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Résumé

Résumé: Les écoulements dans les circuits d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne
jouent un role majeur pour la détermination des différents rendements (volumétrique, de balayage et
mécanique), la puissance indiquée, les performances, les émissions et en établissant le champ d’écoulement
dans le cylindre. Lorsque les gaz s’écoulent transitoirement a travers ces systemes, I’ensemble des forces de
frottement et d’inertie de gaz sont présentes. L’ importance relative de ces forces dépend de la vitesse du gaz
et les dimensions et les formes de tels systemes. Traditionnellement, ces écoulements sont étudiés au moyen
des équations de dynamique des gaz unidimensionnelles (1D) ou, le phénomene tridimensionnel de
I’écoulement et la déformation des ondes de pression, la turbulence et la viscosité sont ignorés ou négligés.
L’approche thermodynamique (0D) a été aussi utilisée ou I’effet important d’inertie de fluide lié aux
dimensions des composantes de ces circuits d’admission et d’échappement a été ignoré. Dans cette étude, la
méthode de vidange remplissage, a été completement révisée et une nouvelle méthode (Méthode Inertielle
Capacitive MIC), basée sur la formulation thermodynamique de la méthode de vidange remplissage et sur
I’équation fondamentale de la conservation de la quantité de mouvement, est développée. L’objectif est
ensuite de tenir compte des effets d’inertie de fluide sur le comportement de fluide ou de 1’écoulement sans
utilisation du code unidimensionnel 1D (& cause du long temps de calcul). Pour cet objectif, des analyses de
calcul CFD ont été élaborées afin de calculer les parametres de calage de « la méthode inertielle capacitive »
correspondant au nouveau modele. Dans cette étude, il est apparu que les effets d’inertie ignorés de la
formulation de la méthode de vidange remplissage sont les causes pour que cette derniere soit valable
uniquement pour les circuits compacts d’admission et d’échappement de MCI. Pour valider le nouveau
modele, une investigation expérimentale a été réalisée sur un moteur monocylindrique a quatre temps. Le
débit volumétrique du moteur est ensuite calculé avec le nouveau modele. Le résultat est comparé a celui
issu de I’expérimental et un bon accord a été obtenu.
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Abstract: The flows in intake and exhaust manifolds of internal combustion engines play a major role in
determining the different (volumetric, scavenging and trapping) efficiencies, indicated power, performance,
emissions and establishing the flow field within the engine cylinder. When the gas flows unsteadily through
these systems, both frictions, pressure and inertial forces are present. The relative importance of these forces
depends on gas velocity and the size and shape of such systems. Traditionally, these flows were studied by
means of the 1D gas dynamics equations where, the 3D phenomenon of the flow and the pressure wave’s
deformation, turbulence and viscosity were ignored or neglected. The thermodynamic (0D) approach was
also used and where the important effect of fluid inertia related to the size of manifold components was
ignored. In this study, the filling and emptying method, was completely revised and a new method (Inertial
Capacitive Method ICM), based on the thermodynamic formulation of the filling and emptying method and
on the fundamental equation of momentum conservation, is developed. The objective is then to take into
account the fluid inertial effects on the fluid behaviour without the use of one-dimensional 1D code (due the
computational times). In this objective, a computational fluid dynamics analysis is made in order to calculate
the tuning parameters of the “inertial capacitive method” corresponding to the new model. In this study, it
appears that the ignored inertial effects from the formulation of the filling and emptying method is the reason
why this latter becomes only appropriate for the compact manifolds. To validate the new model,
experimental investigation is carried out on a single-cylinder four-stroke engine. The volumetric mass flow
rate of the engine is then calculated with the new model. The result is compared to the experimental one and
a correct agreement is obtained.
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Plan de mémoire de these

Le présent mémoire de these se compose de six chapitres principaux, le premier chapitre
présente une étude bibliographique ou un état de I’art sur la modélisation des circuits d’admission et
d’échappement des moteurs a combustion interne. Le deuxiéme chapitre est consacré a une
présentation simplifiée des systemes d’admission et d’échappement des moteurs a combustion
interne, le troisieme chapitre est réservé au développement détaillé des modeles mathématiques
utilisés dans ce mémoire de theése. Le quatrieme chapitre est consacré a I’exposition des différentes
techniques numériques utilisées pour le traitement numérique des différentes équations aux dérivées
partielles (EDP) et lois physiques utilisées dans ce mémoire. Dans le cinquieéme chapitre, 1’étude
expérimentale a été abordée et enfin, la présentation et l'interprétation des résultats ont été
accomplies au chapitre six.

Chapitre 1: Etude bibliographique

Le premier chapitre présente un état de 1’art sur la modélisation des circuits d’admission et
d’échappement des moteurs a combustion interne, le recensement et I’analyse de 1’ensemble des
méthodes de modélisation existantes. Cette étude se limite aux modeles dits « de connaissance »
tels que les modeles quasi-stationnaires (quasi linéaire ou I’approche de valeurs moyennes),
méthode de vidange remplissage, méthode acoustique, méthode des caractéristiques, techniques de
résolution numérique et le modele proposé, la méthode inertielle capacitive.

Chapitre 2: Systemes d’admission et d’échappement

Dans ce chapitre, une présentation simplifiée des systemes d’admission et d’échappement
des moteurs a combustion interne a été accomplie.
Chapitre 3 : Modeles mathématiques

Le troisieme chapitre est essentiellement consacré a la présentation et le développement
détaillé des différents modeles mathématiques utilisés dans ce mémoire; principe, formulation
mathématique et conditions initiales et aux limites relatives a chaque modele. Le modele proposé,
méthode inertielle capacitive et les modeles utilisés pour la validation numérique de ce dernier
Chapitre 4 : Etude (Méthodes) numériques

Ce chapitre récapitule les différentes techniques et méthodes utilisées pour le traitement
numérique et la solution des différentes EDP ou EDO et lois physiques ainsi que les conditions
initiales et aux limites exposées au troisieme chapitre.

Chapitre 5 : Etude expérimentale

Ce chapitre décrit en détail, le banc d’essai utilisé pour réaliser les mesures expérimentales,

coté matériels et logiciels ainsi que le mode opératoire relatif.
Chapitre 6 : Résultats et discussion
Enfin, dans ce chapitre, les résultats numériques et expérimentaux issus des chapitres

précédents ont été présentés, discutés et commentés.
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Notations

Symboles Désignations Unité
AE Admission et Echappement -

a, a9 Célérité du son m/s

A Section transversale de 1’élément tubulaire m’

At Aire de la section effective de la soupape m?
AtH Aire de I’ouverture du volet du boitier papillon m’
CFL Nombre de Courant Friedrichs Lewy -

C, Chaleurs spécifiques a pression constante J/kg K
C, Chaleur spécifique a volume constant J/kg.K
Co Coefficient de décharge d’écoulement -

D Diametre du tube m

Dm Débit massique d’écoulement Kg/s

e Grandeur massique d’énergie interne J/kg
exx Coefficient d’exces d’air -

E Energie interne totale J

Fiube Section du tube m?

f Coefficient de frottement -

F Vecteur flux relatif a la dynamique des gaz -

h Enthalpie statique spécifique J/kg
H Enthalpie totale J/kg
h,, h, Grandeurs massiques d’enthalpies J/kg
Kpap Coefficient de pertes au niveau du boitier papillon -

Kpot Coefficient de pertes au niveau du pot de détente -

K Représente les composantes du vecteur source 1i¢ a W -

L Longueur du tube m
MCI Moteur a Combustion Interne -
MDF Meécanique Des Fluides -

MIC Méthode Inertielle Capacitive -

m Masse kg

M Masse moléculaire du gaz g/mol
7! Débit massique instantané Kg/s

n Fréquence Hz

N Vitesse de rotation du moteur tr/min
p Pression Pa
P.im Pression atmosphérique Pa
Prépaa Pression dans le répartiteur d’admission Pa
Peolech Pression dans le collecteur d’échappement Pa

PD Coefficient d’exces d’air -

q Debit massique d’écoulement Kg/s
Q Quantité de la chaleur J

R, Constante universelle des gaz parfaits J/mol.K
R, Constante spécifique des gaz parfaits J/kg K
r Constante massique des gaz parfaits J/kg K
1,0,z Coordonnées cylindriques -

R Nombre de Reynolds -




S Aire de la section transversale du tube m”
Sie Aire de la section transversale de 1’élément inertiel m>
Sce Aire de la section transversale de 1’élément capacitif m’
SL Rapport section sur longueur m
t Temps S
T Temperature °K
u, v, w | Composantes de vitesse dans les directions X, y et z m/s
0 Vecteur vitesse m/s
U Vitesse moyenne m/s
Va Cylindrée du moteur cm’
vVC Volume de Controle -
\Y% Volume (Vyee=Lo.So) m’
W Vecteur représentant les inconnues relatives a la dynamique des gaz -
X, ¥,z | Coordonnées cartésiennes -
Lettres grecques
p Masse volumique kg/m’
Y Rapport des chaleurs spécifiques -
At Pas du temps S
Ax Pas d’espace m
1) Viscosité dynamique kg.m/s
v Viscosité cinématique m?/s
) Coefficient d’exces d’air -
Ny Rendement volumétrique du moteur -
Y L’aire du volume du contrdle -
Tw Contrainte tangentielle pariétale pa
Identité des vecteurs
\vJ L’ opérateur Nabla -
® Dyadique opérateur dénote le produit tensoriel de deux vecteurs -
Subscripts
i Dénote la valeur initiale -
e Dénote les variables d’entrée -
S Dénote les variables de sortie -
0 Dénote les caractéristiques géométriques de tube -
rec Dénote le reservoir (receiver) -
spec Dénote une valeur spécifique -
ref Dénote une valeur de référence -
IE Dénote I’élément inertiel -
CE Dénote 1’élément capacitif -
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Introduction générale

Le sujet de recherche abordé dans ce mémoire de these marque le début d’une collaboration
entre deux équipes de recherche issues des laboratoires de mécanique appliquée LMA de la faculté
de génie mécanique de notre université « USTMB d’Oran » et le laboratoire de mécanique des
fluides LMF de I’école centrale de Nantes (France), devenu depuis début 2012, le laboratoire de
recherche en Hydrodynamique, Energétique et Environnement Atmosphérique (LHEEA). L’intitulé
du sujet « Modélisation et -caractérisation dynamique des circuits d’admission et
d’échappement des moteurs a combustion interne » nous a poussé a comparer les travaux déja
réalisés dans le domaine et a nous interroger sur notre place. Il est apparu indispensable de
décomposer le travail en plusieurs étapes. Ainsi, le sujet s’est recentré sur 1’aspect modélisation
avec bien siir des essais de validation relatifs. Ce mémoire de these est le fruit de travaux résultant
de ce partenariat et constitue la fondation d’une future collaboration qui sera certainement

poursuivi.

Dans ce contexte, 1’objectif de 1’étude est d’établir un modele thermodynamique tenant
compte de I’effet d’inertie de fluide généralement ignoré et capable de se passer de la modélisation
unidimensionnelle. Ce modele se présente comme un outil d’aide a I’amélioration de la
modélisation des circuits d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne. Les
méthodes de modélisation sont nombreuses et nous avions le choix entre plusieurs voies. Nous
avons donc choisi de concevoir un modele OD reposant sur 1’étude thermodynamique (premier
principe) et le principe fondamental de la dynamique. Cette approche offre un bon compromis entre

la précision des résultats et le temps de simulation. De plus, le paramétrage est simplifié. Il

constitue donc un intermédiaire et un support idéal pour générer des données.

Dans le domaine de la propulsion automobile, I’admission d’air frais et I’échappement des
gaz brlilés dans et a partir des cylindres sont toujours réalisés par le biais des soupapes. Or
I’ouverture et la fermeture périodique de ces éléments donnent naissance a des phénomenes
transitoires au sein des lignes d’admission et d’échappement et peuvent conduire a un remplissage

différencié des cylindres.

Aussi, dans ce domaine, les écoulements dans les systemes d’admission et d’échappement
des moteurs a combustion interne sont de nature compressible et transitoire. Les circuits de liaison
qui constituent ces systetmes sont composés d’éléments tres vari€s (tubulures droites, coudes,
jonctions, collecteurs, boitiers papillon,...) et les ondes générées par 1’ouverture et la fermeture des

soupapes affectent de maniere significative le remplissage des cylindres.
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En outre, de nos jours, la mise au point de moteurs performants s’appuie sur la simulation
numérique. Cette démarche ne peut €tre applicable qu’avec des modeles suffisamment précis et

impliquent des temps de calculs compatibles avec une simulation de moteur complet.

L’objectif de cette these est d’améliorer la modélisation des circuits d’admission et
d’échappement des moteurs a combustion interne par la mise en place d’une méthode originale
permettant de se passer d’une résolution unidimensionnelle des équations de la dynamique des gaz
dans les systemes d’admission et d’échappement des MCIL. Pour mener a bien ces travaux, on peut
s’appuyer sur les résultats expérimentaux obtenus a partir d’un moteur a combustion interne
monocylindrique et des résultats numériques obtenus a partir de code calcul CFD.CFX et le code

de programmation Fortran pour le codage de la méthode développée.

Les performances accrues des moyens de calcul ont rendu possible pour certains
équipements de moteurs a combustion interne (systemes d’admission et d’échappement) la
simulation de leur fonctionnement, favorisant la mise en place d’une démarche plus rigoureuse et
généralement plus directe et plus rapide. Cette voie n’est pas pour autant exempte de difficultés;
elle exige, en particulier d’établir une formulation mathématique capable de donner une bonne
représentation des processus impliqués et de conduire au meilleur accord avec les données

expérimentales toujours prises pour référence [1].

Les phases d’admission de l’air et d’échappement des gaz sont capitales pour le
fonctionnement d’un moteur a combustion interne. Aussi bien que 1’écoulement des fluides au
travers les soupapes. Le débit de ces fluides dépend de la nature d’écoulement, de la surface de

passage et du rapport de pression amont et aval de la soupape [1].

Plusieurs techniques expérimentales et numériques ont été développées dont 1’objectif est de
fournir une bonne compréhension du phénomene complexe qui se produit dans les systemes

d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne. [2].
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La littérature liée a 1I’étude de dynamique des gaz en circuits d’admission et d’échappement
des moteurs a combustion interne a pour origine le début du vingtieme siecle par les études de
Koester [3], Boden et Schecter [4], ces derniers seuls comptent une vingtaine de publications sur le
sujet qui datent d’avant la deuxieéme guerre mondiale. D’autres études ont ensuite été publiées tel
que celles de Matthews et Gardiner [S], Capetti [6], Dennison [7], Mukhlow [8] et Schweitzer [9].
Ces études se concentrent presque entierement sur I’aménagement de I’écoulement transitoire en
circuits d’admission et d’échappement pour augmenter la puissance spécifique utile maximale et
ceci reste toujours 1’objectif pour les moteurs d’automobile. Coté critere de désignation, le systeme
d’admission et d’échappement doit étre calé (tunned) pour fournir un couple maximal a basse

vitesse de telle sorte qu’un haut rapport global d’engrenage peut étre employé.

L’intérét porté aux méthodes de désignation des circuits d’admission et d’échappement des
MCI continu en industrie automobile et les nouveaux moteurs acheévent ces caractéristiques a
travers la désignation soigneuse de 1’ensemble des circuits d’admission et d’échappement. La
désignation de ces systemes dépend de fait d’€tre capable de calculer ou simuler 1’écoulement

transitoire des gaz compressibles s’écoulant a travers le moteur [10].

Plusieurs variables de désignation des systemes d’admission et d’échappement déterminent
les performances globales. Ces variables comportent la longueur et I’aire de la section transversale
de I’ensemble des tubes primaires et secondaires (runners), le volume et I’emplacement des
plenums ou les jonctions qui joignent (raccordent) les différents tubes (primaires et secondaires), les
angles d’entrée ou de sortie de ces tubes aux jonctions, les ports d’admission et
d’échappement...etc. La plupart de ces détails géométriques sont en dehors de ce qui peut €tre
incorporé dans les modeles discutés ci-apres. Couplés avec la nature pulsatoire de I’écoulement, ces
détails créent des effets significatifs de dynamiques de gaz sur les écoulements d’admission et

d’échappement qui nécessitent une approche de modélisation plus complete [11].

Par un souhaitable calage de désignation des systemes d’admission (ou d’échappement) ; les

ueurs s tubes primaires et s ires s aires des sections sversales, un av
longueurs des tubes primaires et secondaires et les aires des sections transversales, un avantage
peut étre tiré du phénomene d’ondes pour augmenter la pression au port d’admission a la fin du
processus d’admission, et de diminuer la pression au port d’échappement a la fin du processus
d’échappement. Ces avantages de calage peuvent étre réalisés sur des gammes spécifiques de

vitesse (régimes de rotation).
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Les relations mathématiques gouvernant les écoulements transitoires de gaz parfait (idéal)
sont des équations différentielles partielles hyperboliques. La caractéristique commune des
solutions de ces équations est que quelques informations sont propagées par ondes qui traversent
avec la vitesse locale du son relative au fluide. Tandis que d’autres informations traversent avec la
vitesse locale du fluide lui-méme. Dans le cas de 1’écoulement de gaz, les ondes de pression

traversent a la vitesse locale du son, tandis que le gaz lui-méme traverse avec la vitesse locale [10].

Parmi les facteurs affectant le rendement volumétrique et qui sont en relation avec ou
appartiennent aux circuits d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne, on cite:
le frottement d’écoulement dans le systeme d’admission et d’échappement, le transfert de chaleur
dans le systeme d’admission, le frottement d’écoulement a travers les soupapes, le calage des
soupapes, I’étranglement d’écoulement a travers les soupapes d’admission et les ports et le réglage
(mise au point) d’admission et d’échappement. Pour le premier point, dii aux frottement, des pertes
ou chute de pression se produisant en admission a travers le filtre a air, carburateur (ou injecteur),
papillon d’étranglement et le répartiteur d’admission. Les pertes de pression aussi, se produisent
dans le systeme d’échappement a travers la soupape d’échappement, les ports, collecteurs,
catalyseurs, silencieux et tubes d’échappement. Pour le dernier point, avec une désignation
souhaitable des systemes d’admission et d’échappement, sections transversales des tubes...etc., on
peut tenir compte (profiter) de I’avantage de phénomene d’ondes pour augmenter la pression dans
les ports d’admission a la fin du processus d’admission et diminuer la pression des ports

d’échappement a la fin du processus d’échappement. De tels avantages de réglage peuvent étre

réalisés avec des gammes de vitesse spécifique.

Par conséquent, en se basant sur la formulation thermodynamique du modele de vidange
remplissage (premier principe de la thermodynamique) et le second principe de dynamique pour
tenir compte des effets d’inertie de fluide, un nouveau modele a été développé intitulé par « modele
inertiel capacitif » ou « méthode inertielle capacitive ». Aussi, en se basant sur les analyses CFD,
les parametres de calage de la nouvelle approche sont déterminés pour généraliser I’application de

cette procédure pour n’importe quelle configuration de collecteur ou répartiteur.
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Etat de I’art sur la modélisation des circuits d’admission et d’échappement des MCI

Cette partie présente un état de D’art sur la modélisation des circuits d’admission et
d’échappement des moteurs a combustion interne. Elle se limite aux modeles dits «de
connaissance » basés sur la description, en valeurs moyennes, des variables du moteur afin de
réduire leur complexité. Le fonctionnement des moteurs a combustion interne est régi par des
dynamiques et des phénomenes physiques tres variés (thermodynamique, mécanique, chimique ...),
non linéaires et faisant intervenir une multitude de parametres et d’organes de réglage. La
modélisation de ce type de systemes, relativement complexe, dépend de 1’objectif visé (simulation,
commande...). En effet, il existe plusieurs types de modeles dont la granularité variée du modele
particulaire (particulier, comportement local) au modele macroscopique (comportement global).
Les modeles les plus fins sont principalement utilisés par les énergéticiens pour étudier par
exemple, I’évolution des différentes zones de température dans les cylindres. Ces modeles
permettent de simuler avec précision le comportement du moteur, mais, en contrepartie sont

relativement gourmands en temps de calcul [12].

La simulation des ondes de pression en circuits d’admission et d’échappement des moteurs a
combustion interne reste un défi. En application automobile, le remplissage et la vidange des
moteurs a combustion interne sont parfois analysés a partir du spectre de fréquences (approche
fréquentielle) des circuits (collecteurs/répartiteurs). Cependant, ceci est toujours établi avec la
supposition de faibles perturbations qui n’est pas forcément justifiée en tubulures du moteur, ou de
grandes fluctuations de pression peuvent étre se produites. Dans cette étude, un nouveau modele est
présenté afin d’analyser les ondes de pression sans utilisation de la description unidimensionnelle
du systeme.

Les modeles mathématiques les plus détaillés des moteurs a combustion interne, tiennent
compte des variations temporelles et spatiales de la pression, de la température, de la composition,
des pertes par transfert de chaleur, des processus d’échange de gaz, des écoulement en
collecteurs/répartiteurs et autour des soupapes d’admission et d’échappement et ainsi de suite. Ces

modeles peuvent étre classés en deux groupes principaux: modeles thermodynamiques et modeles

dimensionnels, dépendant de la solution temporelle et spatiale de champ d’écoulement.

Les modeles mathématiques ont été développés pour améliorer la compréhension du champ
d’écoulement, le mélange air fuel et la combustion en moteurs rotatifs. Ces modeles sont basées sur
ceux développés pour les moteurs a allumage commandé et moteurs Diesel et peuvent étre classés
en deux groupes: modeles thermodynamiques (0D) et modeles dimensionnels (1D, 2Det 3D). Les

modeles thermodynamiques a leur tour, peuvent étre classés en deux sous groupes:
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les modeles uni zonales et les modeles multi zonales selon le nombre de zones dont le cylindre est

divisé. Tandis que, les modeles dimensionnels peuvent étre divisés en un et multi dimensionnels.

