C 313 325 334 326

prélèvement
χres (%) 14,82 15,46 15,70 16,21

cylindre
Téch

◦C 313 325 334 326

TAB . 3.10: Sensibilité des résiduels à la richesse.OF = 0, 58◦/m, N = 1000 tr/min,
pcol = 500 mbars.

d’échappement. De même, la masse molaire des gaz d’échappement intervient car le mé-
lange comprend des gaz frais et brûlés. Sur la figure (FIG. 3.27), on remarque que pour
des taux de résiduels supérieurs à 50 %, la masse molaire des gaz augmente en fonction
de la richesse. Cela correspond avec les essais réalisés. Il n’en est pas de même pour la
méthode de dilution. La quantité de résiduels est minimale pour une richesse de 1. En fai-
sant l’analogie avec la température des gaz d’échappement, la masse volumique des gaz
évolue à l’inverse de la température. D’après [32], les résiduels sont fonction deAA et
donc de la température. La quantité de gaz résiduels est donc fonction de la température
des gaz d’échappement.

Vérification de l’hypothèse de miscibilité des gaz

Les calculs donnés par Wave ont été refaits en considérant que les gaz ne sont pas mis-
cibles. Le tableau (TAB. 3.11) montre bien que le taux de gaz résiduels est plus important
lorsque les gaz ne sont pas dilués instantanément mais il persiste une erreur de l’ordre de
3 à 6% suivant la pression collecteur.

Le fait d’utiliser Wave permet une approximation de la quantité de résiduels avec
une tolérance acceptable lorsque le croisement de soupape est symétrique [30] et que le
croisement n’est pas trop important. Il est donc possible de s’affranchir des essais dans
ces conditions.

Le comportement des gaz résiduels a été traité, le paragraphe suivant présente les
tendances qui se dégagent des essais.

3.8.4 Récapitulatif du comportement des résiduels aux paramètres

Le modèle destiné à estimer la fraction massique de gaz résiduels qui est décrit dans
ce chapitre est basé sur l’analyse d’un cycle théorique du cycle d’un moteur à allumage
commandé. Il ressort de ce modèle que certaines variables influencent le comportement
des résiduels.

Le tableau (TAB. 3.12) met en évidence l’évolution du taux de gaz résiduels lorsque
la variable augmente.

Contrôle moteur à allumage commandé
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pcol ṁadm mgb refoul mgf refoul mgf admis χres non misc χres misc

(mbars) (g/min) (mg) (mg) (mg) (%) (%)

466 73, 24 7, 9 50, 12 146, 4 21, 49 19, 82

563 94, 41 5, 7 61, 38 188, 8 17, 91 15, 99

735 132, 2 2, 7 81, 74 264, 3 14, 30 12, 14

831 153, 8 1, 2 93, 40 307, 7 12, 63 10, 50

TAB . 3.11: Calcul des résiduels par effet piston.OF = 0, 41◦/m, N = 1000 tr/min,
φ = 1.

variable χres explication

OF ↗ ou
Γ ↗ ↗ augmentation du back-flow dans la tubulure

d’admission

N ↗ ↘ diminution du temps d’ouverture des soupapes

padm ↗ ↘↘ diminution de la différence de pression entre l’admission et
l’échappement

péch ↗ ↗ augmentation de la contre-pression à l’échappement

φ ↗ ↗ empirique-modification des conditions de pression et
température

Tx ↗ ↘ diminution du volume mort

TAB . 3.12: Influence des variables sur les résiduels.

3.9 Conclusion

Ce chapitre a permis d’estimer la quantité de gaz résiduels dans un moteur pour dif-
férents points de fonctionnement en utilisant différentes techniques de mesures ou d’esti-
mation.

La détermination des gaz résiduels à partir de l’analyse des gaz d’échappement n’est
pas satisfaisante car l’appareil de mesure choisi n’est pas conçu pour être utilisé dans ces
conditions de fonctionnement. En effet, la quantité deO2 présente dans les gaz analysés
engendre une erreur trop importante.

L’analyse duCO2 contenu dans les gaz prélevés dans le cylindre est plus appropriée
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que la méthode de dilution. De plus, elle permet de s’affranchir de l’hypothèse d’homo-
généité des gaz car on prélève entre 20 et 40% des gaz contenus dans le cylindre.

L’estimation des résiduels à partir d’un code de calcul 1-D donne de bons résultats
comparés aux valeurs expérimentales à condition de respecter certaines conditions. Cette
méthode s’avère concluante à condition que le croisement soit faible et que les valeurs de
AOA etRFE sont sensiblement identiques. Dans ces conditions, l’hypothèse de mélange
instantané des gaz est encore valable.

Le modèle 0-Dbf obtenu à partir des essais fournit une estimation avec une erreur
inférieur à 4%. Du fait de sa structure, il permet d’avoir une estimation des résiduels avec
un temps de calcul très faible.

Il est maintenant possible de déterminer la quantité de résiduels en fonction du point
de fonctionnement du moteur. Le chapitre4 va permettre de déterminer les quantités et
proportions de gaz entrant dans le cylindre.
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Chapitre 4

Détermination des masses et espèces
dans le cylindre

Sur de nombreux procédés les mesures sont difficiles. Néanmoins, pour piloter de
manière optimale ces procédés malgré l’absence des capteurs physiques adéquats, il est
fréquemment nécessaire de connaître les valeurs de variables non accessibles directement
à la mesure.

Un observateur, ou estimateur d’état est un algorithme basé sur la connaissance des
modèles décrivant le comportement du procédé et utilisant des mesures acquises sur le
procédé afin de reconstruire les mesures manquantes. L’observateur est le plus souvent
conçu pour estimer les états au sein d’un système de commande en boucle fermée néces-
sitant la connaissance des états. Ces observateurs peuvent être appliqués au moteur afin
d’en optimiser le fonctionnement.

Les performances des moteurs sont fonction de la gestion des gaz admis et des IGR
qui est réalisée. Il est donc nécessaire d’ajuster la quantité de carburant à la masse de
gaz dans le cylindre. Avec l’apparitions de la recirculation des gaz d’échappement, il est
indispensable de tenir compte de la composition des gaz car ce sont des gaz brûlés qui
contiennent de l’oxygène. Il faut donc en tenir compte afin d’assurer une combustion
optimale et limiter les émissions de polluants.

Les contrôles moteurs utilisés dans l’automobile sont basés sur des modèles moyen
(Mean V alue Engine Model) destinés à estimer la quantité de gaz présents dans le
cylindre. Ils sont basés sur les lois de la physique. Au cours des années, ces modèles sont
devenus de plus en plus élaborés afin de prendre en compte de plus en plus de paramètres
et représenter ainsi la physique du système.

4.1 Etat de l’art

Les premiers modèles sont apparus sur les moteurs essence en même temps que l’ap-
parition de l’injection électronique. Depuis, ces modèles ont évolués mais ils sont toujours
destinés à estimer la quantité de comburant dans le cylindre. Il existe différents moyens
pour estimer la quantité de gaz permettant la combustion du mélange frais. Le tableau
(TAB. 4.1) répertorie les différents types de modèles existants pour les moteurs essence et
diesel.
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Les modèles les plus simples permettent d’estimer et de prédire la quantité d’air qui
entre dans le cylindre. Ils sont basés sur l’estimation du débit de gaz pénétrant dans le col-
lecteur et entrant dans le cylindre. L’estimation se fait à partir de la mesure de la pression
dans le collecteur d’admission [85]. Les modèles avec prise en compte de la recirculation
des gaz sont apparus avec la mise en place des systèmes d’EGR [86]. Ils estiment la masse
d’air traversant le papillon ainsi que celle passant par la vanne EGR. Les modèles ont été
déclinés pour des moteurs à déphaseurs d’arbres à cames [87] ou suralimentés [22] et ceci
à l’aide de cartographies de remplissage ou compresseur. Les dernières versions réalisent
une estimation en distinguant les différents gaz dans le moteurs. Les modèles font la dis-
tinction entre les gaz frais et les gaz brûlés [88]. Il est alors plus aisé d’estimer la quantité
d’air disponible pour la combustion et de déterminer le taux de gaz neutres. Un excès de
gaz neutres entraîne une dégradation de la combustion. Dans les applications moteurs à
allumage commandé, le pot catalytique impose un fonctionnement à une richesse de 1.
Les gaz brûlés sont donc des gaz neutres car il contiennent principalement duCO2 et de
l’ H2O.

Les contrôles moteurs diesel sont apparus plus tard, avec l’apparition de la technologie
des pompes pilotées. Les modèles développés prennent en compte la suralimentation [89]
et l’EGR [90] car ces deux technologies sont présentes sur la plupart des applications
common rail. Les déphaseurs d’arbres à cames ne sont pas utilsés sur les moteurs diesel
car le remplissage est suffisant sur les moteurs suralimentés. De ce fait, aucun modèle
n’est décliné dans une version turbocompresseur avec déphaseurs d’arbres à cames. Les
moteurs diesel fonctionnent en mélange pauvre donc lorsque le système de recirculation
est actif, les gaz ré-introduits à l’admission contiennent une part de comburant. C’est
la raison pour laquelle les espèces sont prises en compte [91] [92] [93] [94]. Les gaz
d’échappement sont considérés comme un mélange composé d’une fraction de gaz frais
et une fraction de gaz brûlés.

Le modèle présenté est basé sur la même approche. Il est destiné au moteur à allumage
commandé, avec un système de recirculation des gaz et fonctionnant en mélange pauvre.
La suralimentation n’est pas prise en compte. Le déphasage des arbres à cames peut être
pris en compte en prenant la cartographie de remplissage associée à la distribution du
moteur. Il s’agit d’un modèle moyen qui prend en compte les gaz d’EGR, les gaz résiduels
et le fonctionnement en mélange pauvre. Les espèces sont également prises en compte.
La littérature fait apparaître une distinction gaz frais, gaz brûlés afin de tenir compte de
la différence de composition entre ces gaz. Dans le modèle élaboré, les composés pris en
compte sont :N2, O2, CxHy, CO2 etH2O. Ceci vient du fait que les gaz recirculés et les
gaz résiduels sont des gaz brûlés. Ils contiennent duO2 (on est enmélange pauvre) et
du N2 mais dans des proportions différentes de l’air ambiant. En effet, l’air est composé
de 23% deO2 et 77% deN2 en masse. Ce n’est donc pas de l’air qui est recirculé car
en mélange pauvre, les gaz d’échappement contiennent une faible quantité deO2 (TAB.

1.2). Il faut donc déterminer les espèces chimiques présentes dans le cylindre. De même,
la richesse est généralement définie par rapport à la masse d’air (eq.1.12). Il est plus
judicieux de la définir par la relation (eq.1.16).

Il faut maintenant définir les caractéristiques du système ainsi que la manière de le
représenter.
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Modèles Linéaire
Non

EGR V V T turbo espèces Auteur
Linéaire

Modèle

•

[85] [95], [96],
[97], [98], [99],

[100], [101], [102],
[103], [104], [105],
[106], [107], [108]

essence

• [109] [110], [111],
[112]

• • [113], [86], [114],
[96], [115], [116]

• • [87], [117], [118],
[119]

• • [120]

• • • [121]

• • • [122], [123], [124]

• • [22], [125], [126]

• • • [88]

Modèle

• • [89] [51]

diesel

• • • [90], [96]

• • • [127], [128], [129],
[130]

• • • [131]

• • • • [91], [92], [93]

• • • [132], [112], [86]

• • • • [94]

TAB . 4.1: Modèles utilisés dans les contrôles pour moteurs essences et diesels.

4.2 Approche du système

Le moteur peut être schématisé par la figure (FIG. 4.1). Les principales caractéristiques
sont données dans le tableau (TAB. C.1). Le système se caractérise par les points suivants :
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– Le système d’EGR est connecté au collecteur d’admission
– L’injection de carburant se fait dans la chapelle d’admission
– Le collecteur est équipé d’un capteur de pression et d’une sonde de température
– Le papillon et la vanne EGR sont pilotés électriquement

FIG. 4.1: Schéma d’un moteur.

Afin d’estimer les différentes masses présentes dans le cylindre, il est nécessaire de
déterminer les différentes concentrations dans le collecteur et de connaître la quantité
de gaz admise. La pression et la température collecteur sont utilisées afin d’évaluer la
quantité de gaz admise. La pression collecteur est calculée à partir de la loi des gaz parfaits
(eq.4.1).

p V = m r T (4.1)∑
ṁent =

∑
ṁsort (4.2)

En appliquant la loi des gaz parfaits (eq.4.1), et le principe de conservation de la
masse (eq.4.2) au collecteur d’admission, on obtient la relation (eq.4.3)

pcol =
mcol rcol Tcol

Vcol
(4.3)

La variation de la température des gaz dans le collecteur est obtenue à partir du premier
principe de la thermodynamique (eq.4.4).

dEc + dEp + dU = δQ + δW +
∑

i

hi dmi (4.4)
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On néglige l’énergie cinétique des gaz car les vitesses sont faibles, ainsi que l’énergie
potentielle car les gaz ne subissent pas de variation de hauteur. Le travail du collecteur est
nul car il est indéformable. Le système est alors représenté par la figure (FIG. 4.2).

δQ

δW

hent dment

hsort dmsort

dU

FIG. 4.2: Schématisation d’un système ouvert.

On obtient alors la variation de la température dans le collecteur par la relation (eq.
4.5).

Ṫcol =
Q̇+ṁpapcpair Tair+ṁegrcpegrTegr−ṁcylcpcolTcol

mcolcvcol

−(ṁpap+ṁegr−ṁcyl)cvcolTcol

mcolcvcol

(4.5)

Il est possible de déterminer les variations de la pression et la température à partir
des équations (eq.4.3) et (eq.4.5). Etant donné le séquencement de l’injection, il est
nécessaire de prédire la pression et la température dans le collecteur d’admission.

4.3 Prédiction de la pression et de la température collec-
teur

Le calcul exact de la masse d’essence à injecter à l’instanti nécessite la connaissance
de la masse d’air qui sera admise entre les instantsi1 et i2 (FIG. 4.3). Dans le cas d’une
injection du carburant soupapes fermées, l’estimation de la masse d’air n’est disponible
qu’après l’injection donc ne peut pas être utilisée pour le calcul de la masse d’essence à
injecter. La seule solution est de prédire, avant injection, la masse d’air qui sera admise.
Le fait de prédire la pression et la température dans le collecteur d’admission permet une
meilleur gestion du carburant via à vis de la quantité de gaz admis dans le cylindre et donc
de la richesse du mélange dans le cylindre.

admissionéchappement compression détentePMHPMBPMHPMB PMB

allumagei1i i2
injection

FIG. 4.3: Séquencement de l’injection.
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4.3.1 Représentation du système

L’étude de la pression et la température du collecteur d’admission peut se présenter
comme un système ayant un comportement non linéaire monovariable continu que l’on
peut écrire sous la forme (eq.4.6)

{
Ẋ = f (X ,U)
Y = h (X )

(4.6)

La théorie des systèmes linéaires est beaucoup plus développée que celle des systèmes
non linéaire, ce qui fait que pour maîtriser leur fonctionnement autour d’un point opéra-
toire, un modèle linéaire, obtenu par linéarisation ou identification, sert fréquemment de
base au développement de la loi de commande.

4.3.2 Linéarisation locale

Le système peut être linéarisé autour d’un point de fonctionnement. Au voisinage
d’un point d’équilibre(X 0, U0), nous considérons l’approximation au premier ordre du
comportement du système [133]. On utilise pour cela un développement en série de Taylor
def (eq.4.7).

f (X ,U) = f (X 0,U0) +
∂f
∂X (X 0,U0) (X − X 0) +

∂f
∂U (X 0,U0) (U − U0)

+ σ (X − X 0,U − U0)

(4.7)

En négligeant les termes d’ordre supérieur à un et en posant (eq.4.8)

δX = X − X 0

δU = U − U0 (4.8)

l’équation d’état (eq.4.6) devient (eq.4.9)

δẊ =
∂f

∂X
(
X 0,U0

)
δX +

∂f

∂U
(
X 0,U0

)
δU (4.9)

C’est le modèle linéarisé du système au point(X 0,U0). C’est un système linéaire.
A un instantt, on peut considérer que le collecteur d’admission se trouve dans un

certain "état". Cet état est défini par sa pression et sa température. Il est donc nécessaire
de représenter l’état du système.
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4.3.3 Représentation d’état

La représentation d’état s’appuie sur le modèle MVEM de la dynamique de l’air dans
le collecteur (eq.4.10).

ṗcol =
(ṁpap+ṁegr−ṁcyl) rcol Tcol

Vcol
+ mcol rcol Ṫcol

Vcol

Ṫcol =
Q̇+ṁpap cpair Tair+ṁegr cpegr Tegr−ṁcyl cpcol Tcol

mcol cvcol
− (ṁpap+ṁegr−ṁcyl)cvcol Tcol

mcol cvcol

(4.10)

Le flux de chaleur peut être représenté par la relation (eq.4.11)

Q̇ = hconv Scol (Tgaz− Tparois) (4.11)

Pour cela, la représentation d’état se compose de l’équation d’état de la pression col-
lecteur (eq.4.12).

{
Ẋ (t) = AX (t) + BU (t)
Y (t) = CX (t)

(4.12)

Le vecteur d’état est composé de la pression et la température collecteur.
Le modèle d’état doit être discrétisé car la résolution est numérique.

4.3.4 Discrétisation

Le système est discrétisé pour une période d’échantillonnagete. La figure (FIG. 4.4)
montre le principe de l’échantillonnage d’un signal.

t

te

ti ti+1

FIG. 4.4: Echantillonnage d’un signal à une périodete.

On prend la valeur du signal continu à un intervalle de temps fixé. La prédiction se fai-
sant cycle à cycle, cela impose d’avoir une période d’échantillonnage variable qui dépend
du régime du moteur. Afin d’obtenir une estimation par cycle, la période d’échantillon-
nage est donnée par la relation (eq.4.13).
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te =
120

N
(4.13)

La solution générale d’une équation d’état [133], sachant queu(t) est constante entre
ti et ti+1=ti+te est (eq.4.14)

X (ti+1) =
[
eA te

]
X (ti) +

[∫ te

0
eA tB dt

]
U (ti))

Y (ti) = [C]X (ti)
(4.14)

Il en résulte les équations d’état discrètes (eq.4.15)

Xi+1 = ΩXi + ΨUi

Yi = HXi + JUi
(4.15)

avec

Ω = eA te , Ψ =

∫ te

0

eA tB dt, H = C, J = 0

La forme générale de la solution est de la forme (eq.4.16)

Xi+1 = ΩXi + ΩA−1BUi (4.16)

La solution pour une entréeUi=0 et une condition initialeV0 nulle (réponse libre) est
donnée par la relation (eq.4.17).