Les modeles multidimensionnels sont basés sur les équations de conservation (en moyenne
d’ensemble ou moyenne statistique, moyenne en temps) de la masse, de la quantité de mouvement
et de I'énergie. Les especes et ces modeles tiennent compte de la turbulence. Ces modeles
fournissent des informations quantitatives et qualitatives sur le champ d’écoulement (vitesse,
température, et fractions de masse des especes) a certains temps et emplacements dans la chambre
de combustion et ils tiennent compte des variations temporelles et spatiales de champ d’écoulement

dans la chambre de combustion.

Les écoulements en collecteurs d’échappement ou répartiteurs d’admission ont été
traditionnellement étudiés au moyen des équations de la dynamique des gaz uni dimensionnels (1D)
qui incluent les effets de transfert de chaleur. Cependant, récemment, les modeles
multidimensionnels ont été utilisés pour analyser I’écoulement a travers la soupape d’admission et
les écoulements en collecteurs/répartiteurs. Pour prédire avec précision le champ d’écoulement en
cylindre et la combustion, il est nécessaire de connaitre les conditions aux limites aux ports
d’admission et d’échappement. Ces conditions aux limites dépendent des processus d’échange de
gaz, la pression de cylindre, la température, la géométrie des ports et des soupapes, etc. [13]. Trois
types de modeles pour le calcul des détails des écoulements d’admission et d’échappement ont été
développés et utilisés :

1. Les modeles quasi-stationnaires pour les écoulements a travers les singularités pour les
soupapes et les passages (ports), ou autres composants.

2. Les modeles de vidange remplissage qui comptent pour le volume fini des composants critiques
de collecteurs ou répartiteurs.

3. Les modeles de dynamique des gaz décrivant les variations spatiales de débit et de pression le
long des collecteurs (répartiteurs).

Chacun de ces trois types de modeles peut étre utile pour 1’analyse du comportement du moteur.

Le choix approprié d’'un modele dépend des objectifs, le temps et 1’effort disponibles [11].

Pour prédire avec précision 1’écoulement en cylindre et la combustion, il est nécessaire de
connaitre les conditions aux limites aux ports d’admission et d’échappement. Ces conditions aux
limites dépendent du processus d’échange de gaz, la pression et la température du cylindre, la
géométrie des ports et soupapes, etc. Les écoulements en collecteurs d’échappement ou (répartiteurs

d’admission) et les écoulements au travers les soupapes d’admission et d’échappement jouent un
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role majeur en déterminant les rendements volumétrique, de remplissage (scavenging) et

mécanique, et en établissant le champs d’écoulement en cylindre du moteur.

Traditionnellement, ces écoulements sont étudiés au moyen des équations de la dynamique
des gaz unidimensionnel incluant les effets de transfert de chaleur. Actuellement, cependant, les
modeles multidimensionnels ont été utilisés pour analyser 1’écoulement a travers les soupapes
d’admission et d’échappement et les écoulements en collecteurs et répartiteurs. Ces modeles
fournissent des informations quantitatives et qualitatives sur le champ d’écoulement. Le modele
thermodynamique (0D) peut étre aussi utilisé et demande peu de temps de calcul. Le choix ou la
sélection et I'utilisation d’un modele mathématique de moteur a combustion interne dépend d’une
maniere considérable sur le phénomene que le chercheur veut résoudre et les ressources de calculs

disponibles [13].

L’objectif est de présenter et faire une synthese des modeles qui ont été utilisés pour
analyser les écoulements en circuits d’admission et d’échappement et les processus d’échange de

gaz en moteur a combustion interne.

De facon générale, il est impossible d’obtenir une solution analytique du probléme décrit par
les équations de la dynamique des gaz sauf pour quelques cas particuliers. Pour cette raison des
techniques de résolution ont été développées comme la méthode acoustique et la méthode des
caractéristiques. Par la suite, face a 1’évolution de 1’outil informatique, des techniques de résolutions
numériques ont ét€ mises en place. Toutes ces méthodes partant de méme systeme d’équations, elles
ne peuvent se différencier que par le degré de simplicité des hypotheses qu’elles supposent, par

leurs limites d’utilisation et par la discrétisation introduite [14].

Par systeme, on signifie souvent un processus, il peut étre de nature quelconque: mécanique,
électrique, électromécanique, chimique, industriel, etc. Il peut étre considéré comme une boite noire
ou black box en anglais (voir Fig.I-1). Il est dés lors important, en premier lieu de distinguer les
grandeurs d’entrée et les grandeurs de sortie du systeéme étudie. Ensuite, il importe d’essayer de
déterminer les relations qui les relient et de connaitre la nature et les modes d’interaction avec
I’environnement.

Par grandeur de sortie, on entend la grandeur que I’on souhaite réguler ou asservir. Par
grandeur d’entrée, on entend les signaux qui permettent d’agir sur le systeme, c'est-a-dire qui

affectent I’état de sa grandeur de sortie. La grandeur de sortie peut étre modifiée par I’action des
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grandeurs d’entrées ou sous I’effet de perturbations provenant de I’environnement ou encore sous

I’effet de la variation des constituants du systeme lui-méme.

Un processus est un systeme dynamique, c'est-a-dire un systeme évolutif pour lequel le
temps joue un role fondamental. C’est un systeme traversé par des flux d’information, d’énergie et
de matiere tout en étant soumis a des perturbations aléatoires extérieures (Fig.I-1). Un modele de
procédé est un
ensemble de relations mathématiques permettant de prédire certains aspects de son évolution. La
qualité des modeles repose sur une analogie, plus ou moins étroite, entre le comportement des
objets physiques et celui des étres mathématiques. Il existe plusieurs types de modeles,

principalement les modeles de connaissances et les modeles de représentation ou de conduite.
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Fig.I-1: Représentation générale d’un processus

— Un modéele de connaissance est un modele dont les caractéristiques et les équations ont été
établies en faisant appel a des modeles plus généreux mettant en ceuvre les lois de la physique:
température, pression, débit... Ils sont beaucoup plus riches de signification que les modeles de
représentations définies ci-apres et contiennent toutes les informations utiles sur le processus
étudié. Par contre ils sont en général difficiles a déterminer et de mise en ceuvre complexe. Dans
la modélisation du fonctionnement d’un procédé, on retrouve pratiquement toujours les mémes
opérations [15]: la construction du modele, 1’identification, la validation et 1’utilisation. La
construction d’un modele de procédé repose généralement sur des bilans de masse, d’énergie
ou de force (quantit¢é de mouvement). L’écriture de ces bilans fait intervenir les lois de la
physique. L’identification consiste & ajuster les parametres inconnus du modele de maniere a ce
que celui-ci décrive au mieux le fonctionnement du procédé. La pratique usuelle consiste a
définir un critere d’écart (généralement de forme quadratique) entre les sorties du procédé et les
prédictions du modele. On ajuste ensuite les parametres du modele de maniere a minimiser ce
critere. En raison des hypotheses utilisées lors de 1’établissement du modele, celui-ci reste une
représentation schématique de la réalité physique, et sa structure ne permet généralement pas

une description tres fine du procédé. L’étape de validation permet de déterminer si le modele
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obtenu est satisfaisant en comparant ses sorties a celles obtenues par expérience, c'est-a-dire s’il
permet de décrire le fonctionnement du procédé avec une précision suffisante, pour toutes les

variations des entrées auxquelles le procédé peut €tre soumis.

C’est enfin dans le cadre de I’utilisation du modele que s’évaluent définitivement ses
performances. Parmi les modeles de connaissances qu’on peut présenter dans cette étude
bibliographique, on cite: modeles quasi-stationnaires, les modeles d’action d’ondes (ondes
acoustiques et ondes d’amplitudes finies), les modeles de vidange remplissage sur lesquels repose le

développement de notre nouveau modele, le modele inertiel capacitif.

— Un modele de représentation consiste a choisir a priori la structure d’une expression
mathématique liant les sorties et entrées d’un procédé. Lorsque le procédé étudié est complexe,
I’établissement d’un modele de connaissance peut constituer une entreprise considérable, sans
commune mesure avec les avantages que 1’on retirera de ce modele. On peut également aboutir
a une situation dans laquelle le modele de connaissance obtenu est d’une telle complexité qu’il
n’est pas possible de I'utiliser dans le cadre de I’application pour laquelle il a été concu. Les
modeles de représentation peuvent &étre classés en deux grandes catégories: les modeles
linéarisés représentées de fagon classique par des fonctions de transfert, ou un espace vectoriel
d’état. Ces modeles locaux, bien que simple, ne sont valables que dans la zone voisine d’un
point de fonctionnement. La présence d’une non-linéarité se traduit par une variation des
parametres du modele linéaire dans la zone d’étude (modele multizone) impliquant ainsi
plusieurs modeles linéaires. Il peut y avoir un seul modele non linéaire (modele d’état Affine

ou modele Narmax).

Notons que modele de connaissance et modele de représentation ne sont pas exclusifs. Dans
le cas ou le procédé étudié n’est pas disponible pour des essais, on peut utiliser un modele de
connaissance compliqué pour calculer des réponses aux diverses entrées, et construire sur ces
réponses des modeles de représentation plus simples. Enfin, la détermination d’un modele
mathématique d’un processus nécessite en général diverses hypotheses simplificatrices afin de
limiter sa complexité. Dans chaque application, il apparait nécessaire de faire un compromis entre la
finesse et la précision du modele a mettre en ceuvre d’une part, et la limite de complexité

admissible, compte tenu des objectifs fixés, d’autre part.
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Les modeles de connaissances
1. Modéles quasi-stationnaires (quasi linéaire ou I’approche de valeur moyenne)

L’avantage principal de la modélisation quasi linéaire réside dans sa simplicité combinée
avec les exigences (équipements) de calcul limitées. Dans cette approche, les éléments du systeme
(collecteurs, répartiteurs, cylindres...), sont modélisés en termes de caractéristiques d’état
stationnaire ou valeurs moyennes en utilisant des coefficients de correction empiriques, et en
négligeant la nature intermittente et non linéaire de cycle de fonctionnement du moteur. Les

simplifications souvent adoptées sont citées comme suit:

— le milieu ou le fluide moteur est assumé soit a de 1’air pur ou les produits de combustion, sont
traité comme un gaz parfait avec des capacités calorifiques ou chaleurs spécifiques constantes.
Lorsque les vitesses de gaz sont relativement basses, les pressions et températures dynamiques
sont considérées comme égales a celles statiques correspondantes;

— D’accumulation des volumes dans le systeme a un effet négligeable ;

— les valeurs moyennes sont utilisées pour les pressions et températures du moteur et collecteurs
ou répartiteurs ;

— les performances de sortie de moteur sont reliées au fuel injecté via des équations empiriques ou
des données d’état stationnaires en tables ;

— une relation empirique est appliquée pour I’estimation de la température de gaz d’échappement,
a I’entrée de la turbine. Ceci est défini a partir de température d’admission de répartiteur, par
ajout d’un facteur de hausse de température a cette derniere, pour tenir compte des effets de
combustion;

— un facteur de pulsation est utilisé pour corriger le rapport de détente de turbine afin de tenir

compte de la pulsation de suralimentation [16].

Les modeles quasi stationnaires, modeles de valeurs moyennes sont pratiquement quasi-
linéaires mais avec la différence principale qu’ils sont habituellement construits sur les bases

physiques des sous modeles de processus de moteur plutot que des corrélations empiriques.

Le pionnier de cette approche a été Winterbone [17, 18]. De tels modeles sont donc
basés sur les caractéristiques statiques de tous les composants du moteur, ainsi que les lois de base
de la mécanique et de la thermique. Cette approche ne constitue pas, d’une part, un succes total pour
les moteurs a cause des effets inertiels thermiques et de la complexit¢é du phénomene de
combustion. Elle dépend, d’autre part, d’un certain nombre de coefficients empiriques et nécessite,

par la suite un nombre assez élevé d’essais expérimentaux.
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L’avantage des modeles quasi-stationnaires est qu’ils produisent les non linéarités statiques
qui existent dans le moteur et évaluent I’amplitude des parametres physiques tels que la température
d’échappement, la richesse, etc...obtenus durant le fonctionnement stationnaire [19, 20]. Un autre
avantage consiste au fait que le programme de simulation se compose principalement d’équations
algébriques (représentant le débit d’air, la puissance, ...) avec peu d’équations différentielles. Ce
qui permet a ce type de modele de ne pas souffrir de probleme de stabilité [20]. Ce concept peut se

justifier dans le cas de moteurs a forte inertie (moteurs de camion par exemple).

Les modeles quasi-stationnaires sont incapables de calculer les variations de
pressions et de débits des gaz dans les ports et les cylindres. Sans ces informations, il est impossible
de prédire exactement les effets de variation en calage de came (cam timing), transfert de chaleur a
la charge (alimentation), le contre écoulement dans le systéme d’admission (renversement) et le
frottement d’écoulement avec les parois. Tous ces effets varient avec la vitesse du moteur. Quelques
uns sont plus important a basses vitesses, tels que, chauffage de la charge (alimentation) et autres
ont des effets plus prononcés a grandes vitesse, tels que, la résistance d’écoulement (et par

conséquent la diminution de rendement volumétrique, VE).

2. Méthode de Vidange remplissage:

Les méthodes de vidange remplissage de type zéro dimensions sont aussi appelées méthodes
ou modeles phénoménologiques depuis qu’elles incorporent les principes scientifiques pour la

simulation des différents processus [16].

L’application de cette méthode, notamment utilisée par N.Watson [21, 22, 23], est effectuée
en constatant que les différents espaces impliqués (cylindres, collecteurs, répartiteurs) sont des
systemes ouverts. Ces espaces, toujours partiellement occupés par une masse instantanée de fluide
sont simultanément le siecge de transfert de fluide et d’énergie constamment modifi€é au cours de

fonctionnement de I’ensemble propulsif.

La liaison entre des espaces voisins et la cohérence des calculs est assurée par
I’équation de continuité [1]. A chaque pas de calcul, on établi un bilan instantané de masse et
d’énergie. On obtient les différents profils des parametres caractéristiques (température, pression, et
débit...etc.) en fonction du temps. La stabilité des calculs est assurée par des tests d’arréts du calcul

itératif qui rendent compte du fonctionnement cyclique du systeme [1].
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Le modele obtenu exige moins de facteurs empiriques que les autres méthodes. Le
résultat obtenu se ramene dans notre cas a trois équations différentielles non linéaires ordinaires du
premier ordre, résolues par la méthode numérique de Runge Kutta de quatrieme ordre (celles de
I’énergie et de masse), celle de continuité (débit), par une intégration numérique simple [intégration

de débit] [24].

Par la subdivision des passages d’admission et d’échappement en séries finies de
sections (volumes), et I’analyse de 1’écoulement entrant et sortant de chaque section a chaque degré
de rotation de vilebrequin, une image claire de pression dans le systeme peut étre obtenue. Cette
méthode qui s’appelle vidange remplissage, peut prédire avec précision les pressions moyennes
dans les sections des systemes d’admission et d’échappement, mais ne peut pas rendre compte des

variations de pressions sur ces sections dii aux effets de dynamique des gaz.

Malgré son incapacité de prédire le comportement dynamique du gaz, les techniques
de vidange- remplissage sont substantiellement plus précises et riche en informations que les
modeles quasi-stationnaires. Ces avantages sont dus en grande partie, aux analyses du pas du temps
utilisé pour prédire les pressions et les débits d’écoulement. Ces techniques exigent aux modeles de
vidange remplissage d’affiner les résultats en calculant les pressions a chaque degré de rotation de
vilebrequin durant le processus complet de cycle a quatre temps. Ces analyses degré par degré
conduisent au modele d’étre sensible aux changements en calage de came, débit dans les systemes

d’admission et d’échappement et les configurations des soupapes et des passages (ports).

Les modeles peuvent méme analyser les effets transitoires qui se produisent lorsque
le papillon d’étranglement s’ouvre ou se ferme.
Les modeles de vidange remplissage, répetent cette analyse entiere d’écoulement pour chaque point
de tour par minute (tr/min) ou la puissance et le couple doivent étre prédits. En conséquence, les
programmes de calcul qui utilisent cette technique communément tracent les courbes de puissance
du moteur en calculant et ensuite en tracant les points de puissance en fonction du temps.

La mathématique nécessaire de prédire chaque valeur de puissance implique
plusieurs millions de calculs. Malgré les exigences lourdes de calcul, un PC moderne équipé avec
coprocesseur mathématique peut développer une courbe entiere de puissance qui consiste de (10 a

15) points en moins d’une seconde.
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Dans les modeles de vidange remplissage, le moteur et ses sous systeémes sont
représentés comme série de volumes de contrdle, liés par des soupapes ou orifices qui peuvent
transférer ou échanger de la masse, de la chaleur et du travail. La loi des gaz parfait et les principes
de conservation de masse et d’énergie sont appliqués pour la prédiction des performances de
moteur. Les propriétés de gaz sont calculées en utilisant des relations polynomiales de température
et de pression. Le pas de calcul est trés petit, de I’ordre de 1 degré de rotation de vilebrequin (1°CA)
ou méme moins, durant lesquelles les conditions quasi-stationnaires sont supposées pour les

processus thermodynamiques.

Les modeles 0D de vidange remplissage qui sont utilisés comme base pour la simulation des
performances transitoires du moteur Diesel, sont toujours uni zonaux, traitent les contenus des
cylindres comme mélanges uniformes (homogenes). De tels modeles sont appelés OD puisqu’ils ne
donnent aucune considération aux dimensions de champs d’écoulement. Outre les modeles uni
zonales, la nécessité de controler les émissions polluantes a partir des moteurs a combustion interne
mene au développement d’autres modeles plus compliqués, tels que les modeles bizonales et multi
zonales qui fournissent une grande précision et flexibilité pour ce type de phénomene complexe
comme la formation d’oxydes d’azote et des particules dans les cylindres des moteurs a combustion

interne.

Dans les modeles uni zonales, le fluide (gaz) dans le moteur est supposé étre un systeme
thermodynamique qui subi un échange d’énergie et de masse avec le milieu environnant, ol
I’énergie dégagée durant le processus de combustion est obtenue en appliquant le premier principe
de la thermodynamique au systeme. Les hypotheses usuelles de 1a modélisation uni zonale sont:

1. Homogénéité spatiale de la pression ;

2. Homogénéité spatiale de la température (pour le cylindre entier ou pour chaque zone
considérée ;
Le fluide est considéré comme un gaz parfait ;

4. Les propriétés du gaz (I’enthalpie h et I’énergie interne e...etc.) sont modélisées en utilisant des
relations polynomiales en fonction de la température ou de la pression ;

5. La chaleur dégagée a partir de la combustion est distribuée uniformément dans le cylindre ;

6. L’enthalpie associée a I'injection de fuel est souvent peu significative, par conséquent elle est
ignorée ;

7. Le taux de transfert de chaleur moyenné (résolu temporellement) est utilis€ pour estimer le
transfert de chaleur pour les parois du cylindre ;

8. La dissociation est souvent, mais pas toujours, négligée.
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Dans les modeles bizonales, le gaz est séparé en deux zones, une zone de gaz briilé et une
autre de gaz non bralé. Ces deux zones sont ensuite considérées comme deux systémes
thermodynamiques distincts avec interaction d’énergie et de masse entre eux et avec le milieu
environnant commun, les parois de cylindre. En plus des suppositions précédentes, les hypotheses

suivantes sont aussi, souvent proposées:

1. Pas de transfert de chaleur entre les zones de gaz briilé et celle de gaz non briilé;
2. Le travail nécessaire au transfert de fluide a partir de la zone de gaz non briilé a la zone de

gaz briillé est négligeable. [16].

Dans une méthode de vidange remplissage pur, les singularités des systemes
d’admission et d’échappement sont prises en compte uniquement par le biais des pertes de charges
qu’elles induisent. La figure ci-dessous (Fig.I-2) [14] présente le principe de modélisation lié a cette
méthode. Les collecteurs sont alors représentés par des éléments capacitifs dont le volume
correspond a la ligne complete de 1’admission ou de I’échappement suivant 1’élément considéré.
Un bilan de masse et un bilan d’énergie associés a 1’équation d’état du gaz permettent de déterminer
la pression, la masse et la température a chaque instant. La présence du boitier papillon, du filtre a
air et des différents pots de détente engendre une perturbation de 1I’écoulement qui se traduit ici par
une simple perte de charge. Afin de prendre en compte cet aspect, le théoreme de Bernoulli est
utilisé pour déterminer le débit massique au travers de ces €léments, ce qui suppose que I’air reste
incompressible dans ces zones particulieres. On obtient ainsi dans le cas du boitier papillon (ou de
filtre a air) les relations suivantes selon le sens de I’écoulement:

Papillon+Filtre a air
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Fig.I-2: Lignes d’admission et d’échappement d’un point de vue vidange et remplissage pur [14]
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— Sil’écoulement est entrant: Dm ,,, = \/ (Pam = Propaa ) K pap -1

— Sil’écoulement est sortant: Dm ,,, = \/(prépad =P K o (I-2)

Le méme type de relation est obtenu pour déterminer le débit massique au travers des
différents pots de détente. Pour caractériser ces singularités, la pression moyenne dans les
collecteurs ’admission et d’échappement du moteur test est mesurée. Les coefficients de pertes au
niveau du boitier papillon et des pots de détente (Kpqp €t Kpor) sont alors déterminer de telle sorte que
la valeur moyenne de la pression expérimentale et de celle obtenue par simulation numérique du
fonctionnement complet du moteur soient similaires. On obtient ainsi pour le moteur test: kp.p=
2,5.10* kg'l.m'l, Kpo= 3.10° kg'l.m'1 [14]. L’inertie liée a la longueur plus ou moins importante des
tubulures n’est pas prise en compte et cette méthode ne permettra pas de différencier deux
configurations de circuits de géométries différentes et présentant des volumes globaux identiques

[10].

— Dans les méthodes de vidange remplissage, les collecteurs ou répartiteurs ou une partie de ces
derniers sont représentés par des volumes finis ou la masse du gaz peut €tre augmentée ou
diminuée en fonction du temps ;

— De tels modeles peuvent étre classés différemment de ceux traitant le systtme entier
d’admission ou d’échappement comme simple volume, a ceux divisant ces systeémes en
plusieurs parties (portions), avec singularités d’écoulement telles que : filtre a air, papillon
d’étranglement, soupape d’admission...etc., au début, entre les volumes ou a I’extrémité ;

— Chaque volume est ensuite traité comme volume de contrdle (systeéme ouvert a volume fixe),
qui contient du gaz a I’état uniforme ;

— Les équations de conservation de masse et d’énergie développées ci-apres, sont utilisées pour

définir I’état du gaz dans chaque volume de contrdle [11].

Pour les moteurs a courtes conduites d’admission ou d’échappement, comme celles
rencontrées en grands moteurs Diesel a deux temps pour les applications marines, il est possible
d’étudier I’écoulement par la méthode de vidange remplissage pour lesquels de simples résultats
sont obtenus par application des lois de la thermodynamique a un volume de controle (cylindre) a
travers lequel le gaz passe. Cette méthode peut étre appliquée a un VC variable ou constant, pour un
répartiteur d’admission ou collecteur d’échappement. De plus, il est commode d’étudier 1’un des
processus d’admission ou d’échappement seul avant de considérer le cas combiné le plus complexe.

La méthode est tres simplifiée. La nature des écoulements et en particulier, les aires effectives
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d’écoulement dépend fortement de la mécanique détaillée de fluide. Le point le plus important dans

ce cas, est que les effets de vitesse ne sont pas ignorés mais 1’action d’onde est ignorée.

I1 est supposé que les conduites sont courtes et que le temps de passage de 1’onde est en plus,
petit comparé au temps du processus complet (admission ou échappement). Sous de telles
conditions, il n’est pas nécessaire d’utiliser la méthode des caractéristiques pour étudier
I’écoulement en conduites, les changements en propriétés se produisent ou prennent place sans
retard a cause du passage rapide des ondes de part en part du systeme et 1’écoulement est quasi
stationnaire. La méthode d’analyse de vidange remplissage se classe en tant que légeérement plus

complexe que les modeles

quasi stationnaire jusqu’au cas ou elle est presque considérée comme impliquent les techniques

d’action d’ondes.

La méthode de vidange remplissage est utilisée extensivement en industrie dans les cas de
désignation des moteurs et désignation des répartiteurs/collecteurs et ajustement ou adaptation des
turbos compresseurs. Ces modeles sont plus pratiques que ceux quasi stationnaires et nécessitent
moins de données empiriques. Cependant, le temps de calcul nécessaire pour la solution est en ordre
de grandeur plus grand. Depuis que ces modeles caractérisent les conditions en
répartiteurs/collecteurs par une pression unique et une température unique, il n’est pas possible
d’évaluer le calage ou le réglage de répartiteurs/collecteurs ou la distribution déséquilibrée de
mélange en utilisant de telle approche. La désignation détaillée de répartiteurs/collecteurs, nécessite

’utilisation des techniques d’action d’ondes (acoustique) [25].

3. Méthode acoustique

La nature périodique des processus d’admission et d’échappement et surtout les ondes de
pression générées par 1’ouverture et la fermeture des soupapes affectent d’une maniere significative
le remplissage des cylindres. Relativement a ce phénomene propagatif, 1’approche acoustique
basée sur les lois de conservation de la MDF et I’hypothese des faibles perturbations autour d’une
situation initiale d’équilibre pour un écoulement de fluide, fournie une vision globale du phénomene
qui nait de la rupture de cet équilibre. L’approche acoustique est indispensable a 1’étude des

phénomenes vibratoires.
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La premiere méthode a avoir été utilisée, et qui est toujours tres largement employée fut
développée au début du siecle par Stewart [24]. Elle suppose des perturbations de faible amplitude,
d’influence négligeable sur 1’état moyen, communiquant aux particules une vitesse faible comparée
a la vitesse du son. Ces hypotheses simplificatrices permettent la linéarisation des équations et
rendent possible leur intégration dans le cas des phénomenes périodiques [26]. En fonction des
conditions a réaliser a I’admission et a 1’échappement pour obtenir un bon remplissage ou une
bonne vidange du cylindre, il est possible d’établir un certain nombre de regles simples a respecter

[27].

On s’apercoit donc avec cette méthode et a partir de plusieurs exemples, que par un calcul
tres simple et trés rapide on peut déterminer avec une trés bonne approximation les régimes
d’accord en fonction des longueurs et des rapports de section des différents éléments de tubulure.
En acoustique puisqu’on peut dissocier en chaque point I’onde incidente de 1’onde réfléchie, il est
possible de calculer I’atténuation entre deux sections d’un réseau. On peut étudier par ce moyen,
sans avoir besoin de faire des calculs trés longs, des systemes relativement compliqués et obtenir
I’allure de leur courbe d’atténuation en fonction de la fréquence. Bien str du fait méme des
hypotheses simplificatrices de départ, ces méthodes ont des limites. Il faudrait n’avoir a traiter que
des fluctuations de pression de 1’ordre de 0,05 bar, or il est courant a 1I’échappement d’avoir des
fluctuations supérieures a lbar. Il n’est donc pas surprenant d’observer expérimentalement des
atténuations inférieures a celles que laisse prévoir la théorie. D’autre part on considere dans ce type
de calcul un état moyen et en particulier une vitesse du son constante dans I’ensemble des tubulures.
Ceci est parfaitement justifié a 1’admission mais moins a 1’échappement ou les variations de
température sont beaucoup plus importantes. Enfin, le fait de ne pas faire intervenir la vitesse de
I’écoulement constitue une source d’erreur non négligeable surtout dans les moteurs rapides ou les
débits volumiques sont importants. C’est d’ailleurs la raison pour laquelle cette méthode ne permet
pas de prédéterminer les sections. En résumé que peut-on attendre de 1’application de telles
méthodes ? Essentiellement deux points [26, 27, 28]: premierement, la valeur des longueurs des
divers éléments de tubulure a mettre en ouvre ainsi que les rapports de section a respecter pour
réaliser certaines conditions d’accord. Deuxiemement, une indication de 1’atténuation en fonction
de la fréquence d’un élément silencieux. Dans bien des cas, malgré ses imperfections cette méthode

est amplement suffisante pour résoudre beaucoup de problemes.
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L’hypothése de perturbations faibles autour d’une situation d’équilibre initiale de
I’écoulement d’un fluide dans un tuyau fournie une vision globale du phénomene propagatif qui nait
de la rupture de cet équilibre. Cette approche, dite de 1’acoustique, conduit a résoudre un systeme
d’équations linéairisées [29]. Elle permet alors d’avoir une vision générale sur les phénomenes de
propagation d’ondes. Cependant, cette technique de résolution est plutdt adaptée a la résolution des
équations de la dynamique des gaz pour des amplitudes d’ondes de pression négligeables face a la
pression moyenne, ce qui n’est pas le cas au sein des tubulures des moteurs a combustion interne
[30]. De plus, la présence d’ondes de chocs entraine la présence d’effets non linéaires importants
[31]. Pour ces raisons, la méthode acoustique ne sera pas utilisée dans notre étude.
Chronologiquement, cette approche fut la premiere établie d’ou 1’utilisation abusive du terme étude
acoustique en ce qui concerne 1’étude des phénomenes de propagation d’ondes de pression dans les

tubulures d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne [14].

4. Méthode des caractéristiques

Si on ne fait pas d’hypothese simplificatrice des faibles variations des parametres
caractérisant 1’état du gaz, le systetme d’équations n’est pas intégrable directement et nécessite une
intégration pas a pas. Celle-ci peut s’effectuer par la méthode des caractéristiques. Cela permet
d’étudier physiquement I’influence sur I’état du gaz des perturbations qui arrivent en certains points
préalablement choisis des tubulures suivant des intervalles de temps compatibles avec les délais

d’évaluation des phénomenes, autrement dit fonction de la vitesse du son dans le milieu considéré.

Son premier avantage, surtout quand on a eu I’occasion de faire une application graphique,
est de comprendre effectivement le mécanisme des phénomenes qui se produisent dans une tubulure
[32]. De plus elle permet d’obtenir avec précision les lois d’évolution de pression, de vitesse et de
température en tout point des tubulures, en fonction du temps et en particulier aux extrémités ou les
phénomenes intéressent plus spécialement le motoriste. On peut citer a ce sujet des études de
conception des collecteurs d’admission et d’échappement [33, 34] pour les moteurs alternatifs par

cette méthode.

En conclusion, la méthode des caractéristiques est donc une méthode trés puissante qui
permet d’accéder avec précision a des parametres qui intéressent le motoriste comme: le coefficient
de remplissage réel ou la contribution au niveau sonore global des bruits de bouche d’admission et
d’échappement ou les amplitudes des fluctuations de pression dans la tubulure en fonction de leur
diametre. Mais cette méthode nécessite un programme de calcul beaucoup plus important que les

méthodes acoustiques et la complexité de ce programme croit beaucoup en fonction du nombre des
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singularités a traiter. La méthode des caractéristiques s’appuie sur la transformation d’un systéme
d’équations aux dérivées partielles (dynamique des gaz) en un systeme d’équations aux dérivées

ordinaires.

Une évolution de cette méthode a par la suite été développée afin de prendre en compte les
variations de sections, les frottements et les échanges thermiques [35]. Cependant, cette méthode
présente un inconvénient majeur. Il faut a chaque instant connaitre 1’état du systeme afin de savoir
si un choc apparait ou non. En effet, a I’apparition d’un tel type d’onde, les caractéristiques se
croisent. Il n’y a donc plus unicité de la solution et cette méthode n’est plus utilisable directement.
Il faut alors faire appel aux équations de choc (Rankine- Hugoniot) et maintenir un couplage entre
les deux résolutions. Ceci reste assez contraignant surtout si plusieurs ondes de chocs se propagent

dans la canalisation (voir annexe C).

5. Techniques de résolution numérique

L’utilisation d’un schéma de résolution numérique pour 1’étude d’un systeme d’équations
nécessite d’évaluer si ce systeme modélise bien le systeme réel. Pour cela, on définit dans le cas des
équations linéaires les notions d’erreur (de troncature), de consistance, de convergence et de
stabilité. Cependant, s’il est possible d’étendre les définitions d’erreur et de consistance a un
systeéme non linéaire, ce n’est pas le cas pour la stabilité. La méthode la plus simple est de définir un
critere de stabilité linéaire locale [31]. De plus, d’apres la théorie de Lax [36], ’analyse de la
stabilité fournie aisément les conditions nécessaires et souvent suffisantes pour que 1’étude de la

convergence soit superflue.

La stabilité assure que le calcul peut étre effectué sans que les erreurs introduites par la
discrétisation ne soient amplifiées indéfiniment. L’analyse de la stabilité a été proposée par Von
Neumann [31] en effectuant une analyse harmonique. Ainsi, le pas en espace, noté Ax, et le pas de
temps, noté At sont constamment liées par la relation de Courant-Friedrichs-Lewy [37]:

(At/ Ax) < CFLMin[1/(a, +|u|)] (I-3)
Dans le cadre d’équations linéaires, le coefficient CFL est égal a 1’unité. Les équations
rencontrées ici n’étant pas linéaires, ce coefficient suffit a fixer le critere de stabilité et dépend
alors du schéma numérique utilisé. Il correspond alors a un indicateur de rapidité de résolution

du fait qu’il fixe la valeur du pas de temps. Parmi les schémas les plus utilisés on peut citer [14]:
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Schémas aux différences finies usuels de type prédicteur-correcteur;
Schéma a viscosité artificielle;
Schéma a compression artificielle;

Méthode de transport de flux corrigés ;

A

Méthode des solveurs de Riemann
La dynamique des écoulements en systemes d’admission (et d’échappement) des moteurs

multicylindre, peut €tre modélisée plus completement en utilisant les équations d’écoulement
compressible transitoire unidimensionnelles. La méthode standard de la solution des équations
gouvernantes a été la méthode des caractéristiques [35]. Récemment, les techniques de différences
finies qui sont plus efficaces ont été utilisées [38]. Les hypotheses généralement utilisées dans ce
type d’analyse sont:

1. Le systtme d’admission (ou d’échappement) peut étre modélis€é comme combinaison de
tubes (pipes), jonctions et plenums ;
L’écoulement dans les tubes est 1D et sans conduction axiale;
Les états en cylindres du moteur et plenums sont uniformes en espace;

Les conditions aux limites sont considérées quasi stationnaires;

A

Les coefficients de décharge, de transfert de chaleur et de frottement pour 1’écoulement
stationnaire sont valables pour I’écoulement transitoire;

6. Les gaz peuvent étre modélisés en tant que gaz idéals ou parfaits.

6. Méthode inertielle capacitive (modele proposé)

Dans la méthode de vidange remplissage présentée précédemment, les répartiteurs
d’admission ou les collecteurs d’échappement sont représentés par des éléments capacitifs dans
lesquels les volumes relatifs a ces éléments correspondent aux systemes entiers d’admission ou
d’échappement et toutes les restrictions (singularités) de ces systemes sont traités au moyen des
pertes de charges. En plus, I’effet important de I’inertie de I’écoulement de fluide lié a la longueur
(géométrie) des tubes des collecteurs ou répartiteurs est ignoré. Cette méthode (vidange
remplissage) est incapable de refléter les effets de changements détaillés en géométrie de collecteur
ou répartiteur sur les performances du moteur [10]. Aussi cette méthode est incapable de distinguer
entre deux configurations de géométries différentes qui exhibent des volumes globaux identiques.
Donc, dans ce mémoire de these, une évolution a été ajoutée pour tenir compte de 1’effet d’inertie
du fluide dans les circuits d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne. Le
principe de cette méthode consiste a décrire les systemes d’admission et d’échappement par une

combinaison d’éléments capacitifs calculés par la méthode de vidange remplissage et des éléments

inertiels caractérisés par des coefficients
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représentant le rapport entre la section transversale et la longueur des tubes considérés, en
appliquant I’équation fondamentale de la conservation de la quantit¢ de mouvement (principe

fondamentale de la dynamique).

Dans les deux cas et pour toutes les singularités de I’écoulement entre les éléments
capacitifs et les éléments inertiels, I’équation de Bernoulli est utilisée pour calculer les différentes

pertes générées [14].

Une étude plus précise sur I’influence des écoulements au sein des tubulures d’admission et
d’échappement des moteurs a combustion interne peut étre effectuée en prenant en compte 1’inertie
du fluide dans les différentes canalisations. La figure ci-dessous (Fig.I-3) [14] présente les
différences parvenues par rapport a une méthode vidange remplissage pur. Le principe consiste a
décrire les systemes d’admission et d’échappement comme une combinaison d’éléments capacitifs
calculés par la méthode vidange remplissage et d’éléments inertiels caractérisés par le rapport (SL)

entre la section de passage du tuyau et la longueur de cet élément.
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Fig.I-3: Lignes d’admission et d’échappement d’un point de vue inertiel [14]

Par application du principe fondamental de la dynamique (en faisant I’hypothese d’un fluide
incompressible), le débit massique au travers des différents éléments inertiels peut €tre obtenu par la
relation suivante:

dDmtube /dt = SL'(pcntrée detube psortie de tube )’ SL = Elee /Lrube (I - 4)
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Comme pour la méthode de vidange remplissage pur, les débits massiques en entrée et en
sortie du systeme sont calculés a partir de I’équation de Bernoulli qui englobe les différentes pertes

générées par le boitier papillon, le filtre a air et les pots de détente [14].

Parmi les travaux déja réalisés dans ce domaine, on peut citer a titre d’exemples:

Ugur Kesgin [39] qui a étudié les effets des parametres des systemes d’admission et
d’échappement sur les performances du moteur: le diametre du collecteur d’échappement; les
longueurs des tubes d’admission et d’échappement; la géométrie des jonctions des tubes et les effets
des soupapes.
Les points essentiels retirés de cette étude sont: pour avoir une suralimentation a pression constante
idéale, le diametre de collecteur d’échappement doit étre égal au moins a 1’alésage (bore) de
cylindre. L’élongation des tubes d’échappement conduit a une amélioration potentielle du

rendement du moteur.

L’inconvénient dans ce cas, est 1’augmentation du volume du moteur et par conséquent la
complexité de construction qui représente un compromis entre rendement et forme compacte du
moteur. Pour un haut rendement du moteur, le décalage des soupapes doit étre optimisé€ en fonction
du rendement volumétrique, de la fraction des gaz résiduels, du rendement de remplissage
(trapping) avec contr6le de retour d’écoulement dans les canalisations d’admission et
d’échappement. Les profils des levées des soupapes doivent étre aussi optimisés. Cette étude
fournie des informations précises sur le dimensionnement approprié des systémes tubulaires
d’admission et d’échappement aussi bien que les soupapes de ces systemes. Les points essentiels

retirés de cette €tude sont:

1. Pour avoir une turbo alimentation a pression constante idéale, le diametre du collecteur
d’échappement doit étre égal au moins a 1’alésage (bore) du cylindre;

2. L’élongation des tubes d’échappement conduit a une amélioration potentielle du rendement du
moteur. L’inconvénient dans ce cas, est ’augmentation du volume du moteur et par conséquent
la complexité de construction qui représente un compromis entre rendement et forme compacte
du moteur;

3. Une jonction en T en forme de diffuseur dans le systeme tubulaire d’échappement, conduit a

une amélioration potentielle du rendement du moteur.
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Chiavola, O [2], propose une méthode basée sur la combinaison entre I’approche des modeles non
linéaires transitoires et la méthode acoustique linéaire. L approche non linéaire transitoire repose
sur I'utilisation simultanée des modeles de la MDF (0D, 1D, et 3D) appliqués aux différentes
régions de la méme géométrie. L’approche du domaine fréquentiel (méthode acoustique linéaire)

est fondée sur la théorie acoustique et I’utilisation de la technique de fonction de transfert.

Dans cette étude, une variété de procédures de modélisation actuellement appliquée pour
prédire la propagation des ondes de pression a travers le gaz en écoulement le long des systemes
d’AE des MCI a été proposée. Ces procédures peuvent étres classés en deux groupes principaux: les
modeles linéaires acoustiques et les modeles non linéaires de la MDF. Selon les hypotheses sur
lesquelles ils sont fondés: les modeles linéaires acoustiques unidimensionnels, sont largement
adoptés pour 1’évaluation des performances de bruit dans les systemes d’AE des MCI, en raison de
ses simplicités et basses exigences de calcul pour la description des géométries complexes. Mais,
comme dans ces systemes, les fluctuations de pression sont caractérisées par de tres grandes
amplitudes que celles assumées dans I’approche linéaire, les modeles non linéaires sont nécessaires
pour obtenir des prédictions réelles. Les modeles non linéaires de la MDF s’appuyant sur les
schémas suivants: schéma 0D, souvent couplé avec les modeles 1D pour investir le comportement
en cylindre et I’écoulement a travers les soupapes d’AE; les schémas 3D utilisés pour décrire le

systeme d’AE des MCI.

L’objectif principal de cette étude est d’évaluer la capacité d’une approche intégrée
(temporelle/fréquentielle) de capturer les principales caractéristiques déterminant la propagation de
la perturbation de pression le long des systemes d’AE qui affecte les performances des MCI. La
méthode décrite ici peut étre adoptée pour I’ensemble, les prédictions acoustiques et les prédictions
de la MDF et ensuite pour évaluer les performances du moteur et le rayonnement (radiation) de
bruit. L’approche hybride (fréquentielle/temporelle) peut étre appliquée pour caractériser une
géométrie complexe au moyen d’une fonction de transfert, donc étre tres utile en activité
d’installation et de réglage (calage) de la géométrie complete d’AE d’un moteur multicylindre

configuré en n’importe quelle architecture complexe.

Rodney J. Tabaczynski [40], présente 1’analyse de 1’écoulement stationnaire dans le systeme
d’admission, la dynamique du systéme d’admission et celle du systéme d’échappement. Pour le
premier point, il montre qu’une désignation convenable d’un systtme d’admission et

N

d’échappement du moteur a combustion interne permet d’avoir un couple amélioré en gardant
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un rapport de compression économique en moteurs a allumage commandé et amélioré les fumés
de la quantité limitée de consommation d’air en moteur Diesel. Deux objectifs doivent étre achevés
en désignant un systeme d’AE : premierement, le systeme ne doit pas avoir une chute de pression
excessive conduisant a 1’étranglement de 1’écoulement et deuxiemement, il doit étre calé
convenablement afin d’avoir un rendement volumétrique désiré ou une courbe du couple. Un gain
de (15%) en rendement volumétrique est possible avec une désignation convenable d’un répartiteur
d’admission. La premiere étape du processus de développement d’un systeme d’AE, est de
minimiser les pertes d’écoulement dans le systeme et le développement d’un systéme avec un
maximum de capacité d’écoulement, pour cela, le systeme entier doit étre analysé pour déterminer
les chutes de pression a travers tous les composants individuels du systeme, calculs des facteurs de
résistances individuels et global, le coefficient de décharge et I’index de Mach. Tout changement en
géométrie de systeme d’AE implique un changement en alésage, course et (calage et dimensions)
des soupapes. L’effet d’étouffer 1’aspiration d’un répartiteur d’admission est plus grand que de

conduire le systeme d’admission a aspirer facilement.