Xi+1 = ΩXi + (Ω− I)A−1
t0

V0 (4.17)

avec

V0 =


pcol−

∂ṗcol

∂pcol
pcol−

∂ṗcol

∂Tcol
Tcol

Tcol−
∂Ṫcol

∂pcol
pcol−

∂Ṫcol

∂Tcol
Tcol


En appliquant le principe à notre système, la matrice de commandeB est nulle, la

matriceC est la matrice identité. Pour notre système, le vecteur d’états est défini par la
relation (eq.4.18)

X =

 ∆pcol

∆Tcol

 (4.18)

La représentation d’état devient (eq.4.19).
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 pcol

Tcol


(p+∆p,T+∆T )

=

 pcol

Tcol


(p,T )

+



∂ṗcol

∂pcol

∂ṗcol

∂Tcol

∂Ṫcol

∂pcol

∂Ṫcol

∂Tcol


(p,T )

 ∆pcol

∆Tcol

(4.19)

Afin d’éviter la divergence des estimations, on introduit le bouclage. Ce principe per-
met de corriger les erreurs d’estimation commises.

4.3.5 Observateur bouclé

Le prédicteur est défini par la relation (eq.4.20). Les erreurs de modélisation et la va-
riation de certains paramètres conduisent à des erreurs d’estimation. Afin de tenir compte
de ceci, le bouclage s’effectue par retour d’état.

X̂i+1 = ΩX̂i + (Ω− I)A−1
t0

V0 + K
[
Yi − CX̂i

]
(4.20)

Le système est stable si la matriceA−KC possède des valeurs propres dont le module
est inférieur à l’unité. Il faut déterminer la matriceK pour respecter cette condition. La
relation (eq.4.20) a été modifiée afin d’ajouter un terme intégrale permettant d’annuler
l’erreur statique. On obtient alors la relation (eq.4.21)

X̂i+1 = ΩX̂i + (Ω− I)A−1
t0

V0 + K
[
Yi − CX̂i

]
+ ki

∫
Yi − CX̂i (4.21)

Les équations d’état ont été résolues de manière symbolique afin de réaliser les calculs
en temps réel. De cette façon, la matrice d’étatA est écrite de manière formelle et il suffit
de réaliser l’application numérique à chaque pas de calcul pour prédire la pression et la
température.

Les valeurs du vecteur de gainK sont calculées à chaque pas par placement de pôles.
La figure (FIG. 4.5) met en évidence le cheminement pour prédire les espèces chi-

miques dans le cylindre à partir des différentes entrées.
Les entrées de l’observateur sont utilisées pour prédire la pression et la température

dans le collecteur d’admission. A partir des sorties de l’observateur, on détermine les
masses entrant dans le collecteur par le papillon, par le circuit d’EGR et pénétrant dans
le cylindre. Il faut ajouter à ces masses, la masse de résiduel. Cette valeur est fournie par
le modèle développé dans le chapitre3. L’équation de combustion permet de convertir les
gaz frais en gaz brûlés et de là on peut déterminer les concentrations en espèces chimiques
dans le collecteur d’admission, dans le cylindre (avant combustion) et à l’échappement.

Maintenant que l’algorithme qui prédit la pression et la température est écrit, il est
nécessaire de déterminer les débits d’air et d’EGR afin de renseigner la représentation
d’état. Ensuite, il faudra estimer les espèces à partir des débits de gaz entrant et sortant du
collecteur d’admission.

Contrôle moteur à allumage commandé



116 Chapitre 4 : Détermination des masses et espèces dans le cylindre

                                  collecteur
concentrations    cylindre

                                        échappement

linéarisation

discrétisation

retour d’état

col

col k

P
T
⎛ ⎞
⎜ ⎟⎜ ⎟
⎝ ⎠

1

1

k

k

col

col

P
T

+

+patm

pamegr

Tatm

Tegr

Legr

αpap

mcarb

megr

qmcyl

N
Tegr

Tatm

ˆ

ˆ
col

col k

P
T

⎛ ⎞
⎜ ⎟
⎜ ⎟
⎝ ⎠

expressions symboliques

entrées OBSERVATEUR

calcul espèces

éq. combustion

calcul masses résiduels

calcul concentrations

masses
pap, EGR, cylindre prédiction résiduels

combustion

prédiction de l’état

FIG. 4.5: Synthèse de l’observateur.

4.4 Détermination des débits

L’estimation des débits est basée sur un écoulement isentropique au travers d’une
section. Il faut déterminer le débit d’air traversant le papillon, la vanne EGR ainsi que le
débit entrant dans le cylindre.

4.4.1 Détermination du débit d’air

Le boîtier papillon est l’élément qui permet de réguler la quantité d’air ambiant qui
va pénétrer dans le collecteur. La figure (FIG. 4.6) représente le boîtier papillon monté sur
le moteur. L’estimation du débit d’air traversant le papillon se fait à partir de la relation
d’un écoulement isentropique dont la démonstration est donnée dans le paragraphe §2.2.1.
L’estimation du débit est basée sur la relation (eq.4.22).

dmpap

dt
=

Cdpap Spapgéo patm√
rTamont


(

paval
pamont

)1/γ

√
2γ

γ−1

[
1−

(
paval
pamont

) γ−1
γ

]
γ1/2

(
2

γ+1

) (γ+1)
2(γ−1)

(4.22)

La figure (FIG. 4.6) schématise un papillon en coupe afin de déterminer la section de
passage des gaz (eq.4.23) en fonction de l’angle du papillon ainsi que de son diamètre,
son épaisseur, son angle au repos.

La section de passage est déterminée à partir de la relation (eq.4.23).

Spapgéo
= Spap90

− Spap (4.23)

Les deux termes présentes dans la relation (eq.4.23) sont détaillés dans les relations
(eq.4.24) et (eq.4.25).
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Rpap

rpap

α0
α

ζ

eppap

FIG. 4.6: Papillon d’admission. Coupe d’un papillon.

Spap90
= 2R2

pap

π

2
−

rpap

√
1− rpap

2

Rpap
2

Rpap
− arcsin

(
rpap

Rpap

) (4.24)

Spap = 2Rpap

ζ arccos

(
rpap

ζ

)
− rpap

√
1−

r2
pap

ζ2

 (4.25)

avec

ζ =

√
ep2

pap

4
+
(

Rpap

cos(αpap)
− eppap

2
tan

(
αpap0

))2

cos

αpap− αpap0
+ arccos

 Rpapvuuteppap
2

4
+

 
Rpap

cos(αpap0)
−
eppap

2
tan(αpap0)

!2




(4.26)

La section de passage des gaz atteint un maximum pour une ouverture d’environ 70◦

(FIG. 4.7). Au delà de cet angle, l’axe du papillon limite le passage des gaz. La section est
minimale pour 11◦ car il s’agit de la position de repos du papillon.
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FIG. 4.7: Section de passage du papillon adimensionné
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Le coefficient de débit est destiné à prendre en compte les erreurs de modélisation de la
relation (eq.4.22). Le coefficient de débit est déterminé expérimentalement. Il est obtenu
en comparant le débit dans les conditions expérimentales au débit théorique calculé par
la relation (eq.4.22). Le rapport entre ces deux valeurs donne le coefficient de débit (eq.
4.27).

Cdpap =
ṁairexp

ṁairth

(4.27)

La figure (FIG. 4.8) représente les valeurs de coefficient de débit et les débits expéri-
mentaux et théoriques.
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FIG. 4.8: Débits du papillon d’admission et coefficient de débit pour les régimes deN =
1000 tr/min etN = 2000 tr/min.

On observe une brusque montée du coefficient de débit pour un rapport de pression de
l’ordre de 0,95.

Afin de comprendre pourquoi le coefficient de débit évolue, il faut revenir sur le pa-
pillon d’admission. La figure (FIG. 4.9) schématise le papillon d’admission. Les pertes
de charges sont très faibles à ce niveau. La pression dans la tubulure est légèrement plus
faible que la pression atmosphérique car une partie de la pression totale est convertie en
énergie cinétique [9]. Au niveau du col, l’écoulement est très turbulent, l’énergie ciné-
tique est dissipée sous forme de chaleur, la pression au col est donc sensiblement égale à
la pression en aval du papillon.

L’écoulement est moins turbulent en aval du papillon car on est en milieu confiné.
La vitesse de l’écoulement augmente au niveau du col car la section de passage des gaz

diminue. En aval du papillon, la vitesse est supérieure à la vitesse en amont du papillon
car la température est identique mais la pression est plus faible. En appliquant le principe
de conservation de la masse, la vitesse du gaz en aval du papillon est donc supérieure à
celle en amont.
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FIG. 4.9: Modélisation du papillon pour un débit isenthalpique.

Ces phénomènes expliquent les erreurs entre la réalité et la modélisation. La figure
(FIG. 4.10) montre le coefficient de débit du papillon en fonction de l’incidence du pa-
pillon pour deux régimes moteur.
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FIG. 4.10: Coefficient de débit.

On remarque que pour les faibles angles d’ouverture (15 à 24◦), se qui correspond à
de fortes incidences, le coefficient est sensiblement identique pour les deux régimes. Ceci
vient de la géométrie du papillon. Le décollement de l’écoulement intervient au col et se
recolle de la même manière dans les deux cas. La traînée et le coefficient de débit sont
donc identiques dans les deux cas.

Lorsque l’ouverture de papillon est supérieure à 24◦, la traînée change car l’écoule-
ment est probablement différent (FIG. 4.10). Le fait que le nombre de ReynoldsRe aug-
mente entraîne un sillage plus faible car l’écoulement recolle plus tôt. La traînée est alors
plus faible, les pertes de charges sont donc plus faibles et le coefficient de débit augmente.

Le coefficient de débit augmente et semble tendre vers 1, cela traduit le fait que pour
une incidence nulle, les pertes de charges sont minimales donc le modèle est proche de la
réalité.

Le débit d’air ainsi que le remplissage du moteur a été mesuré pour différentes épures
de distribution (FIG. 4.11). Il est donc possible d’adapter la cartographie de remplissage au
calage de soupape choisi et d’adapter l’observateur à ces conditions de fonctionnement.
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FIG. 4.11: Débit d’air admis et remplissage moteur pourN = 1000 tr/min et N =
2000 tr/min à différentespcol.

Le débit d’air étant déterminé, il faut maintenant mesurer le débit d’EGR et le modé-
liser.

4.4.2 Détermination du débit d’EGR

L’expérience mise en place pour modéliser la vanne EGR impose de placer un débit-
mètre sur la ligne d’EGR (FIG. 4.12) et de mesurer les pressions et températures afin de
connaître les pertes de charges. Le débitmètre utilisé est un débitmètre à effet Coriolis. Il
donne une mesure massique et il n’engendre pas de perte de charge. La calibration de la
vanne a été réalisée en mesurant le débit recirculé pour différents rapports de pression à
plusieurs levées.

pression
température

FIG. 4.12: Moyens d’essais d’estimation de la quantité de gaz recirculés pour la calibra-
tion de la vanne EGR.

La figure (FIG. 4.13) présente le débit en fonction des deux variables. On observe
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une brusque augmentation du débit en fonction de la levée. Cela provient d’une erreur de
modélisation ainsi que de l’écoulement des gaz. Les points à un faible rapport de pression
et une forte levée n’ont pu être réalisés car la vanne n’est pas assez puissante pour lever
suffisamment la soupape.
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FIG. 4.13: Débit d’EGR de la vanne. Vanne EGR utilisée.

Les débits entrant dans le collecteur sont déterminés, il faut maintenant estimer la
masse admise dans le cylindre.

4.4.3 Détermination de la masse admise dans le cylindre

Afin d’estimer la masse de gaz entrant dans le cylindre, on caractérise le remplissage
du moteurηv en fonction de la pression collecteur et du régime. Pour cela, on définit le
remplissage comme étant le rapport entre la masse de gaz qui pénètre dans le cylindre
à la masse d’air qui pourrait y pénétrer, compte tenu des caractéristiques du gaz dans la
conduite d’admission (eq.4.28). Il reste à définir l’endroit de la conduite d’admission. En
effet, il ne règne pas la même pression en amont et en aval du papillon. La masse théorique
peut être calculée par rapport à la pression collecteur où à la pression atmosphérique.

ηv =
2 ṁexp rcol Tcol

pcol Vcyl N
(4.28)

La masse entrant dans le cylindre (eq.4.29) est calculée à partir de la relation (eq.
4.28). Or les conditions de fonctionnement du moteur ne sont pas toujours les mêmes et il
est rare que le moteur fonctionne dans les mêmes conditions que lors de la calibration de
l’efficacité volumétrique. Il faut donc apporter une correction sur la masse admise qui soit
fonction de la température pour tenir compte du changement de conditions climatiques
[95].

mcyl =
pcol Vcyl

rcol Tcol
ηv (pcol, N)

√
Tcol

Tref
(4.29)
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L’efficacité volumétrique caractérise les performances de pompage en air d’un moteur.
Elle est définie par le rapport entre la masse réelle d’air admise et la masse d’air qui serait
admise idéalement dans les mêmes conditions de fonctionnement.

Si le remplissage est calculé par rapport aux conditions atmosphériques, l’efficacité
volumétrique représente l’efficacité de pompage de tout le système d’admission depuis le
papillon jusqu’aux soupapes. Si le remplissage est calculé par rapport aux conditions ther-
modynamiques dans le collecteur, l’efficacité volumétrique représente uniquement l’effi-
cacité de pompage au niveau des soupapes (FIG. 4.14).
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FIG. 4.14: Remplissage moteur pour 2 régimes.

Le remplissage augmente avec la pression collecteur. Ceci est normal car on diminue
la perte de charge au niveau du papillon.

L’efficacité volumétrique dépend d’un grand nombre de paramètres relatifs à l’archi-
tecture du moteur et à la vitesse de rotation. Les effets dynamiques comme les effets
acoustiques, dont l’influence varie avec la vitesse de rotation. C’est pourquoi on remarque
que le rendement volumétrique est plus élevé pour le régime de 2000tr/min.

Le modèle est maintenant renseigné donc on peut réaliser les estimations de pression
et température dans le collecteur.

4.5 Résultats de l’observateur

4.5.1 Estimation des débits

La figure (FIG. 4.15) montre les débits entrant et sortant du collecteur, à savoir le débit
d’air traversant le papillon, le débit d’EGR et le débit pénétrant dans le cylindre.

Il y a quelques dépassements sur les valeurs de débit papillon durant les transitoires
par rapport aux valeurs relevées en stationnaire (t=30s). Lorsque la pression collecteur
est constante, le débit sortant du collecteur (qmcyl) devrait être égal à la somme des débits
entrant (qmair + qm

EGR
).
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FIG. 4.15: Débits de gaz.

Ces erreurs viennent du fait que l’estimation se fait à partir de la pression prédite, du
coefficient de débit qui lui est associé et de la commande du papillon. Il existe un léger
déphasage entre le signal de pression et la commande du papillon. De plus, les hypothèses
impliquent que le papillon bouge lentement..

Le débit d’EGR est également déterminé à partir de la pression collecteur prédite.
Etant donné le faible débit de la vanne, la pression collecteur n’est que faiblement in-
fluencée.

Le débit entrant dans le cylindre est estimé à partir d’une cartographie de remplissage.
La courbe de débit est donc une image de la pression collecteur.

Le modèle est donc renseigné, on peut donc estimer la pression et la température.

4.5.2 Estimation de la pression et de la température collecteur

La figure (FIG. 4.16) compare la pression estimée à la pression mesurée lors d’un
essais transitoire au banc moteur.

La plage de pression balayée est vaste et les transitoires sont brusques (le débit maxi-
mal en stabilisé est obtenu pour 33,6% d’ouverture car le moteur tourne à 2000tr/min).
En effet, les commandes du papillon et de la vanne EGR sont des créneaux. L’erreur com-
mise sur l’estimation de la pression est faible, de même que l’erreur sur la température.

La mesure de la température est effectuée à l’aide d’une sonde platine. La constante
de temps de la sonde à une influence sur la dynamique de la réponse donc les variations
de température sont peut être mal pris en compte. Il est nécessaire de tenir compte de
la variation de température [134] [100]. D’après [135] le fait de considérer le collecteur
comme étant isotherme entraîne une augmentation de l’erreur sur la pression collecteur de
2 mbars. La mesure de la température au niveau du boîtier papillon est donc suffisante.

L’estimation est réalisée à partir des valeurs de la matrice d’état (eq.4.19). L’étude
de cette matrice permet de savoir s’il est possible d’effectuer des simplifications sur le
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FIG. 4.16: Estimation de la pression, de la température ainsi que les erreurs commises
pour différents transitoires de papillon et d’EGR.

modèle.

4.5.3 Etude de la matrice d’état

L’application numérique de la matrice d’état est réalisé à chaque pas de calcul (cf.
§4.3.5). On remarque sur la figure (FIG. 4.17) que les termes de la matrice d’état fluc-
tuent au cours du temps. Ce principe doit permettre de réduire les erreurs d’estimation
en pression et en température. En effet, le fait de calculer la matrice d’état à chaque pas
permet de mieux appréhender le comportement non linéaire de la "chaîne d’air" et donc
une meilleure estimation de l’état collecteur.

Durant les phases transitoires, le modèle du collecteur permet de déterminer la pres-
sion dans le collecteur et donc d’estimer les masses entrant dans le cylindre. Du fait d’hy-
pothèses de modélisation et d’erreurs de caractérisation, il existe un biais propre à ce
modèle. Afin d’obtenir un bon estimé de la pression et de la température collecteur, il
est nécessaire de construire un observateur bouclé. En effet, il est important de minimiser
l’erreur en pression car l’estimation de la masse admise est basée sur une cartographie de
remplissage. Si la pression collecteur est fausse, le remplissage du moteur pris en compte
pour l’estimation de la masse admise ne sera pas celui correspondant à la pression réelle
dans le collecteur. Les calculs des concentrations et de la richesse qui s’en suit sont faux.
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FIG. 4.17: Evolution de la matrice d’état.