D.A. Kouremenos, C.D. Rakopoulos, and E.C. Andritsakis [41], présentent une étude basée sur
la méthodologie mathématique des courbes caractéristiques et les résultats obtenus sont du premier
ordre en précision, en temps et en espace. Les méthodes numériques basées sur cette approche ont
été utilisées par plusieurs chercheurs. D’autres auteurs approximent directement les équations
gouvernantes originales par I'utilisation des différents schémas de la méthode des différences finies.
Ces méthodes offrent une économie en temps de calcul mais, nécessitent des techniques numériques
complexes pour éviter le comportement non physique des résultats. A ce jour, aucune preuve valide
de la précision supérieure a celle donnée par la méthodologie des courbes caractéristiques n’a été
reportée. Dans cette étude, une attention particuliere a été attribuée a la modélisation des conditions
aux limites aux niveaux des extrémités des tubes (conduits) d’une maniere la plus précise que
possible. Pour cette raison, les processus en cylindres et en plenums sont mathématiquement
simulés. Les résultats d’analyse théoriques ont été présentés de maniere originale et consistent a
tracer des graphiques (diagrammes) détaillés représentant les contours de variation (en circuits
d’admission et d’échappement) de la pression et température du gaz et de 1’index de Mach en
fonction de 1’angle de rotation de vilebrequin (temps) et la longueur des tubes. Par conséquent, des
informations utiles pour les mécanismes impliqués sont fournies, ce qui conduit a une interprétation
correcte du comportement observé du moteur. Ces informations peuvent étre utilisées pour le calage
des tubes (conduits) d’admission et d’échappement, pour améliorer le rendement volumétrique et la

pression effective moyenne. Pour la validation expérimentale de la présente méthodologie,
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les résultats d’analyse obtenus sont comparés favorablement avec des données expérimentales

extraits de la littérature relative.

Yusuru Shimamoto et al. [42], décrivent dans cette étude, une comparaison entre les résultats de
calcul d’une part et les résultats expérimentaux, afin de vérifier que la méthode des caractéristiques
pour I’écoulement 1D est applicable pour I’écoulement dans le systeme d’admission. Certaines
conditions pour utiliser correctement I’effet d’inertie sont investigués a travers les calculs par la

méthode des caractéristiques.

Ils constatent que I’alimentation en air pour un moteur a quatre temps et a aspiration
naturelle est sensible aux fluctuations de pression dans le systtme d’admission. La procédure
d’amélioration de I’alimentation en air de quelques pourcents est relativement simple par le calage
tubulure. Dans les moteurs multicylindres, bien que, la configuration et dimensions optimales de
systtme d’admission pour un calage tubulure puissent €tre cherché expérimentalement par les
méthodes de coupe et essais, cette procédure expérimentale est treés fastidieuse en raison des
configurations complexes. En plus, il peut &tre désirable de prédire théoriquement ou

numériquement les performances due au calage tubulaire.

Souvent, le répartiteur d’admission ne produit pas les mémes effets de dynamique des gaz
dans tous les cylindres puisque sa configuration est imposée par les conditions du montage
(assemblage) du moteur. Donc, le rendement volumétrique de chaque cylindre révele une petite
différence.

Les principaux résultats obtenus dans cette étude sont les suivants:

1. La méthode des caractéristiques peut étre utilisée pour prédire le rendement volumétrique d’un
moteur multi cylindre avec configuration complexe de (collecteur d’échappement ou répartiteur
d’admission), depuis que les résultats de calcul sont en accord avec les résultats expérimentaux,

2. Il est recommandé d’utiliser la distance entre les deux extrémités de tube au lieu de la longueur
le long de la ligne centrale de tube, pour la longueur de tube qui doit étre déterminée par le
modele de calcul.

3. Le diametre de tube d’admission qui produit la vitesse moyenne d’admission de (50 a 60) m/s
semble d’étre optimal pour I’utilisation de I’effet d’inertie d’alimentation.

4. La section de passage au niveau de la soupape d’admission doit étre déterminée afin d’utiliser le

principe d’alimentation par effet d’inertie d’une maniere positive.
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R.J. Primus [43], présente un modele basé sur la formulation de Fanno, qui est fondée a son tour,
sur le deuxiecme principe de la thermodynamique. Le modele a été utilisé pour quantifier la
destruction de 1’énergie utile aux niveaux des soupapes et au collecteur d’échappement, d’étudier
I’influence de différents parametres du systeme d’échappement sur les grandeurs relatives a ces
pertes. Aussi, pour l’optimisation du diametre et 1’influence du frottement du collecteur
d’échappement. Le modele a été utilisé pour établir une étude paramétrique afin d’observer le
comportement des pertes en systeme d’échappement a la réponse aux changements de systeme

d’échappement.

Les deux approches classiques d’analyse des fluides compressibles en conduites d’aires
constantes sont: la condition de ligne de Rayleigh (écoulement sans frottement, avec I’existence des
transferts thermiques) et la condition de ligne de Fanno (écoulement adiabatique avec 1’existence de
pertes par frottement). Le frottement dans les conduites peut étre constitué de deux composantes; le
frottement pariétal due a la rugosité de surface (caractérisé par: FL/D) et le frottement de fluide
résultant des courbures et jonctions (caractérisé par le facteur de perte d’écoulement, quantité de

perte de pression dynamique k= [2+3]), relation de propriété de Krigen et Borman.

Le modele a également été utilisé pour établir une étude paramétrique pour un nombre de
variables de systeme d’échappement afin de formuler une méthode possible de réduire les pertes par
frottement (collecteur) et par étranglement (soupapes). En se basant sur le second principe de la
thermodynamique, les observations suivantes peuvent étre citées:

— Approximativement, (57%) de pertes d’énergie utile se produisent pendant le processus
d’étranglement aux niveaux des soupapes d’échappement ;

— Approximativement (43%) de pertes d’énergie utile sont dus aux frottements dans le collecteur
d’échappement. Ces pertes ne deviennent significatives qu’apreés 1’ouverture de la soupape
d’échappement ;

— L’étude paramétrique sur 1’optimisation du diametre du collecteur (tubulure) a révélé les points
suivants: lorsque le diametre de collecteur augmente, les pertes par frottement de ce dernier
diminuent bien que les pertes par étranglement augmentent. La combinaison des deux effets
donne une orientation pour un diametre optimal. Les changements géométriques du collecteur
montrent des effets significatifs sur les performances du moteur.

— Cette étude paramétrique a été établie pour déterminer (voir) la réponse des pertes de systeme
d’échappement aux différents changements dans ce systeéme. Le résultat de cette étude montre

que les parametres principaux pour la sélection d’un diametre de collecteur sont: le coefficient
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de perte d’écoulement (k;, mieux de diminuer), la fréquence de rotation du moteur (n) et le rapport

air fuel.

Conclusion

Le choix d’un modele « optimum» différe considérablement en fonction de 1’objectif. Parmi
les modeles non linéaires, un large choix est proposé par cette étude bibliographique. Chacun
présente, en fonction des objectifs définis, des avantages et des inconvénients. Le modele
acoustique conduit, suite aux simplifications apportées, a un systeme d’équations aux dérivées
partielles intégrables analytiquement mais d’une utilisation limitée aux conduites d’admission. La
méthode des caractéristiques reproduit bien le comportement global du moteur, elle est largement
utilisée pour la conception des collecteurs des moteurs alternatifs, mais, son temps de calcul reste
important. La méthode de vidange remplissage néglige I’effet « de 1’alimentation pulsée de la
turbine », son caractere itératif nécessite un temps de calcul considérable. Donc, la détermination
d’un modele mathématique pour le moteur nécessite diverses hypotheses simplificatrices afin de
limiter sa complexité tout en gardant le maximum possible de la précision nécessaire aux objectifs

fixés [24].
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Systemes d’admission et d’échappement

1. Introduction

Le moteur a combustion interne, a allumage commandé et a aspiration naturelle, est, sans
conteste, le meilleur générateur d’énergie motrice. Notre objectif est d’étudier plus particulierement
les effets d’inertie des gaz afin d’améliorer sa modélisation. Aujourd’hui, I’enjeu est de développer
un moteur plus propre, plus petit et plus économique. La distribution des gaz lors de 1’admission et
de I’échappement se fait par la mise a 1’atmosphere du cylindre par tout moyen approprié dont les
ouvertures et fermetures déterminent les différentes phases. Les plus importantes difficultés
pratiques concernent le remplissage du cylindre en gaz frais et 1’évacuation des produits de la
combustion car les conditions d’écoulement des masses gazeuses modifient les courbes théoriques
du fait de I'inertie du gaz, des phénomenes pulsatoires régnant dans les tubulures, du frottement
pariétal ainsi que des échanges de chaleur. Le bon fonctionnement du moteur a combustion interne
alternatif suivant le cycle réel a quatre temps est directement 1ié aux problemes de transfert de gaz,
conditionnant le remplissage du moteur. Le but de I’admission étant de remplir le cylindre, il est
nécessaire en début de phase, d’avoir une différence de pression entre la tubulure et le cylindre. Du
fait des phénomenes pulsatoires régnant dans la tubulure, la pression atteint des valeurs élevées.
Cette pression peut étre plus forte que celle qui regne dans le cylindre ce qui permet de combattre
I’inertie de 1’organe d’admission par une ouverture prématurée (avant le PMH) appelée AOA
(avance a I’ouverture d’admission). Si I’inertie de la colonne gazeuse est génante en début de phase,
elle est par contre tres favorable en fin de phase, ce qui permet de retarder la fermeture de 1’organe
d’admission soit RFA (retard a la fermeture d’admission apres le PMB) jusqu’a 1’équilibre des
pressions entre le cylindre et la tubulure, limite du reflux. Pour 1’échappement, 1’avance a
I’ouverture de 1’échappement supprime la premiere partie isochore du diagramme théorique. La
pression varie progressivement jusqu’a la fermeture de 1’organe d’échappement que 1’on retarde
RFE (retard a la fermeture d’échappement apres le PMH) jusqu’a obtenir la condition de non
refoulement, c'est-a-dire 1’équilibre des pressions entre le cylindre et la tubulure d’échappement. On
constate qu’autour du PMH, entre AOA et RFE les organes d’admission et d’échappement sont
simultanément ouverts. Cette situation caractéristique est le croisement de la distribution, qui
détermine la faculté de vidange et de remplissage du cylindre a un certain régime de rotation du
moteur. La vidange du cylindre, proportionnel a la vitesse d’évacuation des gaz briilés, se poursuit
bien apres le PMH grace a I’énergie cinétique acquise par la colonne gazeuse en mouvement qui
crée derriere elle une certaine dépression fonction de sa vitesse. Cette dépression lors du croisement
est utilisée pour vaincre I’inertie de la colonne de gaz frais destinée au remplissage de maniere a lui
faire prendre de la vitesse. Dés lors, un probleme se pose, il ne faut absolument pas que la

dépression suivant la colonne de gaz briilés soit supérieure a celle créée par la descente du piston
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dans le cylindre; auquel cas la masse gazeuse fraiche serait en partie distribuée dans 1I’échappement
avec toutes les conséquences que cela pourrait entrainer: pertes de remplissage donc pertes de

rendement [44].

2. Fonction et composants des systéemes d’admission et d’échappement

La fonction des systemes d’admission et d’échappement des MCI est de délivrer 1’air
nécessaire pour la combustion et évacuer les gaz d’échappement avec de faibles influences sur les
performances du moteur. Ces systemes peuvent inclure d’autres composantes telles que les
composantes d’utilisation de I’énergie des gaz chauds d’échappement. Donc, ils nécessitent une

désignation appropriée pour avoir de meilleures performances globales du moteur.

Généralement, le systeme d’admission est typiquement constitué d’un filtre a air,
carburateur et papillon ou (injecteur de fuel et papillon) ou papillon avec injecteur de fuel individuel
dans chaque port d’admission et répartiteur d’admission. Durant le processus d’admission, les
pertes de pression se produisent lorsque le mélange passe a travers ou par chacune de ces
composantes. Il y a aussi une chute de pression a travers le port d’admission et la soupape. Le
systtme d’échappement est typiquement constitué d’un collecteur d’échappement, tube
d’échappement, souvent un catalyseur de conversion pour le controle des émissions et un
silencieux. La figure (Fig.II-1) illustre les processus d’admission et d’échappement d’écoulement
de gaz dans un moteur a allumage commandé conventionnel. Ces écoulements sont pulsatoires.
Cependant, beaucoup d’aspects de ces écoulements peuvent é&tre analysés sur bases quasi
stationnaires et les pressions indiquées dans le systeme d’admission sur cette figure (Fig.II-1),

représentent les valeurs moyennées par rapport au temps d’un moteur multi cylindre.
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Fig.II-1:processus d’admission et d’échappement pour un moteur 4 quatre temps et a allumage commandé:(a)systéme
d’admission et pressions moyennes avec; (b) distribution de la soupape et diagramme pression- volume ; (c)
systeme d’échappement ; (d) pression de cylindre p et la levée de soupape Lv en fonction de 1’angle 6 de
rotation de vilebrequin. Lignes continues pour ouverture complete de la plaque papillon; lignes interrompues
pour l'ouverture partielle; py, Ty, conditions atmosphériques ; Ap.=pertes de pression en filtre a air;
Ap,=pertes d’admission en amont de la plaque papillon; Apy=pertes de pression a travers la plaque
papillon ; Apy,.=pertes de pression a travers la soupape d’admission [45]

En raison de la variation temporelle de la section d’ouverture de la soupape et du volume de
cylindre, les effets d’inertie des gaz et la propagation des ondes dans les systemes d’admission et
d’échappement, les pressions en admission, en cylindre et en échappement durant ces processus
d’échange de gaz varient de maniere complexe. Le calcul analytique de ces processus est difficile.
En pratique, ces processus sont souvent traités empiriquement en utilisant des parametres globaux
tel que le rendement volumétrique pour définir les performances des systemes d’admission et
d’échappement [11]. Les ondes (de pression) se produisent dans les tubulures des moteurs a
combustion interne a cause de la nature périodique des processus d’admission et d’échappement.
Les ondes de petites amplitudes se comportent mathématiquement de fagons linéaires tandis que
celles de grandes amplitudes sont non linéaires. Le comportement linéaire implique que les effets de
deux ondes en interaction sont simplement la somme des effets lorsque chacune agit
individuellement. Ceci est vrai pour les ondes sonores et peut étre appliqué a 1’action d’onde pour
les tubulures d’admission mais, il n’est pas réellement applicable aux ondes de pression qui se
produisent dans les tubulures d’échappement de moteurs a combustion interne. Les ondes dans les
systémes moteurs sont généralement non linéaires et nécessitent des méthodes de calcul plus

complexes.
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3. Phénomene oscillatoire dans les conduites d’admission/échappement de MCI
Lors de I’ouverture de la soupape d’échappement, la pression dans le cylindre étant élevée,

une onde de pression se propage dans le collecteur a la vitesse du son (Fig.I1-2) [46].

Pression
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Fig.II-2: Pressions des gaz briilés dans la conduite d’échappement calculées pour une ouverture et
une fermeture lentes (A) et rapide (B) de la lumiere d’échappement. S (échap)/S (maxi):
rapport entre la section de la lumiere d’échappement et la section maximale [46].

Lorsque cette onde arrive a la sortie de la tubulure, elle se réfléchie en onde de dépression et
remonte le courant gazeux a la méme vitesse de son. Si cette onde arrive a la soupape un peu apres
la sortie de la bouffée suivante (phase d’échappement du cycle suivant) elle facilite la vidange du
cylindre et crée un mouvement d’aspiration de 1’air frais. Ce mouvement améliore le remplissage ou
le balayage dans le cas des moteurs a deux temps. Cet effet n’est valable que pour une seule vitesse
du moteur et pour une longueur de tuyauterie compte tenu de la présence de volumes. Dans le cas
d’un moteur multicylindre, il y a interférence des cylindres entre eux lorsqu’ils échappent sur la
méme conduite. Dans le cas d’un moteur a quatre temps, la durée d’un cycle est de 720 degrés de
vilebrequin, la durée d’un échappement est supérieure a 180 degrés de vilebrequin. Il est donc
possible de placer I’échappement de trois cylindres sans interférence sur une méme conduite. Ceci
est plus difficile dans le cas d’un moteur a quatre cylindres. Cet effet existe également dans le cas

de I’admission du moteur, mais il est moins prononcé et est appelé effet KADENACY.

Lorsque I'inertie de la colonne d’air a I’admission est utilisée pour obtenir un meilleur
remplissage du cylindre en charge fraiche, c’est I’effet KADENACY [47]. Pour la modélisation de
I’admission, et dans le cas des moteurs a allumage commandé, un systeéme éElectronique
d’alimentation en carburant avec une injection indirecte dans la conduite d’admission est utilisé. A
chaque instant, il est nécessaire de connaitre le débit d’air pour définir le débit de carburant. Ce
débit de carburant doit étre compris en permanence dans les limites de la richesse comprises entre
0.98 et 1.02 pour que le pot catalytique ne soit pas surchargé. L’écoulement dans le cylindre du
moteur est transitoire d’une part, car la vitesse du piston varie a chaque instant et d’autre part, par ce

que le papillon des gaz change en permanence de position fermant plus ou moins la conduite



Chapitre 11 Systemes d’admission et d’échappement 48

d’admission. Enfin, un volume d’atténuation des ondes acoustiques vient perturber 1’écoulement

[48].

— Pour les petits collecteurs, et collecteurs compacts en formes, les modeles de vidange
remplissage peuvent €tre un outil de prédiction utile [11];

— D a la variation temporelle de 1’aire d’ouverture de soupape, du volume de cylindre, les effets
d’inertie des gaz et la propagation des ondes dans les systemes d’admission et d’échappement,
les pressions d’admission (dans le cylindre et d’échappement durant le processus d’échange de
gaz) varient d’'une maniere complexe. De plus, les calculs analytiques de ces processus sont
difficiles. En pratique, ces processus sont souvent traités empiriquement en utilisant des
parametres globaux, tels que, le rendement volumétrique pour définir la performance des
systemes d’admission et d’échappement.

— Le phénomene d’écoulement d’air dans les collecteurs peut étre considéré comme inaffecté par
I’écoulement du fuel. Le cas contraire n’est pas valide: 1I’écoulement du carburant, liquide et
vapeur dépend fortement de 1’écoulement d’air.

— L’écoulement de I’air a la sortie des collecteurs se produit en séries de pulsations, en arrivant a
chaque cylindre. Chaque pulsation est approximativement sinusoidale en forme.

— Le modele le plus simple qui peut décrire le phénomene d’écoulement dans les collecteurs
(répartiteurs) est le modele de plenum (chambre de tranquillisation) ou vidange remplissage, il
est basé sur ’hypothese qu’a n’importe quel moment (t) donné, la pression dans le collecteur est

uniforme.

4. Les effets combinés quasi statiques et dynamiques

Les parametres déterminant le remplissage se divisent en deux sous ensembles: les
parametres statiques caractérisant le remplissage brut et les parametres dynamiques déterminant
le remplissage effectif net. La résultante de ces deux ensembles étant le rendement volumétrique
global du moteur qui est directement proportionnel a la masse de gaz frais se trouvant dans le
cylindre au début de la compression. Le remplissage brut peut se définir comme le produit de la
section temps par le coefficient de débit de I’organe d’admission ce qui caractérise la perméabilité
du systeme. Les facteurs dynamiques correspondent a 1’utilisation efficace des inerties des fluides et
des pulsations dans les tubulures d’admission et d’évacuation des gaz. Ceci débouche sur
I’aérodynamique des tubulures qui doit permettre d’obtenir au moment du balayage autour du PMH
une onde de pression a 1’admission et une onde de dépression a 1’échappement, ce qui est

simultanément en rapport avec la vitesse de rotation et les diagrammes section temps [44].
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Lorsqu’un gaz s’écoule transitoirement a travers un systeme de tubes, chambres, ports et
soupapes, I’ensemble des forces de frottement, de pression et d’inertie sont présent. L’ importance
relative de ces forces dépend de la vitesse des gaz et les dimensions et formes de ces passages et des
jonctions (raccordements). L’ensemble des effets quasi stationnaire (statiques) et dynamiques sont
souvent significatifs. Depuis que les effets des changements en vitesse de rotation du moteur,
désignation des (collecteurs/répartiteurs) (d’échappement/admission), ports et soupapes sont en
corrélation, plusieurs phénomenes séparés qui peuvent affecter le rendement volumétrique peuvent
étre identifiés [11].

4.1. Pertes par frottement

Pour chaque composant en systeme d’admission/échappement, I’équation de Bernoulli
permet de calculer la perte totale de pression due au frottement, en fonction du coefficient de
résistance qui dépend des caractéristiques géométriques des composants et la vitesse moyenne de
piston. Cette équation indique I’importance de larges aires d’écoulement pour les composants afin
de réduire les pertes par frottement et la dépendance de ces pertes a la vitesse du moteur.

— Pertes de pression dues au frottement:

Pour chaque composant du systeme d’admission/échappement, I’équation de Bernoulli donne:
. 2

Api=&,pv; (11 -1)
Tels que &; est le coefficient de résistance pour le composant qui dépend de ses caractéristiques
géométriques et v; est la vitesse locale. En supposant que I’écoulement est quasi stationnaire, vj est
reliée la vitesse moyenne de piston Sp par:

V.A, =S ,.A, (11 -2)
Telles que A;j et A, sont respectivement 1’aire d’écoulement minimal du composant et 1’aire du

piston. Par suite, la perte totale de pression due au frottement est:

2
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Cette équation indique I’importance de larges aires d’écoulement pour les composants afin de

réduire les pertes par frottement et la dépendance de ces pertes a la vitesse de rotation du moteur.