Afin de caractériser les erreurs, on utilise les moments statistiques. Les moments cen-
trés d’ordre de 1 à 4 sont respectivement :

1. la moyenne

2. la variance

3. le skewness1

4. le kurtosis

Ils sont déterminés par la relation (eq.4.30).

Ms =
1

n

n∑
i=1

ni (xi − x̄)ξ (4.30)

ξ représente l’ordre du moment statistique.
La moyenne représente en quelque sorte le "centre de gravité" de la distribution de la

variable.
L’écart type est la racine carrée de la variance. Il permet de quantifier l’amplitude de

l’erreur.

1les valeurs de skewness et de kurtosis ne sont pas corrigées par le biais
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Le skewness sert à caractériser la dissymétrie. En fonction de sa valeur, on caractérise
la loi de distribution de la variable. La distribution est étalée à gauche, à droite ou bien
normale.

Le kurtosis donne une indication sur l’aplatissement. L’aplatissement peut être faible,
normal ou élevé. La simple vu de la loi de distribution ne suffit pas à déterminer l’aplatis-
sement. Pour une même valeur de kurtosis la forme de la distribution peut être identique,
mais compressée latéralement. On pense avoir une distribution plus "pointue" alors que
seul l’écart type est différent.

skewness kurtosis

étalement indice aplatissement indice

gauche négatif élevé négatif

symétrique nul normal nul

droite positif faible positif

TAB . 4.2: Valeurs de skewness et de kurtosis pour différentes distributions.

Le tableau (TAB. 4.2) récapitule l’influence de la forme de la distribution sur la valeur
du skewness et du kurtosis.

Les valeurs de la matrice d’état fluctuent mais il est peut être possible de les considérer
comme constant.

Influence de la matrice d’état

Afin de vérifier l’intérêt d’effectuer le calcul de la matrice d’étatA à chaque pas
de calcul, il faut comparer les erreurs commises en considérant la matrice d’état fixe ou
variable et vérifier les résultats pour plusieurs cas de figure (FIG. 4.18).

La figure (FIG. 4.19) représente les erreurs sur les pression et température dans le cas
où la matrice d’étatA est calculée pour chaque pas et dans le cas où elle est supposée
fixe et ce pour deux essais de simulation. Les résultats sont valables uniquement pour les
scénari présentés figure (FIG. 4.18).

Dans le cas où la matrice est fixe, les valeurs de la matrice d’état ont été déterminées
en faisant la moyenne temporelle pour chaque termeAi,j sur la durée du scénario. Le
termeAfixe1 signifie que les valeursAi,j sont déterminées à partir de l’essai 1. Le terme
A fixe 2 désigne les valeursAi,j de l’essai 2 et le termeA fixe 3 représente la moyenne
des deux cas précédents. Les erreurs sont représentées sous forme d’histogramme. Les
abscisses correspondent à l’erreur et les ordonnées représentent l’occurrence de l’erreur.
Les intervalles sont de 0,05mbars.

En observant les moyennes des erreurs (TAB. 4.3), on a une information sur la position
de l’erreur. L’erreur sur la pression est légèrement plus faible dans le cas où la matriceA
est variable. On peut toutefois négliger cette erreur.
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FIG. 4.18: Pressions collecteurs.

pôles matrice variable moyenne écart type skewness kurtosis
(mbars) (mbars)

pôles

simu 1 εpcol 0 2,38 1, 11 57,63

=

Avariable εTcol 0 0,30 3, 36 84,62

−0, 5

simu 1 εpcol −0, 04 3, 92 −0,12 26, 63

A fixe εTcol 0 0, 89 2,30 72, 67

simu 2 εpcol 0,01 4,78 8, 16 148,50

Avariable εTcol 0 0,57 7, 93 168,58

simu 2 εpcol −0, 01 46, 56 −0,03 8, 73

A fixe εTcol 0.01 9, 51 0,22 5, 10

TAB . 4.3: Erreurs sur les pression et température pour la matrice d’état fixe ou variable,
te=720◦V , N=2000tr/min.

Il faut toutefois noter que l’écart type est minimal pour les deux variables lorsque l’on
calculeA à chaque fois pour les deux essais de simulation. Le fait d’effectuer le calcul
pour chaque pas améliore donc grandement les performances de l’observateur.

Sur la figure (FIG. 4.19) l’erreur sur la pression est d’avantage centrée dans le cas où la
matrice est fixe. Ceci se vérifie par leur valeur respective de skewness (TAB. 4.3). L’erreur
sur la température est centrée si la matriceA est fixe alors qu’elle est répartie à droite si
la matriceA est variable.

Le kurtosis de l’erreur sur la pression met en évidence une distribution faiblement
aplatie pour le cas ouA est calculée à chaque pas ou fixe. Les erreurs sont donc concen-
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FIG. 4.19: Erreurs des pression et température dans le collecteur à matrice d’état fixe et
variable.

trées sur une petite plage d’erreur. La répartition des erreurs sur la température n’est pas
influencée par le calcul à chaque pas de la matrice d’état. L’aplatissement est très faible
dans le deuxième essais de simulation pourA variable.

Le fait de calculer la matrice d’état pour chaque pas de calcul permet d’avoir un esti-
mateur avec un biais très faible avec des erreurs légèrement décentrées et concentrées sur
une faible plage d’erreur.

Le fait de choisir le module des pôles inférieur à 1 assure la stabilité du système [136]
[137] mais la valeur des pôles influence la rapidité.

La moyenne des erreurs est la plus faible lorsque la matriceA est variable, et ce, pour
la pression et la température. Le biais est très faible.

L’écart type est également favorable pour ces conditions de fonctionnement. On re-
marque sur l’essai de simulation 2 (simu 2 A fixe) avecAfixe que l’écart type est plus
important que dans le premier cas. Il faut donc réaliser l’application numérique deA fixe
à chaque pas.

L’analyse du skewness fait apparaître des erreurs centrées sur la pression et la tempé-
rature lorsque la matrice d’état est fixe pour les deux essais de simulation.

Le kurtosis donne une distribution faiblement aplatie pour la pression et la température
pourA variable, ce qui est intéressant.

Il ressort de cette analyse que la matrice d’état doit être calculée à chaque pas afin
d’obtenir une erreur moyenne et un écart type les plus faibles possible.

Le tableau (TAB. 4.4) récapitule les erreurs pour différents horizons de prédiction pour
l’essai réalisé sur moteur. Les erreurs sont minimales lorsque l’horizon de prédiction est
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pôles matrice variable moyenne écart type skewness kurtosis
(mbars) (mbars)

pôles

te =
120 ◦V

εpcol −0, 77 6,17 −2, 86 20, 76

=

εTcol −0, 12 0,73 −6, 02 51, 17

−0, 5

te =
720 ◦V

εpcol −0,77 10, 04 0, 92 141,05

εTcol −0,12 0, 76 −6, 67 66,60

te =
1440 ◦V

εpcol −1, 56 29, 45 −0,46 18, 57

εTcol −0, 23 1, 86 −3,85 38, 38

TAB . 4.4: Erreurs sur les pression et température pour différentes périodes d’échantillon-
nage, N=2000tr/min.

petit, ce qui est normal. On note toutefois que les valeurs obtenues pour un horizon de
prédiction de 1440◦V sont satisfaisantes.

La fonction d’autocorrélation normée décrit la similitude entre une série et elle même
décalée d’un intervalle i. Cette fonction, comme le coefficient de corrélation classique,
varie entre -1 et +1. L’autocorrélation est une fonction paire. Le temps est dans ce cas
considéré comme isotrope : on ne peut, par la fonction d’autocorrélation, distinguer l’effet
d’événements passés, sur le présent, de celui d’événements futurs. Le tracé de cette fonc-
tion suivant un décalage variant de 0 à la longueur de la série, définit un corrélogramme.
Le coefficient d’autocorrélation d’une sériez est défini par la relation (eq.4.312)

R (i) =
1
N

∑N−i
k=1 (zk − z̄) (zk+i − z̄)

1
N

∑N
k=1 (zk − z̄) (zk − z̄)

(4.31)

La figure (FIG. 4.20) représente le corrélogramme du signal d’erreur de pression et de
température pour des pôles de -0,5 et un échantillonnage de 720◦V . Le signal est corrélé
avec lui même lorsqu’il n’y a pas de décalage, ce qui est normal.

On observe dans ce cas un coefficient d’autocorrélation de 1. Ce coefficient descend
à 0,08 lorsque l’on effectue un décalage de un point sur la série d’erreur de pression. On
peut dire que le signal d’erreur n’est pas autocorrélé, l’erreur peut alors être assimilée à
du bruit et non à du signal. L’observateur prédit donc bien le signal. Le signal est d’avan-
tage corrélé avec lui même pour la température. Ce n’est pas très gênant étant donné que
l’erreur commise sur la température est faible.

Les caractéristiques de l’observateur sont donc :

– matrice d’état : variable
2k représente l’indice du point de la série
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FIG. 4.20: Corrélogramme sur les erreurs de pression et de température.

– matrice de gain : variable
– période d’échantillonnage : 720◦V
– pôles : -0,5 et -0,5

La dynamique de l’observateur est fonction de la valeur des pôles. L’étude des pôles
permet donc d’optimiser les valeurs données par l’observateur.

4.5.4 Choix des pôles

Le choix des pôles conditionne la réponse de l’observateur et assure la robustesse
[138]. Une valeur négative permet une réponse plus rapide [137].
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FIG. 4.21: Influence des pôles sur l’erreur d’estimation commise.

La figure (FIG. 4.21) montre l’erreur moyenne commise sur la pression et la tempéra-
ture ainsi que l’écart type pour l’essai (FIG. 4.16).

Le tableau (TAB. 4.5) répertorie les statistiques des erreurs pour trois valeurs de pôles.
Le choix des pôles est fixé à -0,5 pour obtenir un biais et un écart type faibles.

L’erreur commise dépend du choix des pôles et également de la valeur des gains de
retour qui corrigent les erreurs d’estimation.
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te pôles variable moyenne écart type skewness kurtosis
(mbars) (mbars)

te

pôles =
−0, 05

εpcol −0,76 10, 25 1, 95 114, 25

=

εTcol −0, 12 0, 91 −7, 36 72, 75

720 ◦V

pôles =
−0, 5

εpcol −0, 77 10,04 0, 92 141,05

εTcol −0,12 0,76 −6,67 66, 60

pôles =
−0, 8

εpcol −0, 78 31, 72 −0,03 21, 76

εTcol −0, 12 15, 71 10, 10 499,53

TAB . 4.5: Erreurs sur les pression et température pour différentes valeurs de pôles,
N=2000tr/min.

4.5.5 Evolution des gains de retour

La détermination des gains de retour permet d’effectuer le bouclage sur la pression et
la température. La figure (FIG. 4.22) représente la prépondérance des termes de l’équation
de l’observateur bouclé (eq.4.21).
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FIG. 4.22: Estimation de la pression collecteur.

La courbepss bou représente la pression collecteur déterminée par le premier terme de
l’observateurX̂i+1 = ΩX̂i + (Ω− I)A−1

t0 V0. La pression est très proche de la pression
estimée. La pressionpbou err représente la pression avec le bouclage sur l’erreur mais sans
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correction de l’erreur statique. On aperçoit une légère correction de la pression mais le
bouclage n’est pas très important. La différence entre la courbe de pressionpbou err et
la pression estiméepest vient de la correction apportée par le terme intégrale. Le biais
de modèle peut venir des approximations sur la valeur de la constante des gaz parfaits.
L’estimation de la pression est améliorée par l’introduction d’un terme intégrale. Le choix
de la valeur deki a été fixé en fonction de la réponse du système.

Le fait de prendre un gain fixe dégrade les performances de l’observateur. Les pôles
fluctuent très peu mais les erreurs augmentent (TAB. 4.3). En faisant varier la valeur des
gains de bouclage de l’ordre de 40%, l’observateur diverge. L’influence du régime n’a pas
été testée mais il est probable que l’observateur diverge également avec un gain fixe.

L’observateur estime donc la pression et la température ; les concentrations sont déter-
minées à partir de ces valeurs.

4.6 Détermination des concentrations

4.6.1 Principe de calcul

Afin de déterminer les concentrations au rangi + 1, il faut estimer la quantité de gaz
apportée par le papillon, par l’EGR et la quantité admise dans le cylindre. De là, il suffit
de multiplier les débits par les concentration massiques de chaque espèce et on a alors la
masse de chaque espèce. En appliquant ceci au collecteur d’admission, on détermine la
quantité d’air apportée par le papillon au rangi + 1 en utilisant la relation (eq.4.22) et la
pression estimée au rangi + 1. La masse de gaz admise par le moteur est donnée par la
cartographie de remplissage ; celle d’EGR peut être obtenue par deux moyens différents.
La première méthode est d’utiliser la relation (eq.4.32). Elle stipule que la variation de
masse dans le collecteur provient des débits entrant et sortants.

∆mEGRi+1
= mcoli+1

−mcoli −∆mpapi+1
−∆mcyli+1

(4.32)

Le fait d’utiliser cette relation impose d’avoir une bonne estimation de la pression
collecteur car la variation de masse est fonction de la pression. En différenciant la loi des
gaz parfait par rapport à la pression, on obtient (eq.4.33).

dm =
dp V

rT
(4.33)

L’erreur commise sur la masse dépend donc de l’erreur commise sur la pression mais
également du volume du collecteur.

La masse de gaz recirculés dans le collecteur à chaque cycle est faible car le débit est
faible. En estimant la masse d’EGR dans le collecteur par la relation (eq.4.32), l’erreur
commise est la somme des erreurs commise sur chaque terme. En utilisant l’équation (eq.
4.32) pour estimer la masse d’EGR recirculée, on s’aperçoit que l’erreur est supérieure à
la masse d’EGR, il n’est donc pas possible d’utiliser cette méthode.

La deuxième méthode consiste à estimer le débit d’EGR à partir de la levée de la
vanne EGR et de la pression collecteur (eq.4.34). La température de gaz d’EGR peut être
obtenue à l’aide d’une cartographie ou d’un modèle [139].
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ṁEGR =
CdEGR

S
EGR

péch√
rTéch


(

pcol
péch

)1/γ

√
2γ

γ−1

[
1−

(
pcol
péch

) γ−1
γ

]
γ1/2

(
2

γ+1

) (γ+1)
2(γ−1)

(4.34)

avec

SEGR = π DEGR LEGR (4.35)

C’est la deuxième méthode qui a été retenue car elle permet une meilleur estimation
du débit d’EGR.

Une fois que l’on connaît l’apport de masse de chaque organe, on calcule la masse de
chaque espèce à partir de la concentration. La contribution en espèces de chaque organe
est donné par la relation (eq.4.36).

On considère que c’est l’apport total de gaz pour chaque organe multiplié par la
concentration en espèce du même organe. La concentration enO2 et N2 du papillon est
constante car la composition de l’air est constante. En effet, l’EGR est introduit dans le
collecteur et ne modifie donc pas la composition des gaz traversant le papillon.

Le calcul des différentes masses impose de connaître les concentrations dans le collec-
teur et à l’échappement. Cela vient du fait que les gaz entrant dans le cylindre proviennent
du collecteur et les gaz d’EGR sont des gaz d’échappement.

Le temps de transport des EGR [57] [140] est fonction de la pression collecteur et de
la levée de la vanne.



∆mO2 papi+1
= ∆mpapi+1

MO2

MO2 + 3, 77MN2

∆mN2 papi+1
= ∆mpapi+1

MN2

MO2 + 3, 77MN2

∆mO2 EGRi+1
= ∆mEGRi+1

χO2 échi−τ

∆mN2 EGRi+1
= ∆mEGRi+1

χN2 échi−τ

∆mH2O EGRi+1
= ∆mEGRi+1

χH2O échi−τ

∆mCO2 EGRi+1
= ∆mEGRi+1

χCO2 échi−τ

∆mO2 cyli+1
= ∆mcyli+1

χO2 coli

∆mN2 cyli+1
= ∆mcyli+1

χN2 coli

∆mH2O cyli+1
= ∆mcyli+1

χH2O coli

∆mCO2 cyli+1
= ∆mcyli+1

χCO2 coli

(4.36)
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En considérant que les gaz doivent parcourir le circuit d’EGR avant de pénétrer dans
le collecteur, le temps de transport est donc fonction du volume du circuit d’EGR et du
débit volumique de gaz d’EGR (eq.4.37).

τ =
Vtub

V̇EGR

(4.37)

Le débit volumique est exprimé en fonction du débit massique par la relation (eq.4.38)

V̇EGR =
ṁEGR

ρEGR

(4.38)

En l’intégrant la relation (eq.4.38) dans l’équation (eq.4.37), on obtient la relation
(eq.4.39).

τ =
ρEGR Vtub

ṁEGR

(4.39)

Le temps de transport est donc fonction du débit massique d’EGR, qui est lui même
fonction de la différence de pression entre l’échappement et la collecteur ainsi que de
la levée de la vanne. Le temps de transport peut donc être caractérisé en fonction des
variablespcol etLEGR.

On fait l’hypothèse que la concentration est constante dans le cycle et que le mélange
est homogène.

A partir des apports de chaque masse, il est possible de déterminer les concentrations
de chaque espèce dans le collecteur d’admission.

4.6.2 Calcul des concentrations dans le collecteur

La concentration de gaz dans le collecteur d’admission est définie comme étant la
masse de gaz provenant de chaque organe rapportée à la masse totale contenue dans le
collecteur. La concentration au rangi + 1 et fonction de la masse au rangi ainsi que des
gaz qui entrent et qui sortent du collecteur. On remarque que le système est bouclé. La
concentration dans le collecteur s’obtient par la relation (eq.4.40).