4.2. Effet Kadenacy (Ram effect)

La masse d’aire introduite dans le cylindre, et par suite le rendement volumétrique, est
souvent entierement déterminée (contrdle) par le niveau de pression dans le port d’admission
pendant la période courte avant que la soupape d’admission se ferme [27]. Pour des régimes moteur
élevés, I'inertie des gaz dans le systeme d’admission lorsque (la soupape d’admission se ferme)

augmente la pression dans le port et continue le processus d’alimentation en air lorsque le piston
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s’arrétera autour de PMB et commence le temps de compression. Cet effet augmente
progressivement lorsque la fréquence du moteur augmente. La soupape d’admission est fermée
entre [40 +60] apres le PMB, en partie, afin de bénéficier de ce phénomene de Kadenacy.

Les écoulements au sein des collecteurs d’échappement et répartiteurs d’admission sont

transitoires et ont des effets d’entrée qui impliquent des variations en taux (débits) d’écoulement.

5. Processus d’échange de gaz (période ouverte): Processus d’admission et d’échappement

Il s’agit ici d’étudier la période durant laquelle les produits de combustion formés pendant la
période fermée sont expulsés et remplacés par I’air frais. Le processus d’échange de gaz, comme le
processus de combustion est associé avec des échanges majeurs dans la composition de la charge de
cylindre, mais ces changements sont maintenant connectés avec 1’incrément de masse entrant dm,
(souvent air frais) et I'incrément de masse sortant dmg (souvent produits de combustion) chacune a
une composition connue, dans le cas d’écoulement d’entrée et de sortie simultanément. Les
grandeurs de ces incréments de masses sont fonctions des débits instantanés qui sont a leur tour
fonctions des caractéristiques géométriques des soupapes (ports) d’admission et d’échappement, des
états des gaz entrant et sortant et la différence de pression disponible a travers les soupapes (ports).
Pour les moteurs de plus hautes vitesses, et plusieurs moteurs de vitesses moyennes et lentes, la
pression de répartiteur d’admission et celle de collecteur d’échappement font 1’objet (sujet) de

fluctuations cycliques substantielles de pression qui conduisent a une complexité tel que le

changement d’état des gaz dans les répartiteurs d’admission et collecteurs d’échappement.

A ce propos, deux techniques sont disponibles: la technique appelée vidange remplissage,
qui traite les collecteurs/répartiteurs comme ayant un état uniforme a tout moment [21] et la
procédure des calculs par action d’onde, souvent par la méthode des caractéristiques pour laquelle
les différentes caractéristiques du fluide sont calculées dans le collecteur/répartiteur sur la base des
ondes complexes de pression qui se propagent a partir des soupapes d’admission ou d’échappement

et font I’objet d’une réflexion et transmission partielles répétées aux branches, jonctions, etc....

Le débit massique d’écoulement de gaz d’échappement et les propriétés de gaz
d’échappement varient d’une maniere significative durant le processus d’échappement. L’origine de

cette variation pour un processus d’échappement idéal est évidente a partir de la figure (Fig.I1-3).
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Fig.I1-3: diagramme d’enthalpie-entropie d’état de gaz durant le processus d’échappement [11].

Lorsque la soupape d’échappement s’ouvre au point 4, la pression cylindre est au
dessus de la pression de collecteur d’échappement et un processus de décompression (blowdown) se
produit. Dans le modele de processus idéal d’échappement, cette décompression se produit lorsque
le piston est au (PMB). Durant ce processus de décompression, le gaz restant a I’intérieur du
cylindre se détend d’une maniere isentropique. Les gaz évacués a partir du cylindre subissent une
détente irréversible. Il est supposé que 1’énergie cinétique acquise par chaque élément lorsque il est
accéléré a travers la soupape d’échappement est dissipée en processus de mélange turbulent dans le
port d’échappement en une énergie interne. Par ailleurs, on suppose qu’aucun transfert thermique ne
se produit, I’enthalpie de chaque élément de gaz apres avoir quitté le cylindre reste constante. Ces
processus ont été illustrés en diagramme h-S sur la figure (Fig.II-3). Le gaz restant dans le cylindre
se détend d’une maniere isentropique le long de la ligne 4-5. Le premier élément de gaz qui quitte le
cylindre au point 4 entre dans le collecteur d’échappement a I’état (a) sur la ligne de pression pe.
Un élément qui quitte le cylindre a un état intermédiaire (b) sur la ligne de détente 4-5 doit entrer
dans le collecteur d’échappement a I’état (c). A la fin de processus de décompression du gaz dans le
cylindre, le dernier élément du gaz est a I’état (5). Il y a donc, un gradient de température en gaz
d’échappement. La température du premier élément échappé, T, est 1égerement inférieure a T4. La
température du dernier élément échappé est a la température Ts. Le déplacement du gaz en dehors
du cylindre suit le processus de décompression lorsque le piston se déplace du PMB au PMH. Si les
effets de transfert de chaleur et de la dissipation de I’énergie cinétique sont négligés, aucun
changement en état thermodynamique de gaz ne se produit. Dans ce processus de déplacement, la
masse de gaz dans le cylindre a la fin de processus de décompression est en plus diminuée par le

rapport Vs/Ve. Dans le processus réel d’échappement, la soupape d’échappement étrangle



Chapitre 11 Systemes d’admission et d’échappement 52

I’écoulement sortant de cylindre, la levée de la soupape varie avec le temps, et le volume de

cylindre change durant le processus de décompression, mais le principe reste le méme [11].

Coté modélisation, les simples modeles quasi-stationnaires de ces phases donnent des
calculs numériques qui sont en bon accord avec les données expérimentales. Le modele de chute de
pression (de décompression, blowdown) est obtenu par application des équations d’écoulement a
travers un orifice a I’écoulement au travers de la soupape d’échappement, en utilisant la pression
mesurée de cylindre et la température estimée pour les conditions d’arrét en amont. L’équation (II-
1) est utilisée lorsque le rapport de pression a travers la soupape excede la valeur critique.
L’équation (II-2) est utilisée lorsque le rapport de pression est inférieur a la valeur critique. La
température des gaz d’échappement varie substantiellement durant le processus d’échappement, et
diminue a cause des pertes par transfert thermique lorsque le gaz s’écoule par la soupape
d’échappement et a travers le systeéme d’échappement [49].

— Lorsque le rapport de pression a travers la soupape dépasse la valeur critique, on utilise

I’équation d’écoulement étranglé :

¥+l
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— Lorsque le rapport de pression est inférieur a la valeur critique, on utilise :
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La puissance indiquée d’un moteur a combustion interne a un régime donné de moteur est
proportionnelle a la masse d’air contenue dans le cylindre. Donc, introduire une masse d’air
maximale a une large accélération ou pleine charge et retenir cette masse dans le cylindre est I'un
des objectifs majeurs de processus d’échange de gaz. Les objectifs des processus d’admission et
d’échappement de moteurs avec des cycles a quatre temps ou le processus de balayage pour des
moteurs avec des cycles a deux temps consistent a éliminer les gaz briilés a la fin de la détente et
d’introduire I’air frais pour le cycle suivant. Un objectif additionnel du processus d’admission est
d’installer ou de mettre le champ d’écoulement approprié dans le cylindre. L’efficacité de ces
processus d’échange est définie par des parametres globaux tels que le rendement volumétrique
pour le moteur a quatre temps et le rendement de balayage (remplissage) et le rendement mécanique
(trapping) pour le moteur a deux temps. Les écoulements d’admission et d’échappement des

moteurs a combustion interne réciproques jouent un rdle important pour la détermination des

performances du moteur, le rendement et les émissions. Les processus d’échanges de gaz,
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I’écoulement en collecteurs d’échappement ou répartiteurs d’admission et I’écoulement autour des
soupapes d’admission et d’échappement jouent un rdle important pour la détermination des
rendements volumétrique et de balayage, respectivement des moteurs a quatre temps et a deux

temps, et en établissant le champ d’écoulement en cylindre du moteur.

6. L’écoulement du mélange frais dans le systeme d’admission
6.1. Modélisation du systeme d’admission

L’écoulement est supposé unidimensionnel et quasi-permanent. Le modele adopté consiste a
considérer le systeme d’admission comme une série de plenums reliés entre eux par des orifices a
parois minces [50], [S1], [52]. Bien que ce modele s’éloigne quelque peu de la géométrie réelle du
systtme d’admission, la forme et la longueur des conduites n’étant pas prises en compte, son
application est pleinement justifiée dans notre cas, car le moteur étudié est un moteur classique
équipé d’un collecteur d’admission trés compact. On peut donc s’attendre a ce que ce collecteur se
comporte comme un plenum vis-a-vis des autres sections de passage comme la soupape et le
carburateur. Cette notion de rendre compact le collecteur d’admission est développée dans

I’annexe A.

Le systeme d’admission du moteur est donc considéré comme étant composé de trois
plenums (Fig.II-4): un plenum de volume infini représentant I’atmosphere, un volume fixe et
invariable, correspondant au volume du collecteur d’admission et un volume variable qui représente
le cylindre. Deux orifices doivent étre considérés, a savoir la section offerte au mélange frais par le
papillon du carburateur, et celle du passage au travers de la soupape d’admission. Le premier orifice
est fixé pour une charge déterminée du moteur, tandis que le second varie avec la hauteur de levée

de la soupape [49].

Fig.I1-4: systtme d’admission d’un moteur a combustion interne [49]
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6.2. Les écoulements en répartiteurs d’admission (écoulement d’admission)

Les détails des écoulements d’air et de fuel en répartiteurs d’admission sont extrémement
complexes ;

La combinaison d’écoulement de pulsation dans chaque cylindre, les différentes configurations
géométriques d’écoulement a partir du plenum, dans le boitier papillon, a travers chaque tube
primaire (runner) et chaque branche de répartiteur d’admission...etc., sont des domaines assez
complexes a étudier.

Les répartiteurs d’admission sont constitués typiquement d’un plenum en face duquel est
raccordé le boitier papillon, des tubes primaires individuels alimentant les branches qui conduit
a chaque cylindre (le plenum peut alimenter les branches directement).

Les criteres de désignation les plus important sont: une basse résistance a 1’écoulement d’air,
une bonne distribution de 1’air et du fuel entre les cylindres, des longueurs de tubes primaires et
des branches qui peuvent permettre de profiter d’effet dynamique (ram effect) et des effets de
calage, etc....

Certains compromis sont nécessaires: les dimensions des tubes primaires et des branches
doivent étre assez larges pour permet un écoulement adéquate sans conduire la vitesse d’air a
devenir trop faible pour transporter les particules (gouttelettes) du carburant.

Des tubes primaires et des branches larges et longues avec des courbures larges peuvent €tre
utilisées pour donner des tubes primaires de longueurs égales et profiter au mieux des effets de
calage et dynamique.

Le phénomene d’écoulement d’air en répartiteur (tubulure systeéme) d’admission peut étre
considéré non affecté par 1I’écoulement du carburant.

Plusieurs modeles d’écoulement en répartiteur (tubulure) d’admission ont été proposés [53, 54].
Les différences essentielles entre la simulation des écoulements dans les circuits d’admission et
d’échappement des moteurs a combustion interne et le calcul des écoulements dans d’autres
situations sont:

Le rapport (longueur/diametre) en circuit moteur a combustion interne est petit comparé avec
celui ou ce rapport est suffisamment grand pour que I’écoulement turbulent soit completement
développé, et par suite, I’écoulement transitoire peut étre considéré d’étre essentiellement 1D en

nature;
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— Le moteur a un écoulement périodique et peut atteindre un état périodique stationnaire, alors
que, beaucoup de cas d’écoulement en tubulure ont une simple et brusque décharge ou
décompression (blowdown);

— Le fluide dans les circuits des moteurs a combustion interne peut étre considéré comme gaz
parfait, alors que, il est parfois nécessaire de considérer des propriétés plus complexes des

écoulements en tubulure [10].

7. Procédure de calage (d’un point de vue pratique)

Les concepteurs de véhicule ont toujours été conscient que la géométrie des répartiteurs
d’admission affecte d’une maniere considérable les performances des moteurs réciproques comme
présenté par Capetti [6], Boden et Schecter [4]. Les systemes d’admission peuvent étre calés
(tunned) pour donner une alimentation améliorée en cylindre a une vitesse particuliere du moteur et
les circuits a géométrie variable exploitent ce phénomene pour augmenter le rendement

volumétrique a travers la gamme complete de vitesse [10].

L’écoulement pulsatoire du processus d’échappement a partir de chaque cylindre donne
naissance a des ondes de pression dans le systeme d’échappement. Ces ondes de pression se
propagent a la vitesse locale du son relativement au mouvement de gaz d’échappement. Les ondes
de pression interagissent avec les jonctions et extrémités des tubes dans le collecteur et les tubes
d’échappement. En moteur multi cylindrique, ces ondes transmises et réfléchies peuvent interagir
I’une avec I’autre. Ces ondes de pressions peuvent aider ou inhiber les processus d’échange de gaz.
Lorsqu’elles aident le processus en réduisant la pression dans le port d’échappement vers la fin du

processus d’échappement, le systeme d’échappement se dit calé (calage) [S5].

Pour les écoulements a I’admission les ondes de détente peuvent étre propagées en arriere
vers le répartiteur d’admission. Ces ondes de détente peuvent étre réfléchies a I’extrémité ouverte
du répartiteur (au plenum) donnant naissance a des ondes de pression positive qui se propagent vers
le cylindre. Si le temps de distribution ou le réglage de ces ondes est effectué d’une maniere
appropriée, I’onde de pression positive conduit a accroitre la pression d’admission nominale. Ceci
conduit a I’augmentation de la masse d’aire introduite. Un systeme d’admission est décrit par un
systeme calé [S5]. Le mécanisme de base de calage de répartiteur (tubulure) d’admission est de
fournir une haute pression a la soupape d’admission de telle sorte que le débit massique entrant dans
le cylindre est augmenté a un régime donné de moteur. Apres 'ouverture de la soupape

d’admission, la descente du piston durant le temps d’admission permet de réduire la pression dans
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le cylindre et donnant naissance a une onde de détente qui peut se propager dans le tube
d’admission. Cette onde de détente traverse le tube d’admission puis se réfléchie dans la période

critique définie ci-dessus afin d’augmenter le remplissage du cylindre avec de 1’air.

Le mécanisme de base pour le calage du répartiteur d’admission est de fournir une haute
pression a la soupape d’admission de telle sorte que la masse d’écoulement entrant en cylindre est
augmentée a un régime donné de vitesse de rotation du moteur. En particulier, il est essentiel qu’une
haute pression soit maintenue a la soupape d’admission en une période entre le point mort bas
(PMB) du temps d’admission et un point juste avant la fermeture de la soupape [27]. Ceci permet au
processus d’admission de se prolonger au-dela du (PMB), et ainsi, capturer une grande quantité
d’air a haute pression en prévenant d’un renversement significatif d’écoulement dans le répartiteur
d’admission. Broome [56], donne une bonne description du processus sous jacent (caché) qui se
produit en calage. Lorsque la soupape d’admission est ouverte, le calage se produit lorsque la
vitesse du moteur est de telle sorte que le processus d’admission est adapté a la fréquence naturelle

de systtme combiné du tube et du cylindre.
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Modélisation mathématique

La modélisation peut étre définie comme la démarche qui consiste a construire des schémas
plus ou moins simplifiés du réel, a distinguer voire a séparer les différentes phénomenes physiques
mis en jeu, et en dégager les lois essentielles, a traduire ces lois sous une forme mathématique
permettant le calcul et a batir ainsi des modeles physico-mathématiques suffisamment simples pour
que leur étude permette d’enrichir la compréhension et ensuite, connaissant les causes, d’en prédire
les effets. Cette démarche peut en somme se résumer par les deux termes schématisation et
rationalisation (au sens de 1’étude par le raisonnement et le calcul). La modélisation n’a vraiment
pris son plein essor qu’avec les progres des mathématiques, notamment, avec les théories du calcul
infinitésimal introduites par Newton et par Leibniz au 17° siecle et avec, elles les premicres
résolutions d’équations différentielles, puis au 18° siécle grace a la théorie moderne des fonctions et
a I’apparition des équations aux dérivées partielles (Euler, Cauchy d’Alembert). A la fin de 19°
siecle, c’est la mise au point des premieres méthodes asymptotiques (approchées, par Poincaré
notamment). Enfin, au 20° siecle, et jusqu’a nos jours, les progrés gigantesques du calcul numérique
et des outils informatiques ont donné a la modélisation une place de tout premier plan dans I’activité
scientifique, au point que le terme modélisation est a présent parfois utilisé dans le sens de
modélisation numérique. Grace au développement du calcul numérique, la modélisation devient un
outil de prédiction de plus en plus élaboré. La construction d’un modele en mécanique peut étre vue
comme la succession d’un certain nombre d’étapes a mesure que les grandeurs physiques
élémentaires sont introduites. On parle alors de simulation. La simulation, nécessairement
numérique, intervient souvent comme une démarche de recherche industrielle. Elle s’introduit de
plus en plus dans les activités de la conception. Grace a elle, les constructeurs peuvent a présent
faire I’économie de nombreux essais qui nécessitaient I’élaboration longue et coliteuse de

prototypes.

Généralement un modele mathématique consiste en un ensemble d’équations différentielles
qui régissent quantitativement un systtme ou un phénomene donné. Le modele mathématique
considéré dans notre cas est celui basé sur les lois fondamentales de la physique, et de la mécanique
des fluides et de la thermodynamique en particulier. Souvent, on peut méme faire des hypotheses
pour la construction de ces modeles. Certaines de ces hypotheses, sont déja justifiées completement
et rigoureusement grace aux progres scientifiques tandis que certains autres sont utilisés avec pour

objectif de rendre le probleme solvable.
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En général, un modele de simulation pour le fonctionnement transitoire du moteur doit avoir les

caractéristiques suivantes:

— Haute fidélité ;

— Donne une perspicacité adéquate dans (pour) les différents processus du moteur, en identifiant
les effets des parametres clés de fonctionnement ;

— Doit étre flexible et avec la nécessité ou dépendance minimale pour les données empiriques ;

— Doit avoir des exigences limitées en temps de calcul (exécution) ;

— Doit étre modulaire afin d’étre capable d’adopter de nouveaux sous programmes;

— Doit étre aisément adaptable pour les différentes conditions de fonctionnement du moteur.

De tels modeles utilisent une combinaison de méthodes analytiques et empiriques pour représenter
un composant ou un phénomene et peuvent étre classés selon ses degrés de complexité en: modeles
de base analytique qui tentent de focaliser sur la variation en °CA des variables de moteur en détail
considérable. De 1’autre c6té, les modeles de base empirique qui tentent prédire les valeurs
moyennes ou les tendances générales des variables majeurs de moteur avec une perte subséquente
de résolution et un temps de calcul tres court.

A présent, les modeles multi dimensionnels ont un nombre de limitations lorsqu’ils viennent
pour modéliser les systemes du moteur complet ou en entier. Ces limitations incluent la complexité
générale d’établir le maillage (nombre) nécessaire pour définir la géométrie considérée, le temps
nécessaire pour réaliser une simulation réelle du moteur (nombre de cycles nécessaire) et les
limitations de la modélisation de I’écoulement transitoire (ou le nombre de Mach est le parametre
dominat lorsque le champ d’écoulement est traversé par les ondes de pression). Par conséquent, il

est relativement important de développer des modeles pour surmonter ces défauts [10].

1. Modélisation thermodynamique

Les phases d’admission de 1’air et d’échappement des gaz sont capitales pour le
fonctionnement d’un moteur a combustion interne. Il en est de méme pour 1’étude des écoulements
des fluides au travers les soupapes. Le débit de ces fluides dépend: de la nature d’écoulement, de la
surface de passage et du rapport de pression.

Bien que I’écoulement soit de type transitoire, il est admis qu’en le considérant OD et quasi
stationnaire, 1’erreur est limitée [S7]. Pour prendre en compte la géométrie de I’orifice de passage
des fluides, on utilise un coefficient empirique de décharge (Cp) en fonction de la levée de soupape.
Pour évaluer I’influence du rapport des pressions amont et aval de la soupape, on admet que la

surface dégagée lors de I’ouverture est analogue a celle d’un orifice circulaire [21].
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En s’appuyant sur les hypotheses avancées et en considérant une détente isentropique, on
obtient une expression du débit massique: formules de BARRE DE SAINT VENANT [58], établies a
partir du premier principe de la thermodynamique. Selon la valeur du rapport des pressions en

amont et en aval de la soupape, I’écoulement peut tre subsonique ou sonique.

Les formules mentionnées précédemment et la connaissance des propriétés
thermodynamiques des fluides sont suffisantes pour décrire 1’évolution des parametres
caractéristiques (pression et température du fonctionnement du moteur lorsqu’une soupape
d’admission ou d’échappement est ouverte. La simultanéité partielle des deux soupapes intervenant
dans la phase de balayage entraine certaines difficultés liées a I’hétérogénéité du fluide dans le
cylindre. Selon les simplifications proposées, il est admis que 1’on a:

— Soit un remplacement intégral des gaz brilés par de I’air « balayage parfait» ;

— Soit I’établissement d’un mélange homogene de I’air entrant avec les gaz d’échappement encore
présents dans le cylindre ;

— Soit un découpage du volume balayé en plusieurs zones [59].