χcoli+1
=

mcoli + ∆mpapi+1
+ ∆mEGRi+1

−∆mcyli+1

mcoli+1

(4.40)

En étendant le principe à chaque espèce chimique, on obtient alors la relation (eq.
4.41).
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χO2 coli+1
=

mO2 coli + ∆mO2 papi+1
+ ∆mO2 EGRi+1

−∆mO2 cyli+1

mcoli+1

χN2 coli+1
=

mN2 coli + ∆mN2 papi+1
+ ∆mN2 EGRi+1

−∆mN2 cyli+1

mcoli+1

χH2O coli+1
=

mH2O coli + ∆mH2O EGRi+1
−∆mH2O cyli+1

mcoli+1

χCO2 coli+1
=

mCO2 coli + ∆mCO2 EGRi+1
−∆mCO2 cyli+1

mcoli+1

(4.41)

On remarque que les concentrations enH2O etCO2 ne sont pas fonction du papillon
car on considère que les gaz traversant le papillon sont composés uniquement deN2 et
O2.

Une fois les concentrations dans le collecteur déterminées, on peut calculer les concen-
trations des gaz à l’échappement.

4.6.3 Calcul des concentrations à l’échappement

La concentration de chaque espèce dans les gaz d’échappement est déterminée en
considérant que les gaz sont constitués d’un mélange de gaz provenant du collecteur d’ad-
mission, de gaz résiduels et de carburant qui a été converti enCO2 et H2O. La concen-
tration à l’échappement est déduite par la relation (eq.4.42). Le terme∆carb représente la
masse de gaz d’une espèce produite par la combustion du carburant.

χéch =
χcol mcyl + χéchmres + ∆carb

mcyl + mres + mcarb
(4.42)

La masse de gaz de résiduels est écrite à partir de la fraction de résiduels étant donné
que celle-ci a été caractérisée dans le chapitre3. On obtient l’expression (eq.4.43).

mres = χres mtot = χres(mcyl + mcarb + mres) =
χres(mcyl + mcarb)

1− χres
(4.43)

En introduisant la relation (eq.4.43) dans l’équation (eq.4.42), on obtient la relation
(eq.4.44). On peut ainsi déterminer la concentration à l’échappement à partir des gran-
deurs connues.

χéch =

χcol mcyl + χéch

(
χres(mcyl + mcarb)

1− χres

)
+ ∆carb

mcyl + mcarb +

(
χres(mcyl + mcarb)

1− χres

) (4.44)
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La combustion est supposée complète, il y a uniquement formation deCO2 et H2O
lors de la combustion du mélange. La détermination de la concentration enH2O et CO2

impose de connaître la masse de carburant injecté.
Les différentes concentrations d’espèces dans les gaz d’échappement sont déterminées

par la relation (eq.4.45).
La quantité deO2 après combustion est déduite du principe de conservation de la

masse. La somme des fractions massiques doit être égale à 1. Si on détermine la concen-
tration enO2 de la même façon que pour les autres concentrations, on risque de ne pas
avoir la somme des concentrations égale à 1.



χO2 échi+1
= 1− χN2 échi+1

− χH2O échi+1
− χCO2 échi+1

χN2 échi+1
=

χN2 coli+1
mcyli+1

+ χN2 échi

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

mcyli+1
+ mcarbi+1

+

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

χH2O échi+1
=

χH2O coli+1
mcyli+1

+ χH2O échi

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)
+∆mH2O,carbi+1

mcyli+1
+ mcarbi+1

+

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

χCO2 échi+1
=

χCO2 coli+1
mcyli+1

+ χCO2 échi

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)
+∆mCO2,carbi+1

mcyli+1
+ mcarbi+1

+

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

(4.45)

La concentration enH2O et CO2 est modifiée par la quantité de carburant brûlé lors
de la combustion. Le terme de production de masse apparaît donc pour le calcul de ces 2
concentrations. L’apport deH2O et CO2 par la combustion du carburant est déterminé à
partir d’une équation de combustion(eq.4.46).

CHy/x +

(
1 +

y/x
4

)
(O2 + 3, 77N2) →

CO2 +
y/x
2 H2O +

(
1 +

y/x
4

)
3, 77N2

(4.46)

Les masses deH2O et CO2 apparues lors de la combustion sont obtenues à partir de
la relation (eq.4.47).
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∆mH2O carbi+1
= mcarbi+1

.
MH2O

MCHy/x

.
y/x
2

∆mCO2 carbi+1
= mcarbi+1

.
MCO2

MCHy/x

(4.47)

Le calcul de la masse deCO2 etH2O créée durant la combustion est possible unique-
ment à partir du rapporty/x. Il n’est donc pas nécessaire de connaître la composition du
carburant. Dans le cas étudié, le carburant est du propane.

La concentration dans les gaz d’échappement est déterminée après la combustion. On
applique sensiblement le même principe pour calculer les concentration dans le cylindre.

4.6.4 Calcul des concentrations dans le cylindre

Les concentrations dans le cylindre sont déterminées avant la combustion. De cette
façon on peut déterminer la richesse dans le cylindre. Le calcul est basé sur le même
principe que dans les gaz d’échappement. Les gaz contenus dans le cylindre proviennent
des gaz admis via le collecteur, le carburant et les gaz résiduels. La concentration dans le
cylindre s’écrit donc par la relation (eq.4.48).

χcyl =

χcol mcyl + χéch

(
χres(mcyl + mcarb)

1− χres

)
mcyl + mcarb +

(
χres(mcyl + mcarb)

1− χres

) (4.48)

Le terme∆carb n’apparaît pas car le calcul s’effectue avant la combustion. La masse
de carburant n’est pas encore convertie enH2O etCO2.
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χO2 cyli+1
= 1− χN2 cyli+1

− χH2O cyli+1
− χCO2 cyli+1

− χcarb cyli+1

χN2 cyli+1
=

χN2 coli+1
mcyli+1

+ χN2 échi

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

mcyli+1
+ mcarbi+1

+

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

χH2O cyli+1
=

χH2O coli+1
mcyli+1

+ χH2O échi

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

mcyli+1
+ mcarbi+1

+

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

χCO2 cyli+1
=

χCO2 coli+1
mcyli+1

+ χCO2 échi

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

mcyli+1
+ mcarbi+1

+

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

χcarb cyli+1
=

mcarb cyli+1

mcyli+1
+ mcarbi+1

+

(
χresi+1

(
mcyli+1

+ mcarbi+1

)
1− χresi+1

)

(4.49)

On doit donc calculer la concentration en carburant, qui servira pour le calcul de la
richesse dans le cylindre.

4.6.5 Calcul de la richesse dans le cylindre

La richesse définie par rapport àO2 est estimée à partir de la masse de carburant
injectée ainsi que la quantité deO2 dans le cylindre (eq.1.16). On peut également l’écrire
à partir de la concentration enO2 dans le cylindre (eq.4.50).

φO2 =

mcarb
χO2 cyli+1

mtot(
mcarb
mO2

)
stoe

(4.50)

La masse totale est exprimée en fonction des différentes concentrations pour obtenir
la relation (eq.4.51).

mtot = mcyl + mcarb +

(
χres(mcyl + mcarb)

1− χres

)
(4.51)

Le PCO est calculé par rapport àO2 en fonction de la composition du carburant par
la relation (eq.4.52).
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PCOO2 =
32
(
x +

y
4

)
12x + y

(4.52)

En introduisant les équations (eq.4.51) et (eq.4.52) dans la relation (eq.4.50), on
obtient l’expression de la richesse (eq.4.53).

φO2 =
32
(
x +

y
4

)
mcarb

(12x + y) χO2 cyli+1

(
mcyl + mcarb +

(
χres(mcyl + mcarb)

1− χres

)) (4.53)

La richesse peut donc être calculée en connaissant la masse de carburant injectée, la
masse de gaz admise, la concentration enO2 dans le cylindre et la fraction massique de
gaz résiduels. La fraction de gaz résiduels est déterminée à partir de la relation (eq.3.71).

Les concentrations sont donc déterminées dans le collecteur d’admission, dans le cy-
lindre et à l’échappement. Les paragraphes suivants présentent les résultats des estima-
tions des concentrations dans les différents organes.

4.7 Résultats de l’estimation des concentrations

4.7.1 Estimation de la concentration dans le collecteur

L’estimation des concentrations dans le collecteur fait apparaître le phénomène de
dilution et d’établissement des concentrations (FIG. 4.23). On remarque l’apparition de
CO2 et H2O lors de l’ouverture de la vanne EGR (FIG. 4.16) à t=5s et t=40s. C’est une
caractéristique des gaz d’échappement, il est donc normal de ne retrouver ces gaz que
lorsque la vanne EGR est ouverte.

La concentration enN2 varie lorsque la recirculation des gaz d’échappement est active
alors que c’est un gaz qui ne réagit pas. Cela s’explique par le fait que le modèle prend en
compte le carburant dans le cylindre et non pas dans le collecteur ; comme dans le cas de
l’injection directe. La concentration est modifiée car elle est définie comme étant la masse
deN2 rapportée à la masse totale. La concentration enN2 dans le cylindre varie donc en
fonction de la quantité de carburant injecté et de la fraction de résiduels.

La concentration enN2 est donc différente dans les gaz d’échappement et dans l’air.
Cette différence de concentration est visible dans le collecteur lorsque la vanne EGR est
ouverte.

La concentration enO2 chute d’autant plus que le taux d’EGR est important. Là encore
c’est un effet de la recirculation des gaz. Les gaz d’échappement contiennent duO2 dans
des proportions faibles car une partie a été consommé lors de la combustion. En ouvrant
la vanne EGR, on mélange des gaz provenant de l’air ambiant, contenant environ 20%
de O2 à des gaz d’échappement dont la concentration enO2 est de l’ordre de 3%. La
concentration enO2 est donc inférieure à celle dans l’air.
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FIG. 4.23: Concentration dans le collecteur d’admission pour les espèces chimiques.

4.7.2 Estimation de la concentration dans le cylindre et à l’échappe-
ment

La figure (FIG. 4.24) représente la concentration des gaz dans le cylindre avant la
combustion et dans les gaz d’échappement. La concentration enN2 est plus faible que
dans le collecteur car on a pris en compte la masse de carburant. De plus, il est normal
que la concentration soit plus faible car ce sont les gaz d’échappement qui font baisser
la concentration dans le collecteur d’admission. Le minimum de concentration apparaît à
60s, cela correspond à un minimum de pression. Etant donné que l’essai est réalisé à iso-
masse de carburant injectée, la concentration va d’autant être modifiée que la proportion
de carburant dans le cylindre est importante.

Les concentrations enCO2 etH2O ne sont jamais nulles, même avant la combustion.
Cela provient de la fraction de gaz résiduels et de la richesse du mélange. En effet, la
quantité deCO2 dépend non seulement de la fraction de résiduels mais également de la
richesse du mélange car c’est la quantité de carburant qui forme leCO2. La quantité de
carburant modifie donc la concentration enCO2.

On remarque que le carburant est uniquement présent dans les gaz avant combustion.
D’après les hypothèses faites sur la combustion (cf. §4.6.3) et étant donné que l’essai est
réalisé en mélange pauvre, il est normal de ne pas retrouver de carburant dans les gaz
d’échappement.

La quantité deO2 est fonction des fractions deCO2 et H2O. La encore, la fraction
n’est jamais nulle du fait que les gaz résiduels contiennent duO2. On observe une quan-
tité deO2 très faible aux alentours de60s, cela provient de la pression collecteur qui est
faible (≈ 400 mbars), la quantité de gaz admis est donc faible. Dans ces conditions la
quantité deO2 dans le cylindre est faible. De plus, comme la masse de carburant injectée
est constante, la richesse est proche de 1 pour cette pression collecteur. Les gaz d’échap-
pement contiennent donc beaucoup deCO2 et H2O. Etant donné que les gaz résiduels
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ont la même composition chimique que les gaz d’échappement et que la quantité de gaz
résiduels est importante pour ce point de fonctionnement (≈ 30%), la concentration en
O2 est par conséquent très faible.
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FIG. 4.24: Concentration à l’échappement pour les espèces chimiques.

En connaissant les concentrations, on détermine la richesse du mélange dans le cy-
lindre.

4.7.3 Estimation de la richesse

La richesse est définie par la relation (eq.1.12) qui reconstruit la composition dans le
cylindre à partir de l’analyse des gaz d’échappement. Cette reconstruction peut être faite
à différents endroits. Il est possible d’estimer la richesse enO2 du mélange au niveau
du papillon, dans le collecteur d’admission, dans le cylindre et de les comparer avec la
richesse couramment employée. On peut ainsi distinguer l’influence de l’EGR ou des
résiduels.

La figure (FIG. 4.25) montre la richesseφpap que l’on obtient si l’on considère unique-
ment la quantité de gaz provenant du papillon. Elle est défini comme la masse d’essence
injectée par rapport à la masse d’air traversant le papillon. Elle est une homothétie du
débit d’air car il n’est pas possible de déterminer la quantité d’air entrant dans le cylindre
étant donné que l’on est en présence d’EGR.

La richesseφ
EGR

représente la richesse que l’on a dans le cylindre si on ne prend pas
en compte les résiduels. Elle est plus faible que la richesse au niveau du papillon mais
le calcul est basé sur le débit de gaz entrant dans le cylindre. On ne peut pas réellement
comparer les valeurs mais elle est plus juste que la richesse papillon car cette fois ci c’est la
masse réellement contenue dans le cylindre qui est prise en compte. En effet, une brusque
ouverture du papillon engendre une élévation de la pression dans le collecteur. C’est la
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FIG. 4.25: Richesse à plusieurs endroits.

raison pour laquelle on voit un déphasage entre la richesse EGR et la richesse papillon aux
alentours de 7s. La richesse papillon est représentative uniquement en régime stabilisé.

La richesse cylindreφcyl est la richesse réelle du mélange contenu dans le cylindre.
C’est celle-ci qui va conditionner la combustion. Elle est inférieur à la richesse EGR car
les gaz résiduels ne contiennent pas de carburant d’après les hypothèses mais on trouve du
O2 en faible quantité. On aperçoit une faible différence lorsque la richesse est faible alors
que l’écart augmente à la richesse. Etant donné que l’essai est à iso-masse injectée, une
richesse élevée correspond à une pression collecteur faible, donc une fraction de résiduels
importante. On est en présence de beaucoup de résiduels qui contiennent peu deO2 alors
que lorsque la richesse est faible, on a peu de résiduels qui sont riches enO2. C’est la
compétition des deux phénomènes qui fait la différence entre les deux richesses.

La richesse définie par rapport à l’air est déterminée en reconstruisant la masse d’air
dans le cylindre. Etant donné que nous ne somme pas en présence d’air, on effectue le
calcul en supposant que l’on a de l’air avec un excès deN2 ou un excès deO2 suivant les
concentrations des différents gaz dans le cylindre.

4.8 Conclusion

Ce chapitre a présenté la mise en place d’un observateur bouclé qui permet d’estimer
et de prédire la concentration de 5 espèces chimiques (O2,N2,CO2,H2O etCxHy) dans le
cylindre et ce à partir de la pression régnant dans le collecteur d’admission.

L’observateur est basé sur des lois physiques et prend en compte les gaz résiduels ainsi
que l’EGR.

Les entrées principales sont la pression et la température dans le collecteur ainsi que
la position du papillon d’admission et de la vanne EGR.

Les résultats obtenus mettent en évidence des erreurs satisfaisantes sur la prédiction
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de la pression et la température.
L’estimation de la richesse n’a pas été validé, de même le rebouclage de la richesse

par rapport àO2 n’a pas été traité. La mesure de la richesseφO2 à partir d’une sonde est
possible dans le cas où le moteur fonctionne en mélange pauvre [141].
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Chapitre 5

Estimation de la masse totale à partir de
la pression cylindre

Comme il a été mentionné dans le chapitre4, la quantité d’air dans le cylindre est une
image du couple délivré par le moteur. Il est donc essentiel de connaître avec précision la
masse contenue dans le cylindre. Pour cela, les constructeurs utilisent la pression collec-
teur ou un débitmètre massique pour quantifier la quantité d’air entrant dans le cylindre.
L’inconvénient de la première méthode réside dans le fait que le remplissage en air est
effectué dans des conditions de pression et régime stabilisés. On peut faire l’approxima-
tion de conditions quasi-statique mais le phénomène d’inertie des gaz n’est pas pris en
compte. Dans le deuxième cas, le débitmètre doit être placé le plus près possible des sou-
papes d’admission pour éviter également le phénomène d’inertie. Malgré tout, le temps de
réponse du débitmètre reste trop important pour mesurer avec précision la quantité d’air
qui est réellement admise dans le cylindre lors des phases transitoires.

La solution décrite dans ce chapitre consiste à utiliser la pression cylindre lors de
la phase de compression. A partir de cette mesure, un calcul itératif permet d’estimer
la masse de gaz frais et brûlés. Ce chapitre est destiné à mettre en évidence certaines
propriétés de la méthode d’estimation ainsi que son domaine de validité.

5.1 Etat de l’art

De nombreuses méthodes permettent d’estimer la masse de gaz dans le cylindre ou la
richesse du mélange. Le tableau (TAB. 5.1) récapitule les principales méthodes utilisées
pour estimer ces variables.

Certaines méthodes sont basés sur des corrélations entre la pression cylindre (calcul
de laPMI) et la richesse [142]. Le principe consiste à réaliser une phase de calibration à
partir de nombreux essais au banc moteur et à établir une correspondance entre laPMI
et la richesse.

La pression cylindre peut être utilisée pour déterminer l’angle de pression maximale
dans le cycle [143]. A partir de ces données, un réseau de neurones fournit la masse à
injecter.

Il existe des méthodes basées sur le gradient de la pression cylindre à deux instants
situés durant la compression des gaz [95], lorsque les soupapes sont fermées. Une va-
riante de cette méthode consiste à comparer la pression cylindre en un point de la zone de
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compression (soupapes fermées) à la pression collecteur [144]. Pour ces deux méthodes,
la masse d’air est estimée en établissant une correspondance à l’aide d’une cartographie.

La reconstruction de la pression cylindre à partir d’une transformation polytropique
permet d’estimer les différentes masses [67].

La pression cylindre peut être utilisée afin de déterminer le taux de dégagement de
chaleur. En exprimant le dégagement de chaleur en fonction de la pression collecteur,
du régime, duPCI et d’autres paramètres, il est possible d’identifier des modèles [145]
[146] [147] à partir d’essais. La richesse est alors déduite de ce modèle.

La méthode visant à utiliser la pression cylindre dans le but de reconstruire l’énergie
libérée par la combustion dans le but d’estimer la richesse est appelée (Mass Fraction
Burned). Elle consiste à déterminer la différence de pression entre un cycle en moteur
entraîné et un cycle avec combustion [148] [149] [150] et à estimer la richesse à l’aide
d’un réseau de neurones par exemple.