Les méthodes de résolution utilisées different selon le but poursuivi, le degré de complexité
rencontré et la précision recherchée. On peut les répartir en deux classes: les méthodes simples et
les méthodes élaborées. Les méthodes simples consistent a appliquer les équations établies dans
I’hypothese du régime stationnaire. La résolution des équations en vue de déterminer les principaux
parametres caractéristiques des fluides moteurs (températures, pression ...) fait appel, selon la
précision recherchée, a des méthodes €laborées telle que la méthode de «vidange remplissage» soit

a la méthode des caractéristiques.

1.1 Méthode de «Vidange remplissage»
Les méthodes de vidange remplissage de type zéro dimensions, elles sont aussi appelées
méthodes ou modeles phénoménologiques depuis qu’elles incorporent les principes scientifiques

pour la simulation des différents processus [16].

L’application de cette méthode est effectuée en constatant que les différents espaces
impliqués (cylindres, collecteurs/répartiteurs...) sont des systeémes ouverts. Ces espaces toujours
partiellement occupés par une masse instantanée de fluide sont simultanément le siege de transferts
de fluide et d’énergie constamment modifiés au cours du fonctionnement de 1’ensemble propulsif.
Les liaisons entre des espaces voisins et la cohérence des calculs sont assurées par 1’équation de

continuité.
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A chaque pas de calcul, on établi un bilan instantané de masse et d’énergie. On obtient les
différents parametres caractéristiques (température, pression, débit,...) en fonction du temps. La
stabilité des calculs est assurée par des tests d’arrét de calcul itératif qui rendent compte du

fonctionnement cyclique du systeme étudié.

L’évolution des moyens de calculs a permis par la suite de développer des logiciels
[23, 60] introduisant la méthode de «Vidange remplissage» mentionnée ci-dessus. L’ optimisation
recherchée passe aussi par la prise en compte de grandeurs expérimentales qui permettent de définir
les limites de calcul. Elles sont fournies par des bancs d’essais. Le logiciel est établi a partir des
équations qui rendent compte du comportement de 1’ensemble propulsif étudié, sa formulation

définitive est arrétée lorsqu’il existe un accord entre le calcul et I’expérience.

1.1.1 Hypotheses relatives a la simulation du fonctionnement du moteur

Le fonctionnement des moteurs est considéré comme une succession d’états stationnaires
pendant I’intervalle correspondant a un degré d’arbre manivelle (vilebrequin; le cycle dure 720°
AM). On assimile I’air et les gaz d’échappement a des gaz parfaits. L’étude de leur évolution releve
des systemes thermodynamiques ouverts. Malgré les variations de composition et de quantité, le

fluide réel est assimilé a un fluide homogene occupant tout le volume disponible (voir figure ci-

dessous).
dm. Injection - dm.
Pa \ dm, P:
:’> Mgy §
o — —] a2 Qparci
 F ; ‘TC'?' P'Cf" d.me-P:-_;.d.\;:-_.-
. H Volume de contrdle /777///7;,/ 7 -
N: régime moteur
o angle de rotation
M. © masse dans le eylindre
Ve o Volume de cylindre
P Pression
P4, Pz: pression admission et échappement ‘\ . .
dm, dm. - débit admission et échappement Ensemble bielle-manivelle
dm.: débit combustible o
Qperoi - pertes aux parois de cylindres
N

Fig.II1-1-:Schématisation du systeme étudié- parametres caractéristiques

du fonctionnement dans le cylindre [1]
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1.1.2 L’équation de I’évolution transitoire de la température (équation d’énergie)

dE dQ i dt dH
o= —= 4 — + — (1 -1)
dt dt dt dt
—— —— ——
Energie interne totale Chaleur échangée avec Puissance mécanique regue Enthalbie totale :Z (enthalpie statique
I'extérieur par les parois P +énrgie cinétique)

Pour un systeme ouvert, I’introduction du débit massique, dm,. /dt — (dm, I dt,dm, | dt)

1 -2)

dEt _ d(mCy 'e) _ dearoi _ dVCy + dma dme h
Y dr dt = dr ¢

P.. h, -
dt dt dt

e, h, et h, : grandeurs massiques de 1’énergie totale (E) et de I’enthalpie totale a I’admission et a
I’échappement.

Sans combustion (Ae=0), (AEc dans le cylindre =0) : dE, /dt =d(m,,.e)/dt

e: I’énergie interne massique, dans le cas ou on considere le fluide comme un gaz parfait:
e=C, T +e,

(e, eg et Cy) : relatives a I’unité de masse.

P, =mg,rT, 1V,

d(me, C, Tc,) = Qe o o .dVCy +(dm“ h, — dm, .hej (11l -3)
dt dt Ve, dt dt dt
r: Constante massique des gaz parfaits ;
C,: Chaleur spécifique a volume constant.
En utilisant la relation de Mayer: C,-C, =r; y=C, / C,
dim.,.C T, daT,, dm., dT, d(m,,.C T, dmy.,
—( oy C’):Cv. My, . C’+Tcy. Y= LM, o (e, €, C‘)— Cye =
dt dt dt t dt dt
C. c}.dTC) _ a,’me1 dm, h - dm, h M, .r.TCy dVCy v.TCy.dmCy
dt dt dt dt Ve, dt dt

1 -4)

dt  ramg, | _dt
—0

dTCy 7_ 1 | dearoi + (dm dme 'hej _ (}/_ l)i dVC)’ _ TC)’ . d’:;tcy

“h, -
e dt Voo dt mg

y
—0
Remarque:

Une relation de méme type peut étre proposée pour les collecteurs d’échappement

(et ou les répartiteurs d’admission). Dans ce cas, il n’y a pas de production de travail (dT—0) :
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AT ot ver _ y—1 AQ,eries N dm, h o dm, n e Teonsrey AMeoit)ra (Il —5)
dt Py | At \dt " dt ) meyy,,, o d
—0

Ou, Qperies: est la chaleur perdue a travers les parois de collecteur/répartiteur, (dm,/dt).h, et
(dm,/dt).h, : sont les enthalpies totales par unité de temps a ’entrée et a la sortie du collecteur/ou

répartiteur.

1.1.3 Propriétés thermodynamiques des fluides utilisés dans un cycle moteur

L’enthalpie et les chaleurs spécifiques sont des grandeurs dont la connaissance est
indispensable au suivi de 1’évolution des parameétres caractéristiques du fonctionnement d’un
moteur. Les fluides impliqués sont I’air et les gaz résultants de la combustion.

KEENAN et KAYES [61] ont établi des diagrammes expérimentaux de ces grandeurs
caractéristiques en fonction de la température et de la composition du fluide par I'intermédiaire de
I’exces d’air (PD=masse d’air réelle/masse d’air nécessaire a la combustion stoechiométrique). Ce
rapport permet de prendre en compte la variation de la composition des gaz d’échappement pour
différents exces d’air. Les courbes de KEENAN et KAYES (voir figure ci-dessous, Fig.III-2) sont
retenues pour déterminer les valeurs de la chaleur spécifique a pression constante (Cp) de I’air et
des gaz d’échappement.

GAUDART [62] a proposé une formulation des courbes expérimentales mentionnées
précédemment en fonction de la température et du rapport PD. KRIGER et BORMAN [63] ont défini
une expression polynomiale des abaques de NEWALL et STARKMAN [64] a laquelle MARZOUK
[65] a tenté d’introduire les effets dus a la pression (gaz réel).

L’évaluation du rapport PD nécessite la connaissance de la phase de combustion dont le
déroulement conditionne, par ailleurs, le fonctionnement du moteur (et 1’évolution des

caractéristiques de suralimentation).
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c J/kg K
i P 9

Cp= f(T,PD)

4o

1300

1200

L

T K
1900 i i ) . L i L L
200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800

Fig.III-2: Courbes expérimentales de KEENAN et KAYES [61]

Le paramétrage de ces abaques [62] dépendant du rapport PD (PD=masse réelle d’air/masse
d’air stoechiométrique) et de la température T donne les expressions suivantes:

—  Pour T>600°K:
C =(166.3+—24.5j.Log(T—70——120j (11l -6)
r PD PD

—  Pour T<600, on a deux cas:
{Pour PD <8: Cp =(975.5+0.28.T)—Log(PD).(11.92+0.06.T)

(11 -17)
Pour PD >8:C, =1000+2.85.¢" " 27*1Y

— Pour 'air: PD =(1000/14.7) =68.0272

1.1.4 Ecoulement de fluides aux travers les soupapes

La connaissance du flux d’énergie dans un moteur nécessite 1’évaluation du débit massique
instantané aux soupapes. Comme il est mentionné précédemment, le débit dépend: de la nature
d’écoulement, de la surface de passage et des pressions en amont et en aval de la soupape. Pour
prendre en compte la géométrie particuliere des orifices, on utilise des courbes établies par Robert

[66].
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Fig.I11-4: Evolution d fficient de déch
Fig.II1-3: Evolution de coefficient de décharge en g vorution de cocticient de dechatge i
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fonction de la levée pour la soupape onction de fafevee pout a4 sotpape
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d’admission [1].
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Fig. III-5: parametres caractéristiques d'une soupape [1]

Ces courbes donnent I’évolution du coefficient de décharge (Cp) en fonction de la
levée de la soupape pour 1’admission (fluide employé: I’air) et I’échappement (fluide employé: les
gaz) figures (Fig.III-3 et Fig.I11-4). Il résulte du paramétrage de ces abaques en fonction du rapport
entre la levée et la levée maximale (TL) les expressions suivantes (Fig.II1-5) :

— Soupapes d’admission:
o Pour 0<TLA<0.2: C,, =+/1-1.8TLA
o Pour 0.2<TLA<1: C,, =0.855-0.255TLA

— Soupapes d’échappement:

o Pour 0<TLE<0.34: C,, =0.2+1.62TLE
o Pour 0.34<TLE<I : C,, =0.817—0.157TLE

Le calcul des surfaces de passage aux soupapes dépend des caractéristiques géométriques de
la soupape et de la levée. Un calcul détaillé [62] donne quelque soit le type de soupape; les
expressions suivantes:

— Pour ALS—-(D,,—D,, )/sin(2.80)<0: S =ALS.CosO(D.

nt

+ALS.Cos8.5in@)

ext S oupape
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— Pour ALS-(D,,—D,, )/sin(2.0)20:
copape = Dy + Dy )/2.\/ ALS* +((D,, - D,,)/2.Cos8)* — ALS.(D,, — D, )1g6

Avec:

Dexi: diametre extérieur ;

Djne : diameétre intérieur ;

0 : Angle de siége ;

ALS : la levée instantanée ;

AO : avance a I’ouverture ;

RF : retard a la fermeture ;

BETA=A;-A; défini par : BETA=AOE-16
A1=A4+BETA

A>=A+BETA

A4=A4-BETA

As=A4-BETA

— Pour Ay <a< Aj: ALS =(GL/2).(1+sin(2.06(ax—A)))

— Pour A; <a< Ay: ALS =(GL/2).(A+sin(1.72(a—A)))
— Pour A; <o<Ajz: ALS =GL
— Pour Az <o< Ay: ALS =(GL/2).(1-sin(1.72(ax—A,))

— Pour Az <0< As: ALS =(GL/2).(1-sin(2.06(x—A,))

L ALs _ levée A
TG levée maxi

T

0,5

M AL A2

Fig.III-6: Paramétrage de la levée de soupape [62]

La mise en équation du coefficient de décharge et de la surface de passage instantanée

nécessite la connaissance de la loi de levée de la soupape. Son profil, défini par I’arbre a cames

(Fig.III-6, ci-dessus) est paramétré en fonction de I’angle de rotation du vilebrequin [62]. Pour

calculer le débit (dm), on applique les formules de BARRE de SAINT VENANT [58]

dm=Cy.S,.\p. INRT, )¥(p,. p,)

Tels que:

P. : pression d’entée ;
P : pression de sortie ;
Y(pe, ps) : fonction de débit

1 -3)
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PN
. PN +1 |V
— Régime subsonique: si &<( ]\; j
P

_ 2 N+ vy r-1/y V2
Wip. py=|| ZEN P |™ [\ ™ _Cp A PER ) 2y |y N B (11 -9)
o PN -1 p, P, JRT, \ B ) [(r=D P,

b, (PN
— Régime sonique: si P >( N j

p, 2
@1 7+l
W(p,, p)Z(_2 )Z(PN_D-W S0 Al a2 P (111 -10)
“ PN +1 JRT, (y+1D

Avec PN : rapport de pression entre 1’entrée et la sortie

Remarque:

Pour évaluer I’enthalpie a I’échappement pendant le balayage, on prend seulement en compte les

gaz.

1.1.5 Les équations gouvernantes pour un systeme thermodynamique ouvert

La modélisation d’une région (collecteur ou répartiteur) du moteur comme un systeme

thermodynamique ouvert est approprié lorsque, le gaz a I’intérieur de la paroi de ce systeme, peut

étre assumé uniforme ou homogene en composition et en état a chaque instant ou pas de temps.

Ainsi, I’état et la composition varient en fonction du temps a cause du transfert de chaleur (transfert

du travail et débit a travers la paroi du systeme et le déplacement de cette derniere). Un tel systeme

ouvert est illustré en figure ci-dessous (Fig.II1-7) [11]:

Fig.III-7: systéme thermodynamique ouvert [11]
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Les équations de conservation de masse et d’énergie en fonction de variables indépendantes
(t ouB) sont développées comme précédemment. In en est de méme pour les propriétés
thermodynamiques et leurs dérivées [11]. Aussi, certaines hypotheéses peuvent étre faites a savoir,
pour les écoulements d’admission et d’échappement, les équations gouvernantes de base, peuvent
étre simplifiées puisque les volumes sont fixes (dV/dt=0) ; la composition du gaz peut étre supposée
gelée  (cest-a-dire les effets de dissociation peuvent &tre toujours  négligés
[ (0u/dP,0h/dP, et dR/OP) — 0), 2 moins que I’écoulement de retour se produise. Pour les systémes
d’admission, il peut étre acceptable de négliger le transfert de chaleur a travers les parois

(QW — 0). Donc, les équations simplifiées finales, couplées avec les relations des débits entrant et

sortant de chaque volume (équations d’écoulement a travers un orifice, voir annexe D), sont
utilisées pour définir 1’état du gaz dans chaque volume de contrdle. Pour un écoulement en régime

subsonique (voir éq. /II —9 ) et pour un écoulement en régime sonique (voir éq. Il —10).

De telles méthodes, «vidange remplissage », caractérisent les contenus des collecteurs (ou
répartiteurs) et ceci varie périodiquement. Aussi, sous les conditions transitoires, lorsque le moteur
se charge ou change de régime (vitesse), les conditions des collecteurs (répartiteurs) doivent variées

jusqu’a ce que de nouvelles conditions de I’état stationnaire soient obtenues.

De tels modeles peuvent caractériser ce phénomene transitoire, spatialement moyenné, sur
chaque région du collecteur correspondant a chaque volume analysé : cependant, ils ne peuvent pas
décrire la variation spatiale de pression et (autres propriétés du gaz), dii a la dynamique transitoire
du gaz en collecteurs.

Le modele le plus simple qui décrit le phénomene précédent est le modele de plenum ou de
vidange remplissage. Il basé sur I’hypothese qu’a tout moment donné, la pression du répartiteur est

uniforme. L’équation de continuité pour 1’écoulement d’air a travers les collecteurs d’échappement

et les répartiteurs d’admission est donnée par:dm,, ,, /dt =m,, ,, —Zn'a“yl , tels que, m,,, : masse de
I’air dans le répartiteur; m,, : débit passant par le papillon d’étranglement « boitier papillon »;

(ceci est donné par les équations de 1’écoulement a travers un orifice, équations de « Saint-

Venant »[voir Annexe D]) et m : débit dans chaque cylindre. Ay, est I'air d’ouverture de la

a,cyl
plaque du boitier papillon [eq.llI-11], en fonction de I’angle¥, pour la géométrie de la figure

[Fig.ITL-8] [67].
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)1/2 _ cosy sin™! acosy,
cosy (I -11

s cosy +—| cosy cosy,
0

4A, :(1_ cosl//] 2 (COSZW—aZCOSZ‘//o
T

—a(l1-a*)"* +sin"'a
Tels que: a=d/D, d: diametre de I’arbre de boitier papillon, D : diametre du périmetre de boitier
papillon, Wy : I’angle de la plaque de boitier papillon lorsque il est fermement fermé par rapport au

périmetre de boitier papillon. Lorsque W= cos™(a cosWy) : I'aire d’ouverture de boitier papillon

atteint sa valeur maximale, (EnD2/4—dD).

Closed

¥o—
0

Fig.II1-8: géométrie de la plaque papillon [67]

Py : pression en amont;

Ty : température en amont;

Pr: pression en aval de la plaque de boitier papillon (supposée égale a la pression a I’aire minimale)
Cp: coefficient de décharge (de la plaque de boitier papillon). Ce coefficient varie en fonction de
A et ’aire minimale de fuite, déterminé expérimentalement. Pour des rapports de pression plus
grands que le rapport critique, lorsque 1’écoulement au niveau de la plaque de boitier papillon est

étranglé, m,, est donné par les équations de 1I’écoulement a travers un orifice, équations de « Saint-

Venant »[voir Annexe D].

Pour des pressions dans le répartiteur d’admission suffisamment basses pour étouffer
I’écoulement a travers la plaque de boitier papillon, le débit d’écoulement est indépendant de la
pression dans le répartiteur. Le débit massique d’écoulement dans les cylindres du moteur peut étre
modélisé a des niveaux différents de précision. L’écoulement d’air a travers les soupapes pour
chaque cylindre, peut étre calculé a partir de: I’aire de soupape; coefficient de décharge ; et la
différence de pression a travers la soupape ou une fonction d’onde sinusoidale peut étre supposée.
Dans le cas général, I’équation de continuité ci-dessus doit é&tre combinée avec le premier principe
de la thermodynamique pour un systeme ouvert. Pour calculer la réponse du répartiteur a un
changement de charge (régime) ou réglage d’étrangleur, des hypotheses simplificatrices peuvent

étre construites:
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— Une approximation quasi-stationnaire pour I’écoulement d’air en cylindre. Cette approximation
est toujours adéquate, et la température de I’air peut €tre supposée constante.

— Ensuite, utilisant la loi des gaz idéals pour le collecteur, I’équation de continuité ci-dessus, peut
étre écrite sous une autre forme, en 1’absence de faible dépendance, elle doit €tre une équation

du 1° ordre pour ( P,) avec une constante du temps: 7 =(2-V, /n, .V, -N)=V, / chl qui

correspond a (2+4) fois la durée du temps d’admission.

1.1.6 Equation de continuité pour I’écoulement (entrée/sortie) d’air dans les
collecteurs/répartiteurs
L’équation de continuité pour 1’écoulement d’air a travers les collecteurs d’échappement et

les répartiteurs d’admission et I’écoulement de gaz a travers les collecteurs d’échappement est
donnée par:

dm,, . .

7 = ma,th - Zma,cyl (III - 12)
Tels que :

m,,, . masse de I’air dans le répartiteur;
m, ,, - débit passant par le papillon d’étranglement; est donné par les équations de 1’écoulement a

travers un orifice, équations de «Saint-Venant» [ III -9 et I1I —10 |;

m, .. débit dans chaque cylindre;

a,cyl *

L’écoulement d’air a travers les soupapes pour chaque cylindre, peut étre calculé a partir de:

— L’aire de soupape ;

— Coefficient de décharge ;

— Différence de pression a travers la soupape ou une fonction d’onde sinusoidale peut étre
supposée.

Dans le cas général, 1’équation (éq. III-12) doit étre combinée avec le premier principe de la

thermodynamique pour un systeme ouvert.

Pour calculer la réponse du collecteur a un changement de charge (régime) ou réglage d’étrangleur,

des hypotheses simplificatrices peuvent €tre construites :

— Une approximation quasi-stationnaire pour I’écoulement d’air en cylindre :

. _ﬂV'pa,m.Vd.N
Zma,cyl - 2

Cette approximation est toujours adéquate, et la température de 1’air peut €tre supposée constante.
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— Ensuite, utilisant la loi des gaz idéals pour le collecteur :
PW! .Vm = mtl,Wl : Rtl 'T

L’équation (éq.III-12), peut étre écrite sous la forme suivante :

Py |V N p KT, (I -13)
dt 2.V, 4

m

n, et m, , dépendent de Py, et en absence de cette faible dépendance, I’équation (éq.III-13) doit

a,th

étre une équation de 1° ordre pour (P,) avec une constante du temps:

T:(zvm/nVVd .N)z‘/m/v

o qui correspond a (2+4) fois la durée du temps d’admission.
— Le modele de plenum est utile ou avantageux pour €tudier les variations de pressions dans le
collecteur résultant des changements de charge (ou de régime). Il ne fournit pas d’informations

concernant les variations des pressions associées avec les effets de quantité de mouvement.

Les modeles quasi-stationnaires, qui utilisent les caractéristiques stationnaires du moteur
constituent une étape supplémentaire pour la simulation dynamique des moteurs Diesel
suralimentés. Les inconvénients majeurs de ces modeles résidents en ces lourdes dépendances
(confiances) en données expérimentales, particulierement, aux conditions de désignation initiales
telle que, les rapports air- carburant et en plus, la représentation des phénomenes complexes tels
que, la combustion et 1’écoulement d’air qui peuvent étre faussement simplifiés. Par exemple, la
représentation des caractéristiques de 1’écoulement d’air d’admission comme phénomene
stationnaire, dans ce cas, les différences entre I’écoulement d’admission et de retour ne sont pas
explicitement considérées, cependant I’évidence suggere que 1’écoulement de retour a partir des
cylindres au répartiteur d’admission affecte d’une maniere significative la réponse des moteurs a

hautes puissances.

Le concept de la méthode «vidange- remplissage» est couramment appliqué en programmes
de simulation de moteurs a vitesses constantes. Le moteur est considéré comme une série de
volumes de contrdle interconnectés par des orifices de différentes géométries (simulant les soupapes
et les passages (ports) et couplés par le transfert de masse, de chaleur et de travail. Ensuite, le
probleme consiste a déterminer les conditions variables du gaz dans chaque volume de controle en
fonction du temps qui est transformé en cas de charge et décharge simultanées, gouvernées par les

valeurs instantanées des parametres de controle [Fig. IT1-9].
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Fig.III-9: Systeme thermodynamique du moteur [23]

Quelques hypotheses simplificatrices sont a proposer pour le modele: 1’équilibre
thermodynamique et le comportement de gaz idéal (parfait) sont supposés a tout moment. Il est
aussi supposé que tout volume de contrdle, contient un mélange homogene de 1’air et les produits de
combustion quoique, le rapport puisse varier de zéro a I'infini. Les gradients des propriétés et de
phénomene tels que les ondes de pression, les compositions non équilibrées la vaporisation du fuel

avant et durant la combustion ...etc., sont négligées [68, 23].

L’application de la méthode de vidange remplissage, notamment utilisée par N.Watson [21,
23, 22], est effectuée en constatant que les différents espaces impliqués (cylindres, collecteurs,
répartiteurs) sont des systemes ouverts. Ces espaces, toujours partiellement occupés par une masse
instantanée de fluide sont simultanément le sicge de transfert de fluide et d’énergie constamment
modifié€ au cours du fonctionnement de I’ensemble propulsif. La liaison entre les espaces voisins et
la cohérence des calculs est assurée par 1’équation de continuité [1]. A chaque pas de calcul, on
établi un bilan instantané de masse et d’énergie. On obtient les différents profils des parametres
caractéristiques (T, P, g...etc.) en fonction du temps. La stabilité des calculs est assurée par des tests
d’arréts du calcul itératif qui rendent compte du fonctionnement cyclique du systeéme [1]. Le modele
obtenu exige moins de facteurs empiriques que les autres méthodes. Le résultat obtenu se ramene

dans notre cas a trois équations différentielles non linéaires ordinaires du premier ordre, résolues
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par la méthode numérique Runge Kutta de quatrieme ordre (celles de 1’énergie et de masse), celle

de continuité (débit), par une intégration numérique simple (intégration de débit) [24].

Les équations de base de I’énergie et de continuité, peuvent étre appliquées au répartiteur
d’admission, cylindres et collecteurs d’échappement, quoique beaucoup de termes puissent étre nuls
pour une partie ou le cycle complet. Chaque collecteur (répartiteur) ou cylindre doit étre considéré
comme volume de contrdle unique et peut étre successivement rempli ou vidé lorsqu’une masse
d’air passe a travers le moteur, d’ou vient le terme du modele « vidange-remplissage ». Chaque
volume de contrdle, v(i) est désigné par un nombre (i) et les équations d’énergie et de continuité,
par suite, doivent étre résolues pour chacun. Le principe du modele de «vidange-remplissage» est de
traiter chaque cylindre et chaque collecteur (ou répartiteur) comme volume de controle
thermodynamique. Les modeles de vidange-remplissage sont largement utilisés pour 1’ajustement
ou I’adaptation de turbocompresseurs, calculs des performances, calculs des charges thermiques et
de contraintes, optimisation des désignation des collecteurs d’échappement, aires des soupapes et

optimisation du temps de calage (ordre d’allumage timing) et beaucoup d’autres applications [21].

Pour les moteurs avec des courtes conduites d’admission et d’échappement, il est possible
d’étudier 1’écoulement en utilisant I’approche de vidange remplissage dont lesquels, des résultats
simples sont obtenus en appliquant les lois de la thermodynamique a un volume de controle
(cylindre) a travers lequel le gaz passe. Dans le cas général, les limites (parois) de VC peuvent étre

mobiles comme le piston qui se déplace dans un cylindre et donc le VC change de dimensions.

Cette analyse développée peut aussi étre clairement utilisée pour des VC inchangeables tels
que les répartiteurs d’admission ou les collecteurs d’échappement. Le probleme étudié est illustré

dans le cas général sur la figure ci-dessous:

€ | Sortie

| er B?ﬂ'l

Surface de conréle 4T

Fig.III-10.: surfaces de contrdle limitant (siégeant- surrounding) un cylindre [25]
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La surface de controle (piston et parois de cylindres), est connectée a deux chambres de
tranquillisation (plenum chambres) a travers les soupapes d’admission et d’échappement. Le
processus  (d’admission/échappement) est décrit par application des équations de la
thermodynamique au volume de contrdle de la figure ci-dessus. En appliquant des hypotheses
simplificatrices, il est instructif d’étudier uniquement 1'un des processus d’admission ou
d’échappement avant de considérer le cas combiné le plus compliqué. La méthode sera simplifiée
en plus par I’hypothese suivante: les dimensions larges (grandes) des chambres de tranquillisation a
I’entrée et a la sortie, impliquent que les vitesses sont négligeables dans les chambres (et dans les
cylindres). Ceci ne signifie pas que les vitesses de fluide dans les régions de passage (ports)
d’entrée et de sortie sont aussi négligeables. Au début, les vitesses dans ces régions sont grandes et
peuvent localement atteindrent des valeurs soniques. Le point le plus important est que: les effets de
vitesse ne sont pas ignorés mais, 1’action d’ondes est ignorée. Il est supposé que les conduites
restent courtes et que le temps de passage de 1’onde soit faible en comparaison avec le temps du
processus complet. Sous ces conditions, il n’est pas nécessaire d’utiliser la méthode des
caractéristiques pour étudier I’écoulement dans les circuits d’admission et d’échappement; les
variations des propriétés interviennent sans retard a cause du passage rapide des ondes et

I’écoulement est quasi stationnaire.

i
- | ey |
s I ; i 8V¢ |
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! m. Ve, B ! | - |
: : ! e I
= r 1 i I
|bma ! | ! | Bm. |
] | o !
Tempst Temps t+at

Fig.II1-11: Ecoulement entrant et sortant d’une surface de controle [25]

En se basant sur la figure ci-dessus, les équations générales relatives a cette méthode
peuvent €tre données:

— L’équation de conservation de la masse

LU (Il - 14)
dt

m,,m, : débits massiques instantanés; m, =dm, /dt, m,=dm,/dt
— L’équation d’énergie

0=

o, , hin, —h i, + p. v, (11l —15)
ot dt
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Q : Taux de transfert de chaleur ; Q =dQ/dt

Ces équations sont celles de base utilisées en méthode de vidange remplissage et elles impliquent le
minimum d’hypotheéses ou suppositions:

— Conditions d’arrét avec le plenum mais pas nécessairement constantes ;

— Pression uniforme en cylindre mais pas nécessairement constante ;

— Travail réversible de piston;

Afin d’améliorer cette analyse et pour que les conditions transitoires en cylindre soient déterminées,
les suivantes doivent étre connues:

— Les débits massiques d’écoulement : m1,, m, ;

— Le taux de transfert de chaleur : Q ;

— La vitesse du piston et la variation correspondante par rapport au temps du volume de cylindre
(dVc/de) ;

— Les propriétés (constante du gaz et les chaleurs spécifiques) des fluides considérés, entrant et
sortant du cylindre ;

— Les enthalpies d’arrét (h,, he) d’entrée et de sortie ;

— Les conditions dans le cylindre (fluide homogene ou non) [25].

2. Méthode inertielle capacitive (modele proposé)

L’ancienne méthode de résolution des équations définissant I’écoulement transitoire en 1D
est la méthode des caractéristiques développé par Riemann [10]. Mais la difficult¢é majeure en
utilisant cette méthode pour calculer 1I’écoulement transitoire dans les systemes d’admission et
d’échappement des moteurs a combustion interne est que cette derniere n’est pas conservative et par
suite, la masse calculée a I’entrée du moteur n’est pas toujours égale a celle de sortie. Cette méthode
est basée sur des formes non conservatives d’équations. Aussi, cette technique ne permet pas de
transmettre les vraies discontinuités a une vitesse correcte ou ne produit pas les conditions de «saut»

correct au travers des ondes de choc (elle est de premier ordre de précision [10]).

Le traitement mathématique d’écoulement transitoire généralement effectué avec la méthode
des caractéristiques, apparait étre de plus en plus complexe en présence de I’influence de plusieurs
parametres. Par ailleurs, la description mathématique des conditions aux limites présentées par
plusieurs composantes du moteur et ses intégrations dans le schéma de calcul global de
I’écoulement transitoire conduit a des calculs qui deviennent extrémement complexes et demandant
de plus de moyens de calcul et de stockage avec la prise en compte de plus en plus de détails. De
plus, il est clair qu’il y a beaucoup de situations pour lesquelles les descriptions tres détaillées de

I’écoulement associées avec les approches d’action d’onde et écoulements internes ne sont pas
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nécessaires et en plus inappropriées. Dans de telles circonstances, une approche simple, qui sans
réduction prohibitive de précision peut conduire ou donner des prédictions valides de performances
(y compris les phénomenes variables cycliquement ou périodiquement comme la pression dans les
circuits d’admission ou échappement), est souhaitable afin de montrer I'importance des gains

obtenus (temps de calcul) [25].

Dans la méthode de vidange remplissage présentée précédemment, les répartiteurs
d’admission ou les collecteurs d’échappement sont représentés par des éléments capacitifs pour
lesquels, les volumes (relatifs a ces éléments), correspondent aux systeémes entiers d’admission ou
d’échappement et toutes les restrictions (singularités) de ces systemes sont traités au moyen des
pertes de charges de pression. De plus, I’effet important de 1’inertie de 1’écoulement du fluide lié a
la longueur (géométrie) des tubes des collecteurs ou répartiteurs est ignoré. Cette méthode (vidange
remplissage) est donc inadaptée pour montrer 1’importance des géométries de collecteur ou

répartiteur sur les performances du moteur [10].

Donc, dans ce mémoire de theése, une évolution a été ajoutée pour tenir compte de I’effet
d’inertie du fluide dans les circuits d’admission et d’échappement des moteurs a combustion
interne. Le principe de cette méthode consiste a décrire les systemes d’admission et d’échappement
par une combinaison d’éléments capacitifs calculés par la méthode de vidange remplissage et des
éléments inertiels caractérisés par des coefficients représentant le rapport entre la section
transversale et la longueur des tubes considérés, en appliquant 1’équation fondamentale de la
conservation de la quantité de mouvement.

Dans les deux cas et pour toutes les singularités de 1’écoulement entre les éléments
capacitifs et les éléments inertiels, I’équation de Bernoulli est utilisée pour calculer les différentes
pertes générées [14].

Une étude plus précise sur l'influence des écoulements au sein des tubulures
d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne peut étre effectuée en prenant en
compte I'inertie du fluide dans les différentes canalisations. La figure ci-dessous présente les
différences obtenues par rapport a une méthode vidange remplissage pur. Le principe consiste a
décrire les systemes d’admission et d’échappement comme une combinaison d’éléments capacitifs
calculés par la méthode vidange remplissage et d’éléments inertiels caractérisés par le rapport (SL)

entre la section de passage du tuyau et la longueur de cet élément [14].
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Fig.III -12: lignes d’admission et d’échappement d’un point de vue inertiel [14]

Par application du principe fondamental de la dynamique (en faisant I’hypothese d’un fluide
incompressible), le débit massique au travers des différents éléments inertiels peut étre obtenu par la
relation suivante:

dDmt,, 1 dt = SL.(P gyee de ube — Prortiedetwbe )5 L= Frupe / Lipe (/I -16)
Comme pour la méthode de vidange remplissage pur, les débits massiques en entrée et en sortie du
systéme sont calculés a partir de I’équation de Bernoulli qui englobe les différentes pertes générées

par le boitier papillon, le filtre a air et les pots de détente [14].

L’étude numérique dans ce mémoire se limite a un seul tube (élément inertiel), ol un
réservoir (élément capacitif) est attaché du c6té droit de ce tube avec une capacité égale au volume

de tube considéré, comme montré sur la figure ci-dessous:

[ Inertal element
[ Capacitive element

Fig.III-13a: Représentation schématique de la méthode inertielle capacitive

Exhaust
plenum

Inlet
plenum
Inl.
volume
Exh.
volume

Fig.III-13b: description de la méthode inertielle capacitive
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Pour la modélisation, on suppose un fluide idéal et non visqueux dans le tube a section
transversale constante. L’écoulement est assumé adiabatique. Le tube est définit par une longueur
(L) et un diametre (D). Les équations de base utilisées dans ce modele sont présentées comme suit:
2.1 Equations gouvernantes
1. A partir du principe de conservation de la masse, I’équation de continuité est donnée par:

dm dm, dm
rec _ [ S — t)— t 111—17
o Pa— q,(t)—q, () ( )

Tels que:

Mmye: la masse du gaz dans le réservoir (I’élément capacitif);

m, et ge(t): la masse du gaz et le débit massique instantané respectivement a 1’entrée du tube

(élément inertiel);

my et gs(t): la masse du gaz et le débit massique instantané respectivement a la sortie de réservoir

(élément capacitif).

2. A partir de la premiere loi de la thermodynamique appliquée a un systeme ouvert, 1’équation

d’énergie est donnée par:

dT, _ y-1

rec

dt  rym

T, dm,.
la.0-h—q,-n ] e e -18)

rec rec

Tels que:
Trec: est la température de gaz dans le réservoir (élément capacitif);
he : la grandeur massique de 1’enthalpie totale de 1’écoulement entrant dans le tube (inertiel
élément) ;
hy : la grandeur massique de 1’enthalpie totale de I’écoulement sortant de réservoir (capacitif
élément) ;
1o : La constante spécifique du gaz ;
v : Le rapport des chaleurs spécifiques
3. L’équation d’état du gaz idéal (parfait) est donnée par:
Prec Vie =My 1y T, (11 -19)
Tel que: Vi : est le volume du gaz dans le réservoir (élément capacitif)
4. A partir de I’équation fondamentale de la conservation de la quantité de mouvement, le débit

massique de I’écoulement entrant est donné par 1’équation (Il —20) ci-dessous:

dq, (1) _ Sie

. [p. ()= p,.. ()] (I —20)
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Cette équation est obtenue en €tablissant une relation entre la pression et le débit massique d’air (du

gaz). Ou, pe(t) est la pression instantanée a 1’entrée de tube (élément inertiel), pr.(t) la pression

instantanée dans le réservoir (élément capacitif), Sig I’aire de la section transversale du tube (inertiel

élément) et L la longueur de I’élément inertiel.

5. Le débit massique de 1’écoulement sortant gs(t) est calculé avec les équations de Barré Saint
Venant [62]. Ces équations sont présentées dans le cas de 1’écoulement de gauche a droite.

Lorsque le rapport de pression est inférieur a la valeur critique donnée par 1’équation (/1] —21):

Na
h:(quy‘l (I -21)
DPs

O, p; est la pression a la sortie de réservoir (€lément capacitif). L’écoulement est

subsonique et le débit massique est donné par 1’équation (I11-26):

4

2

. . V4 /4

g =S P | 27 (Prec] _(pm'] (1 -9)'
r,-T, \[(r=D | p, p,

Ou, Scg est I’aire de la section transversale a la sortie de réservoir (élément capacitif)

6. Autres cas, (écoulement étranglé), le débit massique est donné par:

7+l

. . 2:(y-1)
g, =20 L -7-( : yj ' (11 =10y
rO 'Y;'ec' (7/_1)

Les caractéristiques thermodynamiques (Cp, h et )) sont estimés par des expressions en
utilisant les abaques de Keenan et Kayes [61]. La méthode de Runge Kutta d’ordre quatre est
utilisée pour résoudre numériquement le bilan d’énergie (I’équation de la température) et le bilan de
masse (I’équation de continuité) et I’intégration numérique de 1’équation de débit massique

d’écoulement est approximée par la méthode explicite de Taylor.

2.2 Conditions initiales et conditions aux limites

L’état initial de 1’écoulement est stationnaire au temps (t=0), donc la pression initiale est
(pio=1 bar), la vitesse (V=0) et la température initiale est (T;p=293 K). Pour créer un écoulement
pulsé conformément a celui rencontré dans les circuits d’admission ou d’échappement réels, la
pression initiale est obtenue par un signal sinusoidal: p,,(¢) = p,,, +dp,, -sin(2-7.n,.t).
O, (n) représente les fréquences [10, 25, 50, 75 et 100] Hz ; pejo=1 bar, dp,.=0.05 bar et t=0.2 s. La
température d’entrée est supposée constante et égale a T.=293 K. A la sortie de la configuration

(écoulement de sortie de réservoir), la pression et la température sont spécifiées comme suit: ps=1

bar et T:=293 K.
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3. Modélisation unidimensionnelle 1D

Dans la littérature, un certain nombre de modeles unidimensionnels sont disponibles, et se
classent a partir des équations d’ondes linéarisées jusqu’aux solutions des équations différentielles
non linéaires d’écoulement de gaz compressible. Les équations linéarisées sont certainement non
souhaitables pour 1’écoulement de gaz dans le systeme d’échappement puisque la contrainte d’onde
est tres large, cependant, elles peuvent €tre utiles en systeme d’admission [69].

Les équations caractéristiques de 1’acoustique (et de la mécanique, voire de la physique en
générale) sont obtenues a partir de principes généraux de conservation. Elles sont au nombre de
trois et sont basées sur les principes suivants:

— Principe de conservation de la masse ;

— Principe de conservation de la quantité de mouvement (loi de Newton- deuxiéme principe de la
dynamique) ;

— Principe de conservation de I’énergie (premier principe de la thermodynamique).

En plus de ces trois relations, une hypotheése supplémentaire doit étre faite pour aboutir aux

équations classiques de 1’acoustique, c’est celle des « petites amplitudes d’oscillations » qui permet

de linéariser les équations précédentes.

3.1 Les équations générales de I’écoulement unidimensionnel transitoire

Il s’agit d’établir le systeme de référence mathématique a partir duquel I’existence de (du
phénomene d’onde acoustique) sera démontré. Ce sont les équations de la mécanique des fluides
établies pour un écoulement unidimensionnel transitoire, a savoir, de conservation de la masse, de
la quantit¢ de mouvement et de 1’énergie (premier principe de la thermodynamique) ainsi que
I’expression de deuxiéme principe.
3.2 Hypotheses:
— Ecoulement unidimensionnel ;
— Ecoulement transitoire ;
— Fluide visqueux, avec frottement visqueux avec les parois du tube;
— Ecoulement soumis a des échanges de chaleur ;
— Section variable d’écoulement.

Soit le volume de contrdle, voir figure ci-dessous:
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Fig.II1-14: Volume de contrdle pour I’écoulement 1D

3.3 Equation de conservation de la masse

Relativement a la figure (Fig.I1I-14), ce principe se traduit par: « Variation de la masse du fluide du

volume de contrdle+ (débit de masse aval- débit de masse amont)=0 »

— Le fluide est un gaz, les variations de pression sont compensées par les variations de masse
volumique ;

— Du fait de la compressibilité du gaz, les déformations des parois du tube sous 1’effet des
variations de pression sont négligeables (ce n’est pas le cas d’un fluide faiblement
compressible).

En appliquant ces hypotheses et apres simplification et réarrangement, 1’équation de conservation

de la masse s’écrit sous la forme suivante:

%—f+U.g—’)0c+p %Z pAU f;‘ 0 (Il —22)
3.4 Equation de conservation de la quantité de mouvement

Il s’agit en fait d’une formulation particuliere du principe fondamental de la dynamique. On
peut exprimer ce principe de la facon suivante: «Forces nettes exercées sur le volume de contrdle du
fluide = variation de la quantité de mouvement du fluide dans le volume de contréle+ (débit de

quantité de mouvement aval- débit de quantité de mouvement amont). »

— La force nette exercée sur le fluide est due aux efforts de pression qui s’exercent sur le pourtour

du volume de contrdle et aux forces de frottement visqueux du fluide sur les parois du tube.

P !
el _L.—-i:' e, A P
" - -

pl |4 A+ A g 2P 4
i dx Pt e
— dx -~
_'_'_"h—"—*-‘-‘—.._f- 4T g—
e
L a f

Fig.II1-15: Représentation des efforts de pression sur le volume de contrdle
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Les forces de frottement pariétal sont données par:

F=1 X
Telle que; 7, =—f.p.(U 212).(U /|U |): est la contrainte tangentielle due a la viscosité en sens

inverse a I’écoulement, (pour un écoulement turbulent de conduite, completement développé, la

contrainte (Ty) est définie par:z, =(f/8).0.U *). f: coefficient de frottement, dans 1’équation

(f=0,316 Re, assumé d’étre celui d’un écoulement turbulent completement développé en état
stationnaire, ou Re=pluld/W), ne peut pas étre valide en collecteur dii au renversement d’écoulement,

résonance et effets transitoires.

Lorsque le gaz dans le collecteur s’échauffe, sa viscosité dynamique et 1’épaisseur de la
couche limite augmentent, et les coefficients de frottement diminuent. Par ailleurs, lorsque le gaz
dans le collecteur se refroidi, sa viscosité dynamique et 1’épaisseur de la couche limite diminuent, et
les coefficients de frottement augmentent. De plus, en moteurs a aspiration naturelle et a allumage
commandé, les gouttelettes du carburant peuvent étre déposées sur les parois des conduites et
forment des films liquides. La vaporisation des gouttelettes du carburant et 1’accélération peuvent

affecter le transfert de chaleur et le frottement [70].