Il est également possible de calculer le rapport de pression entre un point dans la zone
de compression et un deuxième point située dans la phase de détente des gaz (Pressure
Ratio Management) [151]. De cette manière on obtient une image de la masse de gaz
contenue dans le cylindre.

Une autre méthode basée sur la modélisation consiste à appliquer le premier principe
de la thermodynamique ainsi que le principe de conservation de la masse pour estimer la
masse et la température dans le cylindre [152] [153]. A l’aide de ces renseignements, on
peut en déduire la richesse également.

5.2 Méthodologie générale et moyens d’essais

5.2.1 Méthodologie

La méthode destinée à estimer la masse de gaz dans le cylindre consiste à estimer la
pression dans le cylindre (FIG. 5.1) et à la comparer à la pression mesurée de manière
itérative. Une fois la pression estimée, on calcule l’erreur entre les pressions estimées et
réelles. Pour cela, il faut estimer la température du mélange à un instant et en déduire la
pression correspondante. Cette erreur sert ensuite à estimer une nouvelle masse de gaz
dans le cylindre. Le calcul se répète jusqu’à ce que l’erreur obtenue soit inférieure à une
valeur seuil.

Pour effectuer le calcul, il faut avant tout déterminer une plage de mesure. La com-
paraison des deux pressions se fait lorsque les soupapes sont fermées et avant que la
combustion débute. L’algorithme peut être utilisé sur toute la phase de compression. Il
faut donc définir un déphasage entre l’angle de fermeture de la soupape d’admission et
l’angle où le premier point de mesure est choisi (point de référenceref ). De même, le
dernier point de calcul est choisi avant l’allumage car la constante des gaz parfaits dépend
de la nature du gaz. Lors de la combustion, les espèces chimiques changent et la valeur de
la constante des gaz parfaits change durant la combustion. La constante des gaz parfaits
varie de 282J/kg/K à 294J/kg/K pour des gaz frais ou brûlés à une richesse de 1. Le
calcul est donc réalisé avant la combustion afin de minimiser l’erreur sur la pression esti-
mée. En effet, cette pression est déterminée en supposant que la constante des gaz parfaits
ne varie pas.
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Méthode mair mres megr φ Auteur

PMI • [142]

αpmax • [143]

DeltaP
• [144], [95]

• • [67]

MFB
•

[149], [148], [150], [154]
[145], [146], [147], [155],

[156], [157]

• • • [52], [158], [159] [160],
[161]

PRM • • • • [151], [162]

1er Principe
• • • [59], [152], [33]

• • • • [153]

TAB . 5.1: Méthodes d’estimation de la masse et de la richesse à partir de la pression
cylindre.

L’estimation de la pression cylindre se fait à partir de certaines données d’entrées
telles que les températures dans le collecteur d’admission et d’échappement (FIG. 5.1). La
méthode d’estimation fait également appel à la température de la parois du cylindre pour
déterminer l’échauffement des gaz durant la phase d’admission. De ce fait, la méthode
d’estimation prend en compte les échanges aux parois à travers un modèle. L’élévation de
température des gaz durant la compression est également prise en compte.

La méthode estime la pression par itération jusqu’à ce que la pression estimée soit
représentative de la pression mesurée. Pour cela, un seuil de convergence est défini. Du-
rant la phase d’initialisation (FIG. 5.4), la masse initiale choisie est la masse traversant le
papillon. On ne prend pas en compte la quantité de gaz résiduels. La masse supposée dans
le cylindre est donc trop faible. Cela se traduit par une température cylindre estimée (eq.
5.7) trop importante. La température sert ensuite de variable pour estimer la pression (eq.
5.6). La pression est donc surestimée lors de la première itération. C’est cette pression qui
est représentée sur la figure (FIG. 5.2). Une fois le calcul convergé, les pressions estimées
et réelles sont identiques.

Les essais qui ont servit à tester la méthode sont détaillés dans le paragraphe §5.2.2.
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FIG. 5.1: Méthode d’estimation de la pression cylindre.
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FIG. 5.2: Principe du calcul itératif.OF = 0, 58 ◦/m, pcol = 500 mbars, N =
2000 tr/min, φ = 1.

5.2.2 Moyens d’essais

La méthode d’estimation nécessite d’être renseignée sur certains paramètres. La figure
(FIG. 5.3) montre les différentes informations disponibles. Lors des essais, on acquière 50



5.3 Estimation de la masse totale dans le cylindre 149

cycles successifs. Ceci permettra de voir l’influence du moyennage des cycles sur l’esti-
mation de la masse. Certaines grandeurs, notamment la pression collecteur et la tempéra-
ture d’échappement sont relevées en valeur moyenne car l’estimation de la masse se fait
à partir d’une valeur moyenne de ces grandeurs. Les débits, la richesse, le régime sont
destinés à valider le calcul pour chaque point de fonctionnement.

MONO-CYLINDRE
+

FREIN
AIR

ATMOSPHERE
DEBITMETRE
LAMINAIRE

UNITE
CENTRALE

CONVERTISSEUR
A/D

PROPANE DEBITMETRE

COLLECTEUR
ADMISSION

CAPTEUR
PIEZO-RESISTIF

CAPTEUR
PIEZO-ELECTRIQUE

ALLUMAGE

AMPLIFICATEUR
DE CHARGE

CALCUL
RICHESSE ET H/C

ANALYSEURS
CO, CO2, HC

NOx, O2

COLLECTEUR
ECHAPPEMENT

THERMOCOUPLE
K

FIG. 5.3: Moyens d’essais.

Les essais ont été réalisés pour 5 épures de distribution, 2 régimes, 4 richesses et 6
pressions collecteurs. Il est ainsi possible de regarder la sensibilité de la méthode d’esti-
mation à ces paramètres.

Les essais ont permis de relever toutes les informations nécessaire au renseignement
de la méthode d’estimation de la masse de gaz enfermée dans le cylindre. Le principe de
la méthode est détaillé dans le paragraphe suivant.

5.3 Estimation de la masse totale dans le cylindre

L’estimation de la masse de gaz dans le cylindre nécessite d’estimer la pression cy-
lindre ainsi que la température du premier point de calcul, qui sera la température de
référenceTref . On suppose que le gaz est parfait, que la masse de gaz dans le cylindre
est constante une fois les soupapes fermées. La pression suit donc le système d’équations
(eq.5.1) :

{
pV = mrT
pV k = C

(5.1)

La détermination de la masse totale se fait suivant les étapes suivantes (FIG. 5.4). Tout
d’abord, il est nécessaire d’estimer ou de mesurer certains paramètres :
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oui

non

eq.5.22

n = n + 1

ε(n, i) calcul

i = i + 1

eq.5.3

eq.5.2

pcyl(n, α) mesure

Tech(n) mesure ou estimation

pcyl(n, i, α) calcul

eq.5.6

ε(n, i) <seuil

eq.5.12

Vcyl(α) calcul

Tparoi(n) estimation

k(n, α) calcul

eq.5.13et eq.5.15

initialisationm̂cyl(n), χ̂res(n), ε(n)

m̂cyl(n, i), χ̂res(n, i) calcul

eq.5.7et eq.5.9
Tcyl(n, i, α), Tref (n, i) calcul

FIG. 5.4: Méthode d’estimation de la masse et de la température dans le cylindre à partir
de la mesure de la pression dans le cylindre.

– la température de la parois du cylindre1 est estimée à partir du modèle développé
par [19] qui est (eq.5.2) :

Tparois = Tliq + (0, 01575− 0, 00013 Tliq) N + 4, 6 PME (5.2)

1La température des parois est donnée en◦C. La température du liquide de refroidissement est en◦C et
la PME enbars
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– le volume du cylindre est calculé par la relation (eq.5.3)

Vcyl (α) = Vcc +

[
Rm

(
1− cos α

)
+ Lb

(
1−

√
1−

(R

L
sin α

)2
)](

π
A2

4

)
(5.3)

– la pression cylindre est relevée pour des angles situés dans la zone réduite et ceci
pour le cycle de pression que l’on souhaite estimer

– la température des gaz d’échappement est mesurée ou estimée
– initialisation des grandeurŝmcyl(i),χ̂res(i) et ε(i)
– calcul du coefficient polytropiquek(α)
– estimation de la température dans le cylindreT̂cyl et de la température du premier

point de la zone réduitêTref à partir de la loi des gaz parfaits et du modèle d’esti-
mation de la températurêTref

– estimation de la pression cylindre à partir des températuresT̂cyl et T̂ref et du coeffi-
cient polytropiquekα

– détermination de l’erreur commise entre la pression cylindre estiméeP̂cyl et réelle
Pcyl.

– estimation de la masse enfermée dans le cylindrem̂cyl et de la fraction de gaz rési-
duelsχ̂res

L’erreur est initialisée à une valeur supérieure au seuil prédéfini.
La méthode commence par estimer la pression et la température dans le cylindre.

5.3.1 Estimation de la pression et de la température dans le cylindre

Une fois la plage de mesure et la fréquence d’échantillonnage fixées, on estime la
pression à partir de la température en supposant une compression polytropique (eq.5.22).
Le coefficient polytropique nécessaire au calcul dans la relation (eq.5.5) est déterminé
avec la relation (eq.5.22).

k (α) =
ln
(

pcyl(α)

pcyl(ref)

)
ln

(
Vcyl(α)

Vcyl(ref)

) (5.4)

La loi de compression est modifiée en exprimant la pression en fonction de la tempé-
rature (eq.5.5).

p2 = p1

(
T2

T1

) k
k−1

(5.5)

En modifiant les indices, on obtient alors la relation (eq.5.6)(cf. FIG. 5.5).

p̂cyl (i, α) = pcyl (α)

(
T̂cyl (i, α)

T̂ref (i)

) k(α)
k(α)−1

(5.6)
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V

p
pcyl(α),Tcyl(α)

p2,T2

pcyl(αref),Tref
p1,T1

FIG. 5.5: Diagramme de Clapeyron pour une compression polytropique.

La température des gaz est estimée à partir de la loi des gaz parfaits en utilisant la
masse estimée.

T̂cyl (i, α) =
pcyl (α) Vcyl (α)

m̂cyl (i) r
(5.7)

où i représente l’indice de l’itération,α l’angle du point considéré etref , l’angle du
premier point de calcul.

Lorsque le calcul s’arrête, cela ne veut pas dire que la masse et la température sont
justes mais que le termemcyl Tcyl est juste (cf. §5.3.3). Afin d’obtenir la masse et la
température réelles, il est nécessaire de connaître la température des gaz au premier point
de calcul. Pour cela, il faut estimer les apports de chaleurs qui ont eu lieu entre le collecteur
et le cylindre.

Il faut déterminer la température au point de référence.

5.3.2 Estimation de la température de référence

La température de référence est déterminée à partir de la loi des mélanges (eq.5.8).

T =
m1 cv1 T1 + m2 cv2 T2

m1 cv1 + m2 cv2

(5.8)

Dans le cas du cylindre, on observe un mélange de 2 gaz, les gaz frais provenant du
collecteur d’admission à la température collecteur et les gaz résiduels à la température
échappement. On obtient alors la relation (eq.5.9).

T̂mél(i) = (1− χ̂res(i)) Tcol + χ̂res(i) Téch (5.9)

Il est toutefois indispensable de tenir compte des échanges de chaleur qui ont lieu
dans la chapelle d’admission et dans le cylindre. Les parois du cylindre échangent de
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la chaleur avec les gaz durant toute la phase d’admission. De plus, il faut ajouter à cela
l’élévation de la température du gaz provenant de la compression du gaz durant la période
du "déphasage"(FIG. 5.1).

Les échanges de chaleur sont modélisées par un modèle de pertes aux parois de Ei-
chelberg (eq.5.10) et l’élévation de température lors de la compression par la loi des gaz
parfaits (eq.5.1).

Q̇parois = 2, 43 Ūp
1/3√

pcyl Tcyl Sparois (α) (Tcyl − Tparois) (5.10)

On obtient alors la relation (eq.5.12). L’élévation de température provenant de la
compression est prise en compte et le modèle d’Eichelberg est modifié pour obtenir une
élévation de température et non pas un flux de chaleur.

T̂ref (i) = (1− χ̂res(i)) Tcol + χ̂res(i) Téch

+

[
pcyl (ref) Vcyl (ref)− pcyl (FA) Vcyl (FA)

m̂cyl (i) r

]
(5.11)

+ C1 Ūp
C2
√

pcol Tmél Sparois
(Tparois− Tmél)

m̂cyl (i) cv

L’erreur commise entre la pression estimée et la pression mesurée est déterminée par
la relation (eq.5.12). L’erreur est divisée par le nombre de points de calcul afin d’obtenir
une erreur unitaire. De cette manière, on peut définir un gain de rebouclage qui ne dépend
pas du nombre de points de pression choisis pour estimer la masse de gaz. L’influence du
nombre de points pris en compte sera étudié dans le paragraphe (cf. §5.4.1). Bien que le
calcul puisse se faire avec deux points de mesure, l’augmentation du nombre de points
permet d’augmenter la robustesse de la méthode d’estimation de la masse.

ε (i) =
nα∑

α=1

p̂cyl (i, α)− pcyl (α)

nα

(5.12)

Le calcul de l’erreur permet d’estimer une nouvelle masse de gaz (eq.5.13). La nou-
velle masse est incrémentée d’une quantité qui dépend d’un gain. Cela permet éviter
d’avoir une variation de masse trop importante. La masse de gaz déterminée à l’itéra-
tion i + 1 dépend de la masse précédente ainsi que de l’erreur commise sur la pression.
De ce fait, on voit apparaître un termeintégrale qui favorise le calcul de convergence de
la masse.

m̂cyl (i + 1) = m̂cyl (i) + kp ε (i) (5.13)

L’estimation de la masse de gaz résiduels est obtenu avec la relation (eq.5.14). La
masse d’air frais est obtenue à l’aide d’une cartographie ou d’un modèle (cf. chapitre4).

m̂res(i) = m̂cyl (i)− m̂air (5.14)
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Afin d’effectuer une nouvelle itération, il est nécessaire de déterminer la fraction mas-
sique de gaz résiduels. En effet, elle est utilisée lors du calcul de la température de réfé-
rence. Pour cela on estime la fraction de résiduels avec l’équation (eq.5.15).

χ̂res(i) =
m̂cyl (i)− m̂air

m̂cyl (i)
(5.15)

Les itérations suivantes peuvent être lancées jusqu’à ce que l’erreur atteigne la valeur
seuil.

5.3.3 Analyse de l’erreur commise

En couplant les équations (eq.5.6et eq.5.7), on obtient la relation (eq.5.16).

p̂cyl (i, α) = pcyl (α)

(
pcyl (α) Vcyl (α)

m̂cyl (i) r T̂ref (i)

) k(α)
k(α)−1

(5.16)

En couplant les équations (eq.5.12) et (eq.5.16), on a alors

pcyl (α)

(
pcyl (α) Vcyl (α)

m̂cyl (i) rT̂ref (i)

) k(α)
k(α)−1

− pcyl (α) = 0 (5.17)

Si on cherche à avoir une erreur nulle, il faut donc :

pcyl (ref) Vcyl (ref) = m̂cyl (i) r T̂ref (i) (5.18)

Cela revient au fait que le termêTref (i) doit être égal au termeTcyl pour que la masse
estimée soit égale à la masse contenue dans le cylindre. Une bonne estimation deT̂ref (i)
s’avère cruciale pour avoir une bonne estimation de la masse. La température de référence
dépend de plusieurs paramètres et notamment de la pression cylindre et de la température
échappement. Il est donc indispensable d’étudier l’influence de ces 2 variables sur l’esti-
mation de la masse et de la température. Afin d’évaluer les performances de la méthode
d’estimation, il est nécessaire d’utiliser des données relevées sur banc moteur.

5.3.4 Calcul du coefficient polytropique

Le calcul du coefficient polytropique est indispensable dans l’estimation de la pres-
sion cylindre. Il existe plusieurs manières de le calculer. On peut considérer le coefficient
comme constant durant la phase de compression ou fonction de l’angle vilebrequin. Le
fait de le considérer constant impose de faire une approximation de la courbe de pression.
Cette solution implique donc une erreur entre la pression cylindre et la pression cylindre
approximée. Cette solution est donc écartée.
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En considérant un coefficient polytropique variable, il est possible de le déterminer en
interpolant la courbe log (p)-log (V) ou en calculant le gradient de log (p). En effet, en
supposant une transformation polytropique, celle ci s’exprime par la relation (eq.5.19)

pV k(θ) = C (5.19)

En considérant le coefficient polytropique fonction du volume, on obtient le coefficient
local par la relation (eq.5.20)

k(θ) =
d ln (p (θ))

d ln (V (θ))
(5.20)

Le calcul du coefficient polytropique local est déterminé à partir de la dérivée de la
courbe log (p)-log (V).

Interpolation de la courbe log (p)-log (V)

Le coefficient polytropique s’obtient à partir de la dérivée du log de la pression cy-
lindre et du volume. La première méthode consiste donc à réaliser une interpolation de la
courbe log (p)-log (V) et à calculer la dérivée. En considérant que le coefficient polytro-
pique évolue linéairement en fonction de la courbe log (p)-log (V), on interpole la courbe
log (p)-log (V) à l’aide d’un polynôme d’ordre 2 puis on dérivée le polynôme obtenu. On
obtient alors un coefficient qui varie linéairement avec log(V). En imposant un polynôme
d’un ordre n, supérieur à 2, on obtient un coefficient polytropique d’ordre n-1. On peut
alors obtenir une évolution du coefficient très chaotique (FIG. 5.6).
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FIG. 5.6: Approximation polynômiale du coefficient polytropique de la pression moyenne.
OF = 0 ◦/m, pcol = 600 mbars, N = 1000 tr/min, φ = 0, 99, AA = 26◦V .

Le fait de considérer le coefficient polytropique comme variant linéairement avec
log(V) permet d’avoir une évolution monotone du coefficient. Le coefficient adiabatique
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étant fonction de la température et du mélange, dans ce cas, pour une température de 395
K on obtient une valeur d’environ 1,35. On peut donc dire que lors de la compression on a
de plus en plus de pertes de chaleur par les parois. Ceci se confirme avec les résultats ob-
tenus (cf. §2.6). L’approximation linéaire est donc un bon moyen de déterminer la valeur
du coefficient polytropique.

L’inconvénient de cette méthode réside dans le fait que l’interpolation de la courbe log
(p)-log (V) change en fonction du nombre de points utilisés pour réaliser l’interpolation.
On n’obtient donc pas la même valeur du coefficient polytropique suivant l’étendue de la
plage .

La figure (FIG. 5.7) représente le coefficient polytropique pour 4 intervalles de points
considérés pour l’approximation. Etant donné que le nombre de points utilisés pour l’ap-
proximation est fonction du déphasage (FIG. 5.1), certains intervalles contiennent plus de
points. Seuls les points en commun sont représentés.
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FIG. 5.7: Coefficient polytropique linéaire pour 4 plages de calcul.OF = 0 ◦/m, pcol =
600 mbars, N = 1000 tr/min, φ = 0, 99.

La courbe noire représente le coefficient polytropique de la moyenne des cycles de
pression et décroît avec l’angle vilebrequin.

Les courbes bleues représentent le coefficient polytropique pour chaque cycle. On
aperçoit donc une dispersion car le calcul est sensible à la pression cylindre. Le fait d’avoir
de la dispersion sur la pression cylindre engendre une augmentation du coefficient poly-
tropique lors de la compression. C’est le cas des courbes tracées en rouge. Ces résultats
vont à l’encontre des résultats obtenus dans le paragraphe §2.6. En effet, les pertes aux
parois augmentent lors de la compression car les gaz s’échauffent. Le fait que les pertes
augmentent se traduit par une diminution du coefficient polytropique. Les courbes rouges
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représentent une erreur due à la dispersion de la pression cylindre.
Le problème pourrait être atténué si l’on disposait d’une acquisition codée sur un

nombre de bits supérieurs. De cette façon, les courbes de pression acquises seraient moins
bruitées et l’approximation des courbes serait meilleure.

Le fait d’utiliser la fonction logarithme dans le calcul du coefficient polytropique en-
gendre une augmentation du bruit pour des faibles pressions car les échelles sont dilatées.

Il n’est donc pas possible d’obtenir le coefficient polytropique réel par cette méthode.
Afin de s’affranchir d’une partie des problèmes, on peut calculer le gradient de la courbe
log (p)-log (V) non plus en dérivant un polynôme mais en effectuant le calcul de manière
directe.

Dérivation directe de la courbe log (p)-log (V)

Le coefficient polytropique est déterminé à partir de l’équation (eq.5.20). Il est donc
possible de dériver la courbe numériquement sans connaître son expression littérale. Dans
ce cas, il convient de choisir le pas∆θ entre chaque point. On détermine le coefficient
polytropique par la relation (eq.5.21).

k(θ) =
ln
(

p(θ−∆θ/2)
p(θ+∆θ/2)

)
ln
(

V (θ−∆θ/2)
V (θ+∆θ/2)

) (5.21)
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FIG. 5.8: Coefficient polytropique pour 4 pas d’échantillonnage.OF = 0 ◦/m, pcol =
600 mbars, N = 1000 tr/min, φ = 0, 99.
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En choisissant un intervalle de 1◦V entre deux points de calcul, on obtient un si-
gnal très bruité. Ceci provient de la résolution du capteur de pression et du bruit de me-
sure [163]. La figure (FIG. 5.8) met en évidence le choix du pas de calcul. Le coefficient
polytropique est très bruité quel que soit le pas choisi et il est impossible de dégager une
tendance pour chaque cycle (courbes bleues). La courbe noire représente le coefficient
polytropique pour la moyenne des cycles de pression. On remarque que le coefficient
décroît lors de la compression comme pour les résultats précédents (FIG. 5.7), mais les
valeurs différent légèrement.

Là encore, le choix du pas d’échantillonnage modifie la courbe de pression donc il
n’est pas possible de déterminer la valeur du coefficient polytropique local.

Coefficient polytropique moyen sur un intervalle

Les deux méthodes précédentes ont montré qu’il n’est pas possible de déterminer le
coefficient polytropique avec certitude. Le coefficient utilisé dans la méthode d’estimation
est représenté par la relation (eq.5.22).

k (α) =
ln
(

pcyl(α)

pcyl(ref)

)
ln

(
Vcyl(α)

Vcyl(ref)

) (5.22)

Il correspond au coefficient moyen entre un angleθ et l’angle de premier point de
mesure (ref ). Cela signifie donc que l’on détermine le coefficient moyen de la transfor-
mation au cours de la compression. On remarque sur la figure (FIG. 5.9) que les courbes
sont moins bruitées et que comme sur les figures (FIG. 5.7et FIG. 5.8), le coefficient poly-
tropique décroît. Cela s’explique par le fait que les pertes aux parois augmentent lors de
la compression.

Cette fois encore le coefficient polytropique calculé ne correspond pas au coefficient
local mais le coefficient polytropique n’est utile que pour calculer la pression dans notre
cas. L’algorithme impose de connaître la pression et la température des gaz à un instant
donné du cycle, le fait d’utiliser un coefficient polytropique local n’est pas nécessaire.

En effet, pour estimer la pressionp2, il faut connaître la pressionp1 et le coefficient
polytropiquek1. En décomposant la compression comme une succession de compressions
infinitésimales, on peut déterminer la pressionp3 à partir de la pressionp2 et du coefficient
polytropique localk2.

On obtient donc le même résultat que ce soit avec le coefficient polytropique local ou
moyen. Le fait d’avoir un coefficient qui fluctue moins permet d’éviter des problèmes de
calcul car on pourrait obtenir des valeurs de pressions estimées infinies lors des premières
itérations. Le coefficient peut atteindre des valeurs de l’ordre de 7 pour un pas de1◦V .

Cette méthode possède l’avantage de ne pas filtrer la courbe tout en calculant le coef-
ficient polytropique chaque◦V .

Afin de déterminer la température de référence, il faut connaître l’élévation de tempé-
rature entre la fermeture des soupapes d’admission et le point de référence.
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FIG. 5.9: Coefficient polytropique de l’algorithme.OF = 0 ◦/m, pcol = 600 mbars,
N = 1000 tr/min, φ = 0, 99.

5.3.5 Estimation des échanges de chaleur

L’élévation de la température dans le cylindre entre l’instant où les soupapes se ferment
et l’angle où l’on débute le calcul provient en partie de la compression du gaz et des
échanges aux parois.
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FIG. 5.10: Calcul des échanges de chaleur.OF = 0, 58 ◦/m, N = 2000 tr/min, φ = 1.

Les échanges de chaleur proviennent de la compression des gaz lorsque les soupapes
sont fermées. En effet, d’après la loi des gaz parfaits (eq.5.1), l’élévation de la température
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est donnée par la relation (eq.5.23)

∆T =
p2 V2 − p1 V1

mcyl r
(5.23)

Sur la figure (FIG. 5.10), on voit que l’élévation de température dû à la compression
n’est pas proportionnel à la pression collecteur. Simplement, étant donné que l’élévation
de température est fonction de la pression et de la masse, les valeurs convergent en même
temps que la pression.

En ce qui concerne les échanges de chaleur avec les parois (tubulures d’admission,
parois du cylindre) là aussi on n’observe pas de tendance (FIG. 5.10). On remarque uni-
quement une convergence des valeurs car le calcul fait appel à la fraction de résiduels
estimée et la masse estimée.

Les itérations successives ont convergé dans ces cas de figure. Il est toutefois important
de vérifier que les valeurs finales ne dépendent que des variables utilisées lors des calculs.
Il est intéressant de s’assurer que les conditions initiales du calcul ne modifient en rien les
valeurs finales.

5.3.6 Influence des conditions initiales sur les paramètres

Comme on peut le remarquer sur la figure (FIG. 5.11), les valeurs finales du calcul sont
identiques quelles que soient les valeurs de départ. Seul le nombre d’itérations change en
fonction des conditions initiales, le calcul converge toujours vers la même valeur.

La valeur initiale de la masse de gaz dans le cylindre n’a aucune influence sur le
résultat final. Toutefois, c’est la masse de gaz entrant dans le cylindre qui sert qui est prise
en compte pour la première estimation. Cette masse est mesurée à l’aide d’un débitmètre
lors d’essais moteurs. Cela permet de limiter le nombre d’itérations car la masse initiale
est proche de la vraie valeur.

La fraction de gaz résiduels initiale n’a là encore pas d’influence sur la valeur finale.
Elle permet simplement de réduire le nombre d’itérations avant convergence du calcul.

Le nombre d’itérations est donc fonction des conditions initiales car la méthode est
récursive. L’erreur est prise en compte dans le rebouclage et le gain influe également sur
la vitesse de convergence.

5.3.7 Influence du gain sur le nombre d’itérations

A partir de l’équation (eq.5.13) on voit que la nouvelle masse dépend du gain et que
cela va influencer le nombre d’itérations avant convergence. On observe que l’on peut
avoir un dépassement (FIG. 5.12) mais la valeur finale est identique pour toutes les valeurs
de gains. Une valeur de gain trop importante peut toutefois entraîner la divergence du
calcul.

La méthode fonctionne donc bien mais il faut vérifier sa sensibilité à certains para-
mètres.
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FIG. 5.11: Convergence du modèle pour différentes conditions initiales.OF = 0, 58 ◦/m,
pcol = 500 mbars, N = 2000 tr/min, φ = 1.
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FIG. 5.12: Convergence du modèle pour différents gains de retour.OF = 0, 58 ◦/m,
pcol = 500 mbars, N = 2000 tr/min, φ = 1.

5.4 Sensibilité de la méthode d’estimation

Etant donné que l’estimation de la masse dépend de la pression cylindre une fois
recalée et de la température échappement, il faut tester l’influence de ces paramètres sur
les valeurs obtenues afin de tester le domaine de validité de la méthode d’estimation. Le
premier paramètre testé est le nombre de cycles moyennés pour réaliser l’estimation.
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5.4.1 Sensibilité de la méthode d’estimation au nombre de cycles

Les calculs effectués sur les cycles moteurs sont souvent réalisés à partir de cycles
de pression moyennés sur 50, 100 ou 200 cycles. Ceci a pour conséquence de lisser les
valeurs expérimentales. La figure (FIG. 3.37) représente 100 cycles moteur superposés
ainsi que le cycle moyen associé. Chaque cycle est recalé à la pression collecteur au
PMB fin d’admission. On considère qu’à cet instant la pression dans le cylindre et égale
à la pression collecteur car on est proche de la fin de la phase d’admission, les gaz ont
pénétré dans le cylindre et les pressions ont eu le temps de s’égaliser. On observe malgré
tout une grande disparité entre les cycles. Le modèle de pertes aux parois est recalé sur le
cycle de pression moyen. L’erreur est donc nulle pour ce cas.

Le cycle moyen est déterminé à partir de 45 cycles acquis. Les essais sont composés
de 50 acquisitions mais comme les essais sont ceux réalisés pour l’estimation des gaz
résiduels, il y a donc 5 cycles qui ne sont pas valables sur chaque acquisition car il y a
prélèvement de gaz.

Les résultats mettent en évidence que le fait de moyenner les cycles change les valeurs
de la pression. Les résultats sont donc faussés car le cycle de pression n’est pas le même
que le cycle moyen qui est recalé (FIG. 5.13). On remarque que l’erreur sur la masse est
linéaire par rapport à l’erreur sur la température.
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FIG. 5.13: Effet du moyennage des cycles sur l’estimation de la masse et de la tempéra-
ture. Intervalles d’erreur.OF = 0 ◦/m, pcol = 600 mbars, N = 1000 tr/min, φ = 1.

Le fait de moyenner les cycles à tendance à rétrécir la plage d’erreur. Ceci s’explique
par le fait que l’on a 45 cycles. Le fait de moyenner la pression sur 20 cycles donne donc
2 estimations de masse de gaz, sur 10 cycles on en obtient 4 et lorsqu’on moyenne sur 5
cycles, on a 8 estimations de masse. On a donc moins de points, ce qui diminue le risque
de disparité.

Lorsque la pression n’est pas moyennée, l’intervalle d’erreur n’est pas centré alors que
plus on moyenne et plus les intervalles sont centrés. La moyenne des erreurs fait apparaître
le même phénomène.

La sensibilité au nombre de cycle a été testé, il faut regarder les angles auxquels on
estime la pression.
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5.4.2 Sensibilité de la méthode d’estimation au déphasage

Le calcul peut s’effectuer en choisissant le premier point de mesure comme étant
l’angle de la fermeture des soupapes d’admission, on est alors en vase clos mais on peut
choisir un autre angle.

Le déphasage représente l’angle entre la fermeture des soupapes d’admission et l’angle
où l’on considère le premier point de calcul (FIG. 5.1).

La figure (FIG. 5.14) représente l’erreur commise sur la masse et la température pour
différents déphasages. Le modèle de pertes aux parois a été recalé en moyennant les 45
cycles pour chaque déphasage.
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FIG. 5.14: Effet du positionnement de la zone réduite sur l’estimation de la masse et de la
température.OF = 0 ◦/m, pcol = 900mbars, N = 1000 tr/min, φ = 1, échantillonnage

angulaire :1 ◦V .

Pour chaque essais, 20 points de mesure ont été pris en compte pour le calcul. A
chaque fois, 45 cycles sont représentés. Les cycles ne sont pas moyennés car le but de la
méthode d’estimation est d’éviter le temps de réponse des appareils de mesure. Il faut donc
traiter chaque cycle le plus rapidement possible et ne pas les moyenner, cela introduirait un
délais entre la valeur estimée et la masse réellement enfermée dans le cylindre à l’instant
t.

Le déphasage n’a donc pas d’influence sur la disparité des calculs. Le modèle de
pertes aux parois a été recalé pour un déphasage de 24◦V puis l’algorithme a été lancé
pour les différents déphasages. Ceci permet de tester les modèles d’échanges de chaleurs.
Il apparaît que les résultats sont identiques. La calibration du modèle de pertes aux parois
peut être réalisé une seule fois, quel que soit le choix du déphasage.

Après avoir regardé les angles auxquels on estime la pression, on étudie le nombre de
points de mesure.
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5.4.3 Sensibilité de la méthode d’estimation au nombre de points de
mesure

Il suffit de deux points de mesure pour effectuer l’estimation de la masse. Dans ce cas
de figure, on obtient alors 1 valeur de pression estimée. Ceci se vérifie avec l’équation
(eq.5.22).

La figure (FIG. 5.15) montre l’erreur commise sur la masse et la température en fonc-
tion du nombre de points de mesure que l’on choisit pour chaque cycle. On remarque que
l’erreur diminue en fonction du nombre de points de mesure jusqu’à un certain seuil.
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FIG. 5.15: Effet du nombre de points de mesures sur l’estimation de la masse et de la
température.OF = 0 ◦/m, pcol = 900mbars, N = 1000 tr/min, φ = 1, échantillonnage

angulaire :1 ◦V , déphasage :24 ◦V .

Il suffit de 5 points de mesure pour obtenir une erreur correcte.
On observe également que sur les 45 cycles de pression enregistrés, certains n’ont pas

donné convergé. Le fait de prendre 5 points de mesure ne permet donc pas d’assurer une
valeur d’estimation. Au delà de 11 points de mesures, la méthode d’estimation n’est plus
sensible à ce paramètre.

Bien que l’algorithme fonctionne avec 2 points de mesure, il est donc préférable de
choisir un nombre de points plus élevé afin de s’assurer de la convergence du calcul.

Maintenant que l’angle des points de mesure ainsi que le nombre de points ont été
étudié, on regarde l’influence de l’échantillonnage sur les estimations.

5.4.4 Sensibilité de la méthode d’estimation à l’échantillonnage des
points de mesure

Le nombre de points de mesures ainsi que la position de la plage de mesure ont été
étudiés. On s’intéresse maintenant à l’influence de la fréquence d’échantillonnage sur les
erreurs données par la méthode d’estimation. Le début et la fin des mesures est identique
dans tout les cas, seul le nombre de points pris en considération pour le calcul change.
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Le fait de changer la période d’échantillonnage modifie le cycle de pression moyen
(FIG. 5.16). L’augmentation de la période d’échantillonnage lisse le signal.

On remarque également sur la figure (FIG. 5.16) que le fait de changer la période
d’échantillonnage modifie le coefficient polytropique. On entend par coefficient polytro-
pique, celui déterminé par la relation (eq.5.22), soit le coefficient moyen par intervalle.

Il est possible d’obtenir le même coefficient polytropique pour 2 échantillonnages dif-
férents. Cela se produit lorsque 2 points de mesure sont identiques(FIG. 5.16). Là encore
cela provient de l’équation (eq.5.22). Le fait d’avoir un coefficient polytropique identique
ne veut pas dire que l’on a la même pression estimée. En effet, comme l’échantillonnage
est différent, le nombre de points pris en compte pour estimer la pression cylindre n’est
pas le même. L’erreur est donc différente du fait de la différence du nombre de points
utilisés pour l’estimation de la masse enfermée. Comme l’erreur est utilisée pour l’esti-
mation de la masse à l’itération suivante, la pression est alors différente. La masse est
donc sensiblement différente.
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FIG. 5.16: Effet de l’échantillonnage sur la pression.OF = 0 ◦/m, pcol = 600 mbars,
N = 1000 tr/min, φ = 1, déphasage = 24◦ V . Effet de la période d’échantillonnage
sur l’estimation de la masse et de la température.OF = 0 ◦/m, pcol = 600 mbars, N =
1000 tr/min, φ = 1, déphasage = 24◦ V , recalage pour une période d’échantillonnage de

1◦ V .

L’échantillonnage entraîne une légère erreur sur l’estimation de la masse et la tempé-
rature (FIG. 5.16). L’estimation est réalisée à partir de la moyenne des cycles de pression.
Afin de réduire l’erreur, il est nécessaire de recaler le modèle de pertes aux parois une fois
l’échantillonnage choisi.

Les résultats présentés à partir du cycle de pression moyen ne fait pas apparaître les
mêmes résultats que pour les cycles de pression cycle à cycle. Alors que l’erreur aug-
mentait avec l’augmentation du pas d’échantillonnage, on remarque que l’amplitude de
l’erreur est minimale pour un échantillonnage de 3◦V dans le cas où l’on considère tout
les cycles de pression (FIG. 5.17). C’est également avec un échantillonnage de 3◦V que
l’on obtient les erreurs minimales.