Y = z.D.dx : L’aire latérale du volume de contrdle ; A=7z.D*/4

U’ U
F U z.Ddx U U 4 U U* U (zm_ 4
Taa TP e 0T TP Y -/’-E-ﬁ(A )

— La variation de la quantité de mouvement du fluide de V.C est donnée par:

i(p.A.de)
ot

— La différence entre les débits de quantité de mouvement entre I’amont et I’aval de V.C est
donnée par :

pAU + ai(,o.A.U2 Jix

X

Apres développement, simplification on peut obtenir :

2 2
pa_U+Ua_p+2pUa_U+Uza_p+pU_%—a_p_4 u u

= P 11 -23
a o ox o Paa o Pyl =23
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La combinaison [(1/p). (III-23)-(U/p). (II1-22)], conduit a I’équation qui sera utilisée par la

suite, pour traduire la conservation de la quantité de mouvement:

2
a—U+Ua—U+la—p+F=0,avecF=ﬂ.U—.£ (I -24)
ot ox pox D 2 |U|

3.5 Equation de conservation de I’énergie

Le principe de conservation de 1’énergie traduit le premier principe de la thermodynamique
qui peut s’exprimer de la facon suivante: «La quantité de chaleur échangée avec le milieu extérieur
= variation de 1’énergie du fluide contenu dans le volume de controle + (débit d’énergie aval- débit

d’énergie amont). »

Pour la quantité de chaleur échangée par le fluide avec le milieu extérieur, soit q: la quantité de
chaleur échangée avec le milieu extérieur par unité de masse et de temps, [J/kg.s].
Pour I’ensemble du fluide contenu dans le V.C:

dQ =q.dm=q.pAdx

La variation de 1’énergie du fluide contenu dans le volume de contrdle est donnée par:
E=E +E,
Ei: énergie interne par unité de masse de fluide, considéré comme parfait; E, =C,.T
E. : énergie cinétique par unité de masse de fluide ; E, =1/2.U°

C, : chaleur spécifique a volume constant.

— L’énergie de fluide contenu dans le V.C est donnée par:
U2
de=dm.E = pAdx(CvT +7]

— La variation par unité de temps est exprimée par:

2
de 0 U
9 _ 21 pAdr| C)T +7—
a or|” x[v 2]

— Pour les débits d’énergie dans les sections amont et aval, si on considere le volume de gaz qui
franchi I’une de ces sections pendant I’intervalle du temps unité (1s par exemple), il est porteur
d’une énergie par unité de masse que 1’on peut décomposer en:

— Energie interne du fluide: (C,.T);
— Travail des forces de pression s’exercant sur la tranche de gaz en déplacement: (p/p);
— Energie cinétique du fluide en mouvement: (U%/2);

— Dans la section amont, le débit d’énergie est traduit par:
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2
pAU(Cw T +£+U—J; [3/s]
p 2
— Dans la section aval, ce débit d’énergie est donné par:
2 2
oav| e+ 2 Y122 vl cr+ 2oVl
p 2 ) ox p 2

— La formulation du principe de conservation de 1’énergie se ramene donc a la relation:

2
_ga—p—ii(fw) (a vl j cr+” (Il —25)
p ox pAodx ot ox 2
La combinaison (III-25) + U. (I1I-24) donne:
) ) p o Af U* U
+UF =| —+U C,T)+ AU ), F =—— . —.— Il -26
! (at axj(i/?—/) PA ax( } D 2 u| ( :

3.6 Equation de conservation de I’énergie pour un gaz parfait compressible

— Le fluide est un gaz qui satisfait a I’équation d’état:

P-V:nRT@p.£=nRT@£=(';/I—R}T@p/P=rT;

P P
— D’apres la formule de Mayer: C, -C, =r;

C,
— Le rapport des chaleurs spécifiques: ¥ = C_

de pV =nRT & p/p=1T=T=-"L-
p.r
C r
de C,-C,=reC|—L-1|=C,(y-)=r=>C,=—
g C, y-1
—~CT= p :LE
y- lpr y-1'p

— Le premier terme de second membre de (I11-26):

(a +u j(c -1 Kapwa_pj_g{a_pwa_pﬂ
ot ox )"V (7/ D p ox) p\ ot ox

— Le second terme de ce méme membre s’écrit en utilisant 1I’équation (ITI-22):

a_U+Ua_Aj—p 1( éa_U+ ga_A:_(a_p+Ua_ij

ii(A ):—[A L iy .
PA Ox PA\ Ox ox A Ox A dx ot ox

. (aerUapj
PP

ot ox

Ce qui conduit a une nouvelle forme de 1’équation (II1-26):
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dp .. 0p 7.19[3,0 apj
~)(q+UF)=| Ly |- LP P ;P
ply=Dig+UF) (aﬁ axj o lor ' ox

Dans un gaz parfait, la célérité du son est donnée par la relation suivante:

3
P ),

Telle que S, est une fonction d’état interne du systéme, 1’entropie ds > dQ/T [J/kg.K]
Pour un écoulement isentropique:
d
/2
dp
Cette expression peut aussi s’utiliser localement, a un instant (t) donné pour traduire la relation
instantanée qui lie a, p etp.
Or, dans un gaz parfait en écoulement isentropique, p et p sont liés par:
% — Cte
P
Soit:

- _ L _ d,
d(pp)=p 7 dp+p(-n).p " 'dp=0=dp-y.ppdp=0= ﬁ = ;/.% =a’
D’ou la forme définitive de 1’équation de conservation de I’énergie pour un gaz parfait compressible

telle qu’elle sera utilisée dans la suite de ce chapitre:

op op a0 apj
-1 UF U U 1 -27
pir-aser (20 (20
Les trois équations de la MDF pour un écoulement monodimensionnel sont donc:
P op oU LPU U dA
——+U.—+ =0 1 —-22
ot ox Pox ax A dx ( )
2
W,y l® gy pH U U (11 —24)
o ox pox D 2 |U |
o(y—1)(q+UF) = (ap+Uapj (a”+Ua"j (Il -27)
ot ox ot ox

D’autres part, pour prédire avec précision le champ d’écoulement et le phénomene de
combustion en cylindre, il est nécessaire de connaitre les conditions aux limites en dehors du
cylindre du moteur. Les écoulements des gaz en dehors du cylindre et au travers les soupapes sont
souvent, décrits par une analyse unidimensionnelle isentropique a travers une restriction
d’écoulement, les irréversibilités et les effets réels d’écoulement sont introduites au moyen d’un

coefficient de décharge (Cp) déterminé expérimentalement.
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En général, il n’est pas possible d’obtenir des solutions analytiques pour les équations
différentielles partielles hyperboliques régissant 1’écoulement transitoire unidimensionnel. Le
traitement numérique de telles équations est donc indispensable. Précédemment, la méthode des
caractéristiques de Riemann a été largement utilisée, mais en raison de sa nature non conservative et
sa non-conformité en présence des grandes ondes de pression, et surtout avec 1’apparition des
grands calculateurs d’aujourd’hui, les techniques de différences finies avec les schémas de (Lax-
Wendroff, Upwind et Riemann solvers, et schémas haute résolution avec les approches TVD et

MUSCL), sont actuellement dominantes.

3.7 Equations de la dynamique des gaz

La nature pulsatoire des écoulements de gaz dans les systemes d’admission et
d’échappement crée des effets significatifs qui nécessitent 1’utilisation de modeles de dynamique
des gaz pour une modélisation complete, en plus des méthodes de vidange remplissage ou la
méthode inertielle capacitive. Les modeles de dynamique des gaz ont été utilisés pour étudier les
processus d’échange de gaz. Aussi, ces modeles utilisent les équations de conservation de masse, de
quantit¢ de mouvement et d’énergie pour I’écoulement compressible transitoire en systeémes
d’admission et d’échappement des moteurs Diesel et moteurs a allumage commandé [11].
Beaucoup d’exemples se produisant en écoulement transitoire peuvent é&tre considéré
unidimensionnel en nature. Ceci puisque les rapports longueurs aux diametres (L/D) des conduites
sont assez larges pour que 1’écoulement puisse €tre compétemment développé (dans le cas

d’écoulement turbulent) [10].

L’écoulement en tube d’un systeme d’admission ou d’échappement peut également étre
traité comme unidimensionnel. Ceci signifie que les propriétés et les variables d’écoulement
obtenues de la solution des équations de dynamique des gaz représentent des valeurs moyennes sur
une section transversale de tube [39]. On considere 1’écoulement d’un fluide compressible a travers

une section infinitésimale d’un tube pour laquelle la section transversale varie comme le montre la

figure ci-dessous [Fig.III-16] [14].
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Fig.II1-16: Volume de controle et maillage pour un écoulement transitoire 1D en tube [14]

Par conséquent, les équations décrivant ce type d’écoulement peuvent étre données sous

formes de lois de conservation par:

— L’équation de continuité

Jdp d U dS

—+—p-U)=—p-— — 1 -28

ot dx lo-U)=-p S dx ( )
— L’équation de conservation de quantité de mouvement

0 0 2 U® ds

—(pU)+—\p+p U’ )=—p-— —=p-G 11 -29

o U)e = ptpUt)=—p =t p (11T -29)

— L’équation de conservation d’énergie:

a| U* p d U> yp U> y-p\U dS
—|p—+L |+ U | p—+LE||= p—+LE | =24 p. 1 —30
ar[p 2 7—1} { (p > )T P e ) s e e 0

Tels que:
G: représente le terme de frottement et donné par: G =2-U |U| (fID)=2-U*-(f/D)-(U /|U|)

f: représente le coefficient de frottement et donné par: f =7, /(1/2p-U?)

ge: représente le taux de transfert de chaleur par unité de masse de gaz [J/kg], il peut étre cité pour

représenter le transfert de chaleur par convection dans la direction radial a travers les parois de tube.

Pour comparer les différentes méthodes utilisées et afin de valider le modele proposé, on
doit utiliser les mémes suppositions et hypotheéses pour le modele considéré en chaque cas. Par
conséquent, avec (un gaz parfait, fluide non visqueux et un écoulement adiabatique), le terme (G et

qe) sont nuls. Ces lois de conservation peuvent étre utilisées comme base pour les schémas
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numériques qui sont capables de traiter les écoulements avec discontinuités et qui permettent de

satisfaire les conditions de Rankine-Hugoniot a travers les ondes de choc [10].

3.8 Schémas numériques

Premieérement, on doit réécrire les équations ci-dessus sous la forme vectorielle [14, 71] suivante:

oW JoF(W
—+ ( ):K (11 -31)
ot ox
Tels que les vecteurs W, F et K sont représentés par:
U ds
2 —pT T
P p-U S dx
2 2
W=|pU FW)=|p+p-U K- _p.U_.d_S_pG
2 2
A o 0 L
L 2 y-1 ] L 2 y—1 ] _ p_U_+u 'Z'£+p"1e
| 2 y-1) S dx

Deux types de méthodes ont été utilisées pour résoudre ces équations; la méthode des
caractéristiques et les procédures de différences finies. Les techniques de différences finies peuvent
étre utilisées avec un ordre supérieur de précision et sont plus efficaces [72]. De plus, le
développement des moyens actuels de calcul (calculateurs), conduit a I'utilisation des techniques
basées sur la résolution des différences finies avec une précision du second ordre [31,71]. Il y a
plusieurs méthodes de différences finies utilisées pour résoudre ces équations: les algorithmes TVD
(Total Variation Dimishing) a flux limiteur (limites de flux) (Total Variation Diminishing (TVD)
flux limiter algorithmes) qui impliquent que la solution ne doit pas présenter d’oscillations
numériques [73]. Le second ordre de précision pour les dérivées d’espace et de temps est obtenu par
I'utilisation des combinaisons non linéaires (limiteurs) des différences de flux. Dans cette étude, le
schéma de Harten-Lax-Leer [74, 30] a été utilisé. La description de second ordre de précision de ce

schéma est donnée par (voir Fig.I11-17 [10]) ci dessous:
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Fig.III-17: Schémas relatifs a la méthode de Harten-Lax-Leer [10]

n n At n n At n
W, 2 =W, _E( w2 — Licp )+7’Ki (111 -32)
W =W _ﬂ(Fnﬂ/z _ n+1/2)+At‘Kn+1/2 (111 -33)
o T T Ve i-1/2 i

Pour I’écoulement subsonique, et en se basant sur le schéma aval [30], les termes de flux et
de source sont calculés comme suit [14]:
L R
Uisp ¥ 02) FWiin) = WU ypn = i) - FWiiy)

2'ai+1/2

Fi+1/2 =

Uip +aiayn) Uiy = aiyyp)
1 ul ul u (VVifI/Z _VVHL—1/2) (I -34)

2 i1z

WU iya + apypn) KW_y0) = U yypn + Aiyn) - KWiy0)
Ky =— 2 2l i T ) (1T -35)

2'ai+1/2
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Telles que les exposants R et L désignent les termes de droite et de gauche et (a) représente la
vitesse du son. Ces termes permettent de satisfaire les conditions de monotonie de loi de
conservation. La vitesse d’écoulement aux points du milieu de maillage est calculée en se basant sur

les valeurs moyennes arithmétiques de ces termes, et en utilisant le rapport des gradients consécutifs

de 0 [14].

Wi =W, +;<I>(0) W, —W) (I -36)
1

Wi =W, - SP0.) Wy = W) (Il -37)

S/l (11l -38)
W W, W

D(0) = |9|+9 (Il -39)
1+|0|

Ou, ®(0) représente le limiteur de flux (P) de Van-Leer.

En pratique, la longueur de tube (L) est subdivisée en (N) éléments de maillage de longueur
(Ax) définie par: Ax=L/N

De plus, pour la stabilité en processus d’intégration, le pas de temps et la dimension de

I’élément de maillage doivent satisfaire le critere de CFL défini par:

C =(a, +|U))- —<1 (111 - 40)
Telle que (C) est le nombre de Courant et a est la vitesse du son pour un gaz parfait (idéal).
3.9 Les conditions aux limites

Comme il est mentionné précédemment, chaque conduite (tube) doit avoir deux parois pour
définir le chemin dans lesquelles les ondes de pression sont réfléchies, et le débit massique
d’écoulement se transmet. Souvent, la paroi d’un tube est relativement courte comparée avec la
longueur de tube lui-méme, et ceci signifie que les taux de changement des propriétés par rapport a
la distance sont plus grands que les taux de changement par rapport au temps. Dans ce cas, il peut
étre supposé que la paroi se comporte de maniere quasi stationnaire, et répond instantanément aux
changements en conditions incidentes. Les conditions aux limites seront développées en supposant
un écoulement quasi stationnaire. Il est possible d’écrire de simples cas: extrémité ouverte,
extrémité fermée, en formes de différences/volumes finis. Le lien entre I’intérieur de tube et les
extrémités est obtenu avec la méthode des caractéristiques qui joue un réle important dans
I’évaluation des écoulements transitoires. Benson a développé une série de conditions aux limites
pour les systemes d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne et celles-ci, sont

utilisées pour définir comment 1’onde interagit avec I’extrémité du tube [10].
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Souvent, I’extrémité du tube est relativement courte comparée a la longueur du tube lui-
méme, et ceci implique qu’a ’extrémité, les taux de variation des propriétés par rapport a la
distance sont beaucoup plus grands que les taux de variation par rapport au temps. Par conséquent,
il peut étre supposé que I’extrémité se comporte de maniere quasi-stationnaire. Pour les conditions
aux limites d’entrée et de sortie de tube considéré, et en raison de schéma du second ordre de
précision utilisé, il est donc nécessaire de définir deux points imaginaires pour chaque extrémité de
tube (M+2, M+3 a I’extrémité droite) en dehors du systeme de tube montré en figure 4 [14]. Mais,
afin de faciliter la description de la limite (I’extrémité), seulement, un point imaginaire est
caractérisé et seulement les équations relatives a ce point sont présentées. A chaque point
imaginaire, un état d’écoulement quasi-stationnaire est considéré pour laquelle la variation spatiale
des parametres est sensé se produire plus rapidement que la variation temporelle [35]. Avec
I’adoption de cette approche, on peut supposer que les termes d’inertie a 1I’extrémité de I’élément
tubulure sont négligés. Cette description de condition a la limite s’appelle «extrémité ouverte, plain

open end» et dépend de la direction d’écoulement.

— Limite d’entrée

A partir des conditions ambiant dans le tube (a I’entrée), ceci est le cas type d’un
écoulement en systeme de tubulure (répartiteur) d’admission. La théorie des caractéristiques [35],
nécessite que deux informations viennent de I’extérieur. Les suppositions utilisées permettent de
formuler les équations de continuité, d’énergie et une équation adiabatique respectivement comme

suit [14]:

Pz Usr Sz = Pyt Uit Sy (I -41)
asy,, + 77_1 Uy, =as,, (Il —42)
Puz P—y (IIT —43)
pM+2 pom‘

Swseg =C, S (111 —44)

Une modification de I’écoulement est nécessaire ou indispensable afin de tenir compte de la
zone de recirculation a I’entrée de tube. Donc, un coefficient de comportement (Cg) est ajouté dans
I’équation (I11-44 et I1I-48). Ce nouveau coefficient dépend de nombre de Mach a I’extrémité de
tube [75]. Dans cette étude et pour la comparaison entre les différentes méthodes (modeles), une
valeur égale a I’unité a été imposée pour le coefficient de comportement.

— Condition limite de sortie
Dans ce cas, la théorie des caractéristiques [35], exige que seulement une information vienne de
I’extérieur. Les mémes hypotheses sont utilisées, ce qui permet d’établir les équations de continuité,

de pression et une équation adiabatique suivantes:



Chapitre 111 Modeéles mathématiques 92

Pz Upria Syiz = Pua U 'SM+1,eﬁ' (111 - 45)
Puvr =Fou (11T — 46)
Pua P—y (IIT —47)
pM+2 pom‘

Suae =C¢ S, (C, =1 (IIT —48)

4. Modele CFD.3D

L’évolution des calculateurs et la possibilité d’exécuter des expérimentations numériques
peuvent fournir un nouvel outil de désignation des moteurs a combustion interne. Récemment,
cependant, les modeles multidimensionnels ont été utilisés pour analyser 1’écoulement a travers la
soupape d’admission et les écoulements au travers des collecteurs/répartiteurs. Ces modeles
fournissent des informations qualitatives et quantitatives, et tiennent compte des variations spatiales
et temporelles des processus d’échange de gaz et écoulements en collecteurs/répartiteurs [13]. Par
conséquent, dans cette étude, pour déterminer les parametres de calage de la méthode développé et

pour la valider, il est possible de sélectionner et utiliser cette approche.

L’écoulement non visqueux est celui ou la diffusion de masse, la conductivité thermique, les
phénomenes dissipatif et de transport de la viscosité sont négligeables [76, 77]. Par conséquent, il
est gouverné par les équations transitoires de Navier Stokes réduit aux équations d’Euler en
négligeant tous les termes donnant naissance au frottement et a la conduction thermique. Le
transfert d’énergie dans le fluide est réalisé par interaction (diffusion) moléculaire. Dans notre
étude, on utilise le modele d’équation d’énergie totale, modele traitant des problemes robustes da a
la pression transitoire et la contribution (p/p) a I’enthalpie. Les équations gouvernantes pour un
écoulement transitoire tridimensionnel, compressible, non visqueux en formes conservatives sont

données ci-dessous:

— L’équation de continuité
aa_p.pVo(p[j):O (11l -49)
t

— Les équations de conservation de quantité de mouvement

%.}Vo(p[j@[j):—Vp (11l -50)

— L’équation de conservation d’énergie

d(pH)
ot

—g—IZ+V0(pl7H):O (Il -51)
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Le systeme est décrit par cinq équations pour six variables d’écoulement (p, p, u, v, w et H).
Pour un gaz parfait, I’équation d’état (équation thermique d’état) est décrite comme fonction de
I’ensemble, température et pression:
M,.p
R,T
Cette équation (III-52) fournie une sixieme équation mais, elle introduit encore une septicme

p=p(p.T)= (1T -52)

inconnue, la température T. une septieme équation peut €tre utilisée si le fluide est supposé étre un
gaz parfait (gaz idéal):
dh=C (T)dT (111 -53)

Le modele d’équation d’énergie totale, permet de calculer I’enthalpie totale directement et
I’enthalpie statique est obtenue a partir de I’expression de H=f (h, U). Fondamentalement, il est
nécessaire de discrétiser les équations pour former une série de relations algébrique ou un systeme
d’équations algébrique qui peuvent Etre ensuite traitées en utilisant un calculateur digital. Les
équations définissent la propagation de I’information a travers le fluide dans le systeéme considéré,
dans notre cas, la pression (p) et le débit massique d’écoulement (Q), et contiennent toutes les
informations nécessaires ou indispensables pour déterminer les effets inertiels de 1’écoulement a
travers les collecteurs/répartiteurs qui ont un effet majeur sur les performances du moteur. Il est
essentiel en plus, d’employer des méthodes numériques qui ont la capacité de résoudre le
phénomene d’écoulement dans de tels systeémes si des simulations retenues doivent étre réalisées
[10]. La géométrie utilisée comme espace ou domaine physique a été créée dans un systeme de
coordonnées cylindriques (r, 0, z). Afin de réduire le temps CPU, nous avons utilisé une portion ou
un trongon de 5° a partir du domaine entier (tube), et pour respecter les conditions aux limites
relatives a des plans de symétrie, les deux plans de symétrie ont été créés symétriquement a partir
de part et d’autre du plan axial, dans les limites (6= [-2.5+2.5]°). Donc, les deux surfaces se

rencontrent a un angle aigu, et I’ensemble est plan de symétrie.

Pour bien spécifier les conditions aux limites relatives a ces deux surfaces, chacune est
nommée séparément au lieu de les combiner en une seule