Il n’est pas nécessaire d’avoir un échantillonnage très important pour obtenir de bon
résultats. L’échantillonnage de 0,5◦V donne les plus mauvais résultats.

Après avoir regardé la sensibilité de la méthode aux paramètres de configuration, on
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FIG. 5.17: Effet de la période d’échantillonnage sur l’estimation de la masse et de la
température. Intervalles d’erreurs.OF = 0 ◦/m, pcol = 600 mbars, N = 1000 tr/min,

φ = 1, déphasage = 24◦ V .

s’attarde sur l’influence des variables qui sont fonction des points de fonctionnement du
moteur. La première variable considérée est le régime moteur.

5.4.5 Sensibilité de la méthode d’estimation au régime moteur

L’estimation de la masse doit être faite quel que soit le point de fonctionnement du
moteur. Dans cette optique, deux régimes moteurs ont été étudiés.

Le recalage de la méthode d’estimation a été effectué pour le régime deN = 1000tr/min
après avoir moyenné 45 cycles moteurs. L’influence du régime est testé en comparant les
résultats des erreurs commises pour le même point de fonctionnement, seul le régime est
changé.

On ne perçoit pas de différence entre les deux régimes mais l’erreur d’estimation
diminue avec la pression collecteur.

De plus, les erreurs sont plutôt réparties autour de 0 dans le cas où le régime est de
N = 1000 tr/min (FIG. 5.18). Ceci peut paraître évident du fait que les pertes ont été
recalées sur ce point. Quoiqu’il en soit ce qui est important c’est la différence entre les
erreurs afin de tester le comportement de l’algorithme.

Lorsque le recalage des pertes est effectué sur le régime de 2000tr/min, les erreurs
sont plus faibles pour ce même régime. Là encore, les erreurs diminuent avec la pression
collecteur.

L’estimation de la température de référence est mieux modélisée pour des pressions
collecteur élevées. On regarde maintenant la sensibilité à la pression collecteur.

5.4.6 Sensibilité de la méthode d’estimation à la pression collecteur

Etant donné que la méthode d’estimation est basée sur des lois physiques, une fois
recalé, l’estimation de la masse doit être identique quelle que soit la pression collecteur.
Le modèle de pertes aux parois est recalé sur le point à unepcol de 600mbars.
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FIG. 5.18: Effet du régime sur l’estimation de la masse et de la température. Recalage :
OF = 0 ◦/m, N = 1000 tr/min, pcol de 600mbars, φ = 1 et OF = 0 ◦/m, N =

2000 tr/min, pcol de 600mbars, φ = 1.

La figure (FIG. 5.19) met en évidence le fait que l’erreur est fonction de la pression
collecteur. En effet, les erreurs sont groupées en fonction de la pression collecteur.

On remarque également que les intervalles d’erreurs diminuent en fonction de la pres-
sion collecteur. Ils deviennent également d’avantage centrés. La méthode d’estimation de
la masse est donc moins représentative des faibles charges.
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FIG. 5.19: Effet de la pression collecteur sur l’estimation de la masse et de la température.
Intervalles d’erreurs.OF = 0 ◦/m, N = 1000 tr/min, φ = 1.

La température de référence est donc mal estimée en fonction de la pression collecteur.
En effet, c’est l’estimation de cette température qui est synonyme de l’erreur commise
(cf.§5.3.3). Ceci montre les limites du modèle de pertes aux parois. Le fait de changer
l’expression du modèle modifie les erreurs sur la masse et la température (cf. §5.5.2).

Afin de continuer à regarder l’influence des conditions de fonctionnement, on étudie
le comportement de la méthode à la richesse du mélange.
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5.4.7 Sensibilité de la méthode d’estimation à la richesse

La sensibilité de la méthode d’estimation à la richesse a été testée afin de vérifier
qu’il n’y a pas d’influence. En effet, les équations utilisées dans la méthode d’estimation
dépendent de la pression pour les échanges aux parois mais la richesse n’intervient pas
de manière explicite. Le seul impacte de la richesse sur la pression intervient lors de la
combustion, or la méthode est appliquée durant la phase de compression. La richesse
entraîne un légère modification de la température des parois car la température des parois
est fonction de laPME (eq.2.32). Elle passe de 380K à 384K.

Afin de changer la richesse du mélange, la quantité de carburant a été diminuée et le
débit d’air a été adapté afin d’obtenir la même pression collecteur pour les 4 richesse. La
quantité de gaz admise dans le cylindre est donc constante quel que soit la richesse.
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FIG. 5.20: Effet de la richesse sur l’estimation de la masse et de la température. Intervalles
d’erreurs.OF = 0 ◦/m, pcol = 900 mbars, N = 1000 tr/min.

On remarque sur la figure (FIG. 5.20) que la méthode d’estimation de la masse ne
dépend pas de la richesse. On observe toutefois un intervalle d’erreur plus faible pour une
richesse de 0,9 que dans les autres cas. La méthode est donc insensible à la richesse. Le
recalage a été effectué pour une richesseφ de 1.

La dernière variable étudiée est la distribution du moteur afin de voir si la phase de
calibration est longue dans le cas d’un moteur possédant desV V T .

5.4.8 Sensibilité de la méthode d’estimation à la distribution du mo-
teur

La méthode permet d’estimer la masse et la température du mélange gazeux dans le
cylindre quelles que soient les conditions de fonctionnement du moteur. On se place dans
le cas où le moteur possède des actuateurs permettant de modifier l’épure de distribution.
Dans ce cas il est nécessaire de vérifier le comportement de la méthode d’estimation pour
différentes épures de distribution. La méthode a été recalé sur un essai réalisé avec un
OF = 1, 16 ◦/m.

La figure (FIG. 5.21) représente l’estimation de la masse et la température pour 45
cycles. Le modèle de pertes aux parois est plus approprié pour une épure de distribution
plus croisée (OF = 2, 83 ◦/m).
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Par contre, pour un fort croisement de soupapes (OF = 4, 68 ◦/m), le modèle n’est
pas indiqué. En effet, les gaz sont en contact avec les parois durant un laps de temps plus
important mais on observe que la température de référence est plus faible. L’apport de
chaleur des parois est donc plus faible. Les gaz ont le temps de se refroidir dans la tubulure
d’admission dans le cas d’une épure de distribution très croisée car les back-flows sont
plus importants et le temps de séjour des gaz dans le cylindre est plus faible.
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FIG. 5.21: Effet de la distribution du moteur sur l’estimation de la masse et de la tempé-
rature.pcol = 600 mbars, N = 1000 tr/min, φ = 1, échantillonnage angulaire :1 ◦V ,

déphasage :24 ◦V .

Il faut garder à l’esprit qu’unOF de 4,68◦/m correspond à une croisement de 96◦V
pour les arbres à cames utilisés (TAB. 3.3). Il y a donc beaucoup de back-flow dans la
tubulure d’admission et les gaz se refroidissent au contact des parois.

5.4.9 Récapitulatif

Le tableau (TAB. 5.2) récapitule l’erreur d’estimation commise par la méthode d’esti-
mation en faisant évoluer les paramètres. La méthode est recalée en choisissant un point
de fonctionnement et en utilisant la pression cylindre moyennée sur 45 cycles. Ensuite la
méthode est testée sur chaque cycle. La tendance des erreurs est donnée pour une erreur
cycle à cycle. En effet, le contrôle moteur a besoin des informations cycle à cycle pour
gérer les différents actionneurs.

Les principaux paramètres ont été étudiés dans ce paragraphe. Une fois ces paramètres
fixés et la méthode recalée, les résultats des estimations vont dépendre des erreurs d’esti-
mation des variables.
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paramètre nb de cycles déphasage nb de mesures régime

erreur ↘ → ↘ ↗

paramètre pcol richesse distribution échantillonnage

erreur ↗ ↗ → ↘↗

TAB . 5.2: Influence des paramètres sur l’erreur de la méthode d’estimation.

5.5 Etude paramétrique de la méthode d’estimation

5.5.1 Influence de la pression cylindre et de la température échappe-
ment sur la méthode d’estimation

L’estimation de la masse et de la température dépend de variables telles que la pression
cylindre et la température des gaz d’échappement (eq.5.6et eq.5.9).

Les capteurs de pression cylindre utilisés lors des essais sont du type piézo-électrique,
ils doivent donc être recalés. Le recalage est important car il modifie le calcul de la tem-
pérature de référence (eq.5.12).

De plus, l’accroissement de la température provenant de la compression des gaz est
déterminé par la relation (eq.5.24).

∆T =
pcyl (ref) Vcyl (ref)− pcyl (FA) Vcyl (FA)

m̂cyl (i) r
(5.24)

En notant∆pcyl l’erreur de recalage, l’erreur commise sur l’élévation de température
dû à la compression des gaz est fonction de l’erreur de recalage du signal de pression
cylindre (eq.5.25).

εT ∝ ∆pcyl (Vcyl (ref)− Vcyl (FA)) (5.25)

Il est donc important de connaître la pression réelle dans le cylindre pour éviter une
erreur sur la température de référence.

Sur la figure (FIG. 3.37), on observe une amplitude dans les signaux de pression de
l’ordre de 0,3bar auPMB. On peut donc commettre une erreur entre la pression mesurée
et la pression réelle dans le cylindre de près de 30%.

La mesure de la température des gaz d’échappements est très souvent effectuée à l’aide
d’un thermocouple. Celui ci donne une valeur temporelle moyennée sur le cycle. Cette
moyenne temporelle ne correspond pas à l’énergie moyenne des gaz d’échappement car
le débit n’est pas constant. De plus, la mesure effectuée par le thermocouple ne correspond
pas à la température réelle des gaz car on ne prend pas en compte le bilan énergétique du
thermocouple. En effet, il y a de la convection, de la conduction ainsi que du rayonnement
qui font que la température des gaz n’est pas celle mesurée par le thermocouple. Une
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température moyenne d’enthalpie est donc plus représentative que la celle délivrée par le
thermocouple. Cette température est déterminée de la manière suivante (eq.5.26).

Tenth =

∫ FE

OE

ṁ cp Téchdθ∫ FE

OE

ṁ cp dθ

(5.26)

La température ainsi calculée est environ 100◦C plus élevée que la valeur donnée par
un thermocouple pour des gaz d’échappement. Cette même température enthalpique est
de l’ordre de 200 à 300◦C supérieur dans le cylindre d’après [6].

La température des gaz d’échappement est donc très incertaine, la valeur recueillie
dépendra essentiellement de l’appareil de mesure utilisé pour effectuer la mesure. Il est
donc très important que la méthode d’estimation soit peu sensible à la température des
gaz d’échappement.

Une erreur de 20% sur la pression cylindre et la température des gaz d’échappement
est donc vraisemblable. Le plus important est de toujours utiliser les mêmes instruments
de mesures.

La figure (FIG. 5.22) représente une carte d’iso-erreur en fonction des deux variables
(pcyl et Téch). Les courbes d’iso-erreurs sont très verticales, ceci indique que la méthode
est beaucoup plus sensible au recalage de la pression cylindre qu’à la température échap-
pement.
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FIG. 5.22: Effet de la pression cylindre et la température des gaz d’échappement sur
l’estimation de la masse et de la température.OF = 0 ◦/m, pcol = 600 mbars,

N = 1000 tr/min, φ = 1.

Sur ce point de fonctionnement, on observe une erreur pouvant atteindre plus de 24%.
Cela sous-entend de réaliser une erreur de 20% sur la température et de l’ordre de 18% sur
le recalage de la pression. On obtient le même type de carte d’erreur pour la température
des gaz dans le cylindre.

La carte (FIG. 5.23) est la combinaison des deux erreurs. Pour différentes erreurs sur
la pression cylindre et la température échappement, on relève l’erreur sur la masse et
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la température cylindre. Chaque point satisfaisant aux conditions d’erreurs fixées sur la
masse et la température est grisé. On aperçoit alors le domaine de validité de la méthode
d’estimation qui permet d’obtenir une erreur sur la masse et sur la température des gaz
dans le cylindre inférieure au seuil fixé (5% sur la masse et la température).
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FIG. 5.23: Zone de validité de la méthode d’estimation de la masse pour différentes erreurs
maximales fixées.OF = 0 ◦/m, pcol = 600 mbars, N = 1000 tr/min, φ = 1.

La figure (FIG. 5.23) représente différents domaines de validité d’estimation pour dif-
férentes erreurs admissibles.

L’étendue du domaine de validité de la méthode d’estimation dépend de la qualité de
l’estimation que l’on souhaite. Plus la marge d’erreur sur la masse et la température est
grande, plus le domaine est vaste. La forme du domaine de validité reste la même pour les
différentes marges d’erreur.

Chaque point noir correspond à un point de calcul, ensuite les valeurs sont interpolées
entre chaque point avec un pas de 1% sur l’erreur sur la température échappement et sur
l’erreur sur la pression cylindre. Le maillage est plus fin pour de faibles erreurs car il
est indispensable d’avoir une interpolation suffisamment précise dans le cas d’un seuil
d’erreur très faible.

L’estimation doit être assurée sur l’ensemble du domaine. La figure (FIG. 5.24) met
en évidence le fait que les échanges de chaleur sont mal modélisés pour une pression
collecteur de 400mbars. Le domaine de validité n’est pas centré sur une erreur nulle.
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Le domaine de validité à une aire sensiblement identique mais la géométrie diffère en
fonction de la pression collecteur.

FIG. 5.24: Zone de validité de la méthode d’estimation de la masse pour différentes pres-
sions collecteur. Erreur maximale sur la masse de 5%. Erreur maximale sur la température
de 5%. Recalage effectué sur le pointpcol = 600mbars, OF = 0◦/m, N = 1000tr/min,

φ = 1.

La taille du domaine de validité est conditionnée par l’estimation de la température de
référence. En effet, on obtient une erreur nulle uniquement si l’erreur sur la température de
référence l’est également (eq.5.3.3). Le modèle de pertes aux parois doit être modifié afin
de mieux prendre en compte les échanges de chaleur pour les faibles pressions collecteur.

5.5.2 Optimisation du modèle d’échanges de chaleur aux parois

Le modèle d’échanges de chaleur doit être optimisé afin d’obtenir une étendue de
validité la plus grande possible. Il faut donc modifier l’expression des échanges de chaleur
aux parois. Le modèle d’échanges de chaleur est donné par la relation (eq.5.27).

∆T = C1 Ūp
C2
√

pcol Tmél Sparois
(Tparois− Tmél)

m̂cyl (i) cv

(5.27)
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En modifiant l’expression (eq.5.27) par une expression du type (eq.5.28), on change
la contribution de la pression collecteur dans les échanges de chaleur avec les parois.

∆T = C1 Ūp
C2 (pcol Tmél)

C3 Sparois
(Tparois− Tmél)

m̂cyl (i) cv

(5.28)

FIG. 5.25: Zone de validité de la méthode d’estimation de la masse pour différents mo-
dèles de pertes aux parois. Erreur maximale sur la masse de 5%. Erreur maximale sur
la température de 5%.OF = 0 ◦/m, pcol = 600 mbars, N = 1000 tr/min, φ = 1,

déphasage = 24◦ V , période d’échantillonnage de 1◦ V .

La modification du modèle d’échange de chaleur permet d’augmenter la surface du
domaine de validité. Différentes valeurs de constanteC3 ont été testées (FIG. 5.25). On
voit que la surface du domaine de validité est augmentée et le domaine est toujours centré
sur une erreur nulle.

Le fait de choisir une valeur élevée pourC3 doit permettre d’augmenter le domaine
de validité de la méthode d’estimation de la masse. On aurait ainsi une méthode moins
sensible aux erreurs sur la pression cylindre et la température échappement.

Les résultats sont réalisés pour une pression collecteur de 600mbars en utilisant la
pression cylindre moyenne des 45 cycles. Il est important de vérifier que le fait de changer
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C3 ne modifie pas l’erreur lorsque l’on effectue le calcul pour chaque cycle de pression et
non plus une pression cylindre moyennée.

La figure (FIG. 5.26) montre la répartition des erreurs pour différentes pressions collec-
teur avec 7 valeurs de la constanteC3. Les valeurs vont de 0,05 à 5. Le point de fonction-
nement qui a servi pour le recalage est le point à une pression collecteur de 600mbars.
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FIG. 5.26: Erreurs sur la masse et la température pour 7 modèles de pertes aux parois à
différentes pressions collecteur.OF = 0 ◦/m, N = 1000 tr/min, φ = 1, recalage sur

pcol = 600 mbars, déphasage = 24◦ V , période d’échantillonnage de 1◦ V .

L’erreur maximale est sensiblement la même quelle que soit la valeur de la constante
C3. On remarque simplement que les points sont plus ou moins centrés sur une erreur
nulle pour chaque pression collecteur.

La fenêtre noire représente la limite pour obtenir une erreur maximale de 5% sur la
masse et la température dans le cylindre. Tout les points contenus dans la fenêtre sont
valides.

On remarque que le fait de changer le modèle de pertes aux parois change la répartition
des erreurs. Pour une valeur deC3 de 0,05 à 0,8, les erreurs sont uniformément réparties
pour toutes les pressions collecteur. Seules les erreurs obtenues pour une pression de 400
mbars sont situées entre 0 et -30%.

En augmentant la valeur deC3, l’intervalle d’erreur diminue mais il n’est plus centré
sur une erreur nulle.
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La figure (FIG. 5.27) montre l’intervalle d’erreur sur la masse et la température dans le
cylindre. L’intervalle d’erreur est sensible à la valeur deC3. Les intervalles sont différents
pour chaque pression collecteur mais ils sont centrés sur une erreur nulle. L’amplitude de
l’intervalle diminue avec la pression collecteur pour des valeurs deC3 comprises entre
0,05 et 1,2. Le modèle de pertes aux parois est donc approprié pour les fortes pressions
collecteur.
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FIG. 5.27: Etendue du domaine de validité de la méthode d’estimation de la masse pour
différents modèles de pertes aux parois.OF = 0 ◦/m, N = 1000 tr/min, φ = 1, recalage

surpcol = 600 mbars„ déphasage :24 ◦V , échantillonnage angulaire :1 ◦V .

Les erreurs augmentent pour des pressions collecteur de 800 et 900mbars lorsqueC3

dépasse 1,2. Le modèle de pertes aux parois n’est donc plus adapté.
Une valeur comprise entre 0,05 et 0,8 donne des résultats satisfaisants.
Le choix pour la valeur deC3 dépend de la taille de l’intervalle d’erreur mais il est

important de connaître la proportion de points satisfaisant aux seuils d’erreurs sur la masse
et la température cylindre fixés.

La figure (FIG. 5.28) représente le nombre de points qui satisfont aux erreurs définies
par les seuils. Le pourcentage de points admissible représente le nombre de cycle où les
erreurs sont inférieurs aux seuils par rapport au nombre de cycles total d’un essai (45).

Le fait de choisir une valeur pourC3 de 3 ou 5 permet d’obtenir plus de 70% de points
admissibles pour une pression de 600mbars. La méthode d’estimation est peu sensible
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FIG. 5.28: Etendue du domaine de validité de la méthode d’estimation de la masse pour
différents modèles de pertes aux parois.OF = 0 ◦/m, N = 1000 tr/min, φ = 1, recalage

surpcol = 600 mbars„ déphasage :24 ◦V , échantillonnage angulaire :1 ◦V .

aux erreurs sur la pression cylindre et la température échappement dans ce cas. En contre
partie, aucun point n’est admissible pour une autre pression, hormis quelques pourcents
pour une pression collecteur de 500mbars.

Une valeur plus faible pourC3 entraîne un pourcentage de points admissible plus
élevé. Les pertes aux parois sont donc mieux modélisées pour ces pressions collecteur.
Cela confirme ce que l’on voit sur la figure (FIG. 5.27).

Le fait d’augmenter la valeur deC3 augmente le domaine de validité de la méthode
d’estimation de la masse pour le point recalé mais le réduit considérablement pour les
autre points de fonctionnement. Le fait d’utiliser un exposant faible permet d’avoir un
fonctionnement dans un plus grand nombre de cas de figure.

5.6 Conclusion

Ce chapitre décrit une méthode d’estimation de la masse de gaz enfermée dans le
cylindre à partir de la mesure de la pression cylindre. L’utilisation de la pression cylindre
présente l’intérêt de s’affranchir des temps de réponse des appareils de mesure.

La méthode proposée est basé sur des lois physiques associées à des modèles et permet
une estimation de la masse très rapide.

La sensibilité de la méthode d’estimation a été testée à différents paramètres. L’erreur
commise sur l’estimation de la masse vient du fait que la mesure de la pression n’est pas
suffisamment répétitive.

Le fait d’utiliser un capteur de pression plus sensible ainsi qu’un système d’acquisition
plus précis améliorerait les résultats.

Cette méthode n’est donc pas applicable en série du fait d’un bruit de mesure trop
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important sur la pression cylindre. De plus, la sensibilité de la méthode à la pression
cylindre pour de faibles pressions collecteur montre les limites de la méthode d’estimation
de la masse. Cela provient de la sensibilité du modèle de pertes aux parois utilisé.



Conclusion

L’objectif de la thèse était de réaliser un observateur permettant une estimation plus
précise de la quantité et de la composition des gaz présents dans le cylindre dans le but
de minimiser les émissions de polluants et d’augmenter le rendement du moteur. La mé-
thode mise au point est appliquée pour un fonctionnement du moteur en mélange pauvre
en présence d’EGR.

Le fonctionnement du moteur en mélange pauvre a été décrit à partir d’un modèle de
simulation 0-D haute fréquence. Le modèle représente bien le comportement d’un moteur
à 4 temps à allumage commandé. Les phénomènes ondulatoires et inertiels n’ont pas été
pris en compte dans le modèle. Toutefois, la représentativité du modèle obtenu est suffi-
sante pour le contrôle moteur.

La prise en compte des gaz résiduels dans le contrôle n’est possible que par une mesure
(directe ou indirecte) des gaz résiduels. Un modèle de gaz résiduels, propre a être utilisé
dans un contrôle, a été établi, caractérisé et validé. Pour cela, un code de calcul 1D a
été utilisé et deux méthodes de mesure (dilution, prélèvement) ont été mises en œuvre et
comparées.

– La méthode de prélèvement dans le cylindre est notre méthode de référence car on
effectue une analyse globale des gaz et non pas locale. En effet, on prélève entre 20
et 40% des gaz contenus dans le cylindre.

– La méthode de détermination des gaz résiduels à partir de la méthode de dilution est
une méthode non intrusive, donc plus facile à mettre en œuvre. Mais cette méthode
n’est pas appropriée car leFID n’est pas adapté à des taux deO2 variables.

– Les valeurs expérimentales ont été comparées au code de calcul 1-D et ont permis
de vérifier la pertinence du calcul. L’objectif étant de s’abstenir des essais sur mo-
teur pour recaler le modèle de gaz résiduels élaboré. Les résultats sont satisfaisant
lorsqu’on utilise une épure de distribution standard, pour de très fort croisement
(accessibles par exemple avec des distributions variables) la structure du modèle
reste appropriée mais devrait vraisemblablement complétée.

Le modèle de gaz résiduels 0-Dbf a été développé à partir de l’analyse d’un cycle
théorique de moteur à allumage commandé. Ce modèle a été paramétré à l’aide d’essais
réalisés en prélèvement de gaz dans le cylindre. On obtient alors une estimation des gaz
résiduels avec une erreur inférieure à 4%. Du fait de sa structure, il permet d’avoir une es-
timation des résiduels avec un temps de calcul très court et d’être intégré dans le contrôle.
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Un observateur prédicteur de pression et de température collecteur a été mis en place.
Cet observateur est bouclé par les mesures de pression et de température dans le collecteur
d’admission. A partir de ces prédictions, la concentration des 5 espèces chimiques (O2,
N2, CO2, H2O etCxHy) dans le cylindre sont prédites.

L’observateur est basé sur des lois physiques comportementales du système et prend
en compte les gaz résiduels à partir du modèle 0-Dbf ainsi que la recirculation des gaz
d’échappement. Cet observateur est renseigné à l’aide de la pression et la température
dans le collecteur ainsi que les positions du papillon d’admission et de la vanne EGR.

Les résultats obtenus sont satisfaisants sur la prédiction de la pression et la tempéra-
ture. Pour l’estimation des concentrations, les résultats sont validés en tendance compa-
rativement au modèle de simulation. Ces résultats doivent être validé comparativement
à des essais réels. Dans ce cas il faut disposer d’un outil de mesure adapté. Aujourd’hui
seul un spectromètre de masse rapide le permet. Pour le moment il n’en existe qu’un seul
exemplaire en Europe.

Une méthode permettant d’estimer la masse de gaz enfermée dans le cylindre à partir
de la mesure de la pression cylindre a été développée. Cette méthode offre l’avantage
de réaliser une estimation robuste à condition de disposer de suffisamment de points de
mesure. La convergence et la sensibilité aux paramètres et aux entrées de l’algorithme
récurrent ont été étudiés.

La méthode proposée est basée sur des lois physiques associées à des modèles. Cette
méthode est bien entendu sensible à la représentativité des modèles utilisés. La méthode
d’estimation a été appliquée à des cycles de pression réels et simulés. On observe une
erreur d’estimation de la masse supérieure dans le cas où on utilise des signaux de pres-
sion réels en entrée. Ceci ne remet pas en cause la méthode développée mais souligne que
les modèles doivent être complétés afin d’être plus précis et donc plus représentatif de la
réalité.

Les perspectives consistent premièrement à valider l’estimation de la richesse, deuxiè-
mement à étudier et mettre en place le re-bouclage de la richesse par rapport àO2 (et non
pas par rapport à l’air). Ces deux aspects peuvent être traité car la mesure de la richesse
φO2 à partir d’une sonde est possible dans le cas où le moteur fonctionne en mélange
pauvre.

D’autre part, la prédiction des espèces chimiques dans le cylindre peut être appliquée
au cas des moteurs Diesel équipés de turbocompresseurs ou de moteurs à fort balayage.
Dans ce cas, une partie de gaz frais se retrouve à l’échappement sans avoir participé à
la combustion. Il convient donc de compléter le modèle utilisé en introduisant les pertes
directes à l’échappement.
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Annexe A

Démonstration de la loi de section de
passage du papillon

Afin de déterminer le débit de gaz traversant le papillon, la relation de St Venant est
utilisée (eq.2.13). Cette équation permet de calculer un débit massique surfacique. Il est
donc indispensable de connaître la section de passage des gaz afin de déterminer le débit
massique. La figure (FIG. A.1) schématise un papillon de profil, en coupe, en position
fermée, avec les différentes notations utilisées.

Le volet du papillon est constitué d’une ellipse dont le grand axe passe par les arêtes
A et C, le petit axe passe par O et d’épaisseurep. Le volet du papillon est articulé autour
d’un pivot (axe du papillon) dont le rayon est notér. Le calcul de la section de passage
des gaz doit tenir compte de ces éléments.

Dpap’’

Dpap’
eppap/2

αpapoαpapo

rpap

Rpap

D

α’pap

O

FIG. A.1: Papillon

La section de passage des gaz est constituée par la section du papillon moins la pro-
jection verticale de l’ensemble volet (Selli) et axe du papillon (Saxe).
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Voici ce qu’il en résulte pour l’ouverture du papillon (eq.A.1).

Spapgeo = πR2
pap − Saxe − 2Selli (A.1)

En raison du montage symétrique du volet dans le conduit, on peut substituer le disque
réel du volet du papillon par un disque idéal ayant une épaisseurep= 0 et un angle de
correctionα′pap. Le calcul deα′pap résulte des équations (eq.A.2) à (eq.A.8).

α′pap = arccos

(
Rpap

l

)
(A.2)

l =

√(eppap

2

)2

+ D′′2
pap (A.3)

D′′
pap =

Dpap

2
− eppap

2
tan αpap0 (A.4)

Dpap =
2Rpap

cos αpap0

(A.5)

D′
pap =

ep

2
tan αpap0 (A.6)

Dpap

2
= D′

pap + D′′
pap (A.7)

α′pap = arccos

 Rpap√
ep2

pap

4 +

(
Rpap

cosαpap0
− eppap

2 tan αpap0

)2

 (A.8)

αpap0 correspond à l’angle du volet du papillon en position fermée. L’angle d’ouver-
ture géométrique effectif s’obtient comme suit (eq.A.9).

ᾰpap = αpap − αpap0 + α′pap (A.9)

La surface de projection des pivots de l’axe se compose de deux segments de cercle et
d’un rectangle (FIG. A.2).

La surface elle-même dépend seulement derpap etRpap, et peut être calculée avec les
équations (eq.A.10) à (eq.A.12).
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R

rξ

FIG. A.2: Axe papillon admission

Saxe = 4

∫ ξ

0

∫ Rpap

0

Rpap udα dRpap + 2Rpap rpap cos

(
arcsin

(
rpap

Rpap

))
(A.10)

ξ = arcsin

(
rpap

Rpap

)
(A.11)

Saxe = 2R2
pap arcsin

(
rpap

Rpap

)
+ 2Rpap rpap

√
1− rpap

Rpap

(A.12)

En faisant la projection du volet du papillon perpendiculairement au conduit du pa-
pillon, on obtient deux segments d’une ellipse. En partant de l’équation générale de la
section d’une ellipse (eq.A.13), Rpap correspond au grand demi-axe etζ au petit.

S = a b arccos
(y

b

)
− x y (A.13)

Le segment de l’ellipse est limité par le rayon du pivot y=eppap

2
. La surface totale d’un

segment d’ellipseSelli est déterminée par les équations (eq.A.14) et (eq.A.15).

x = Rpap

√
1−

ep2
pap

ζ2
(A.14)

Selli = Rpap ζ arccos

(
rpap

ζ

)
−Rpap

√
1−

ep2
pap

ζ2
(A.15)

La hauteurζ correspond à la distance des extrémités A et C. Le calcul deζ peut être
obtenu par les équations (eq.A.16) à (eq.A.18).

ζ = l cos ᾰpap (A.16)

ζ = l cos

[
αpap − αpap0 + arccos

(
Rpap

l

)]
(A.17)
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l =

√
ep2

pap

4
+

(
Rpap

cosαpap0

− eppap

2
tanαpap0

)2

(A.18)

La section de passage des gaz est donnée par la relation (eq.A.19)

Spapgéo
= 2R2

pap

π
2 −

rpap

√
1− rpap

2

Rpap
2

Rpap
− arcsin

(
rpap

Rpap

)
− 2Rpap

ζ arccos
(

rpap

ζ

)
− rpap

√
1−

r2
pap

ζ2


(A.19)

avec

ζ =

√
ep2

pap
4 +

(
Rpap

cos (αpap)
− eppap

2 tan
(
αpap0

))2

cos

αpap− αpap0
+ arccos

 Rpapvuuteppap
2

4
+

 
Rpap

cos(αpap0)
−
eppap

2
tan

(
αpap0

)!2






Annexe B

Détermination du nombre de Reynolds
au col du papillon

Le papillon a été caractérisé dans le paragraphe (cf. §4.4.1) afin de pouvoir prédire le
débit d’air entrant dans le collecteur d’admission. Il a donc fallu déterminer le coefficient
de débit pour modéliser le papillon. Afin de comprendre l’évolution du coefficient de
débit, il est nécessaire de connaître le régime d’écoulement. Pour cela, il faut déterminer
le nombre de Reynolds (eq.B.1).

Re =
Ūp Dh

ν
(B.1)

Il faut donc déterminer le diamètre hydraulique du papillon ainsi que la vitesse de
l’air au col. Le diamètre hydraulique est fonction de la section de passage des gaz et du
périmètre du col (eq.B.2).

Dh =
4S

P
(B.2)

Le périmètre du volet est approximé par la relation (eq.B.3). En effet, le volet est une
ellipse.

Pvolet = π

√
D2

pap

2
+

D2
pap

2 cos2
(
αpap0

) (B.3)

Le périmètre de l’axe, représenté en rouge sur la figure (FIG. B.1) est donné par la
relation (eq.B.4).

Paxe = 2 Dpap ξ (B.4)

Le périmètre du col est constitué par le périmètre du volet et du diamètre du papillon
moins celui de l’axe. Le périmètre du col est donné par (eq.B.5).

Pcol = πDpap

1− 2 ξ

π
+

√
1 + cos2

(
αpap0

)
2

 (B.5)
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périmètre volet

périmètre papillon

périmètre axe papillon

FIG. B.1: Boitier papillon.

La vitesse des gaz est déterminée à partir du débit de gaz (eq.B.6) traversant le pa-
pillon.

U =
ṁ

ρ Spap

(B.6)

La masse volumique au niveau du papillon est fonction de la pression et de la tempé-
rature collecteur (eq.B.7).

ρ =
pcol

r Tcol

(B.7)

En injectant les équations (eq.B.2), (eq.B.5), (eq.B.6) et (eq.B.7) dans (eq.B.1), on
peut exprimer le nombre de Reynolds par la relation (eq.B.8).

Re =
4 ṁ r Tcol

ν pcol πDpap

[
1−

2 arcsin
�

rpap
Rpap

�
π

+

√
1+cos2(αpap0)

2

] (B.8)



Annexe C

Caractéristiques du moteur utilisé

Tous les essais ont été réalisés sur le même moteur. C’est ce même moteur qui a été
modélisé et dont le modèle est présenté dans le chapitre sur la modélisation (chapitre2).
Il s’agit d’un moteur mono-cylindre de 500cm3 dont les caractéristiques sont représenta-
tives d’un moteur de série d’une cylindrée de 2L. Les caractéristiques du moteur sont les
suivantes (TAB. C.1).

nombre de cylindres 1

nombre de soupapes admission / échappement 2 / 2

alésage :A 88mm

course :C 82mm

cylindrée unitaire :Vcyl = π · A2

4 · C 498,7cm3

rapport volumétrique :Tx 10,1

levées de soupapes maxi admission/échappement9,6 / 9,4mm

diamètres des soupapes admission/échappement29,5 / 26,6mm

TAB . C.1: Données géométriques du mono-cylindre.
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Résumé

Le contrôle des moteurs à allumage commandé est devenu capital pour satisfaire la
législation sur les émissions polluantes tout en garantissant un bon agrément de conduite.

L’objectif était d’estimer la masse et la composition des gaz dans le cylindre d’un
moteur à partir de lois physiques afin d’assurer un meilleur contrôle des phases transitoires
en prenant en compte les gaz résiduels et les gaz recirculés.

La quantité de gaz résiduels a été caractérisée à l’aide de deux expériences et d’un
code de calcul. Un modèle a été validé expérimentalement et intégré à un observateur pré-
dicteur bouclé qui permet de prédire la pression et la température dans le collecteur. Les
prédictions des différents flux de gaz et des espèces chimiques présents dans le cylindre
en sont alors déduites.

L’observateur à été validé expérimentalement et en simulation. De plus, un algorithme
permettant d’estimer la masse de gaz frais et brûlés à partir de la pression cylindre a été
proposé pour obtenir l’information cycle à cycle et cylindre à cylindre.

Abstract
Spark Ignition engine control-estimation and prediction of the in-cylinder mass and

chemical species

Spark ignition engine control has become a major issue regarding compliance with
emissions legislation while ensuring driving comfort.

The objective of this thesis was to estimate the mass and composition of gases inside
the cylinder of an engine based on physics in order to insure better control of transient
phases taking into account residual gases as well as exhaust gas recirculation.

Residual gas fraction has been characterized using two experiments and one CFD
code. A model has been validated experimentally and integrated into an observer which
predicts pressure and temperature inside the manifold. The predictions of the different gas
flows and the chemical species inside the cylinder are deduced.

A closed loop observer has been validated experimentally and in simulation. Moreo-
ver, an algorithm estimating the fresh and burned gas mass from the cylinder pressure has
been proposed in order to obtain the information cycle by cycle and cylinder by cylinder.

Discipline : Energétique - Spécialité : Mécanique des Fluides Energétique Thermique
et Combustion

Mots clefs :
moteur à allumage commandé - contrôle moteur - gaz résiduels - recirculation gaz échap-
pement - estimation pression collecteur - estimation masse air - espèces chimiques - pres-
sion cylindre

Laboratoire de Mécanique et d’Energétique PSA Peugeot Citroën
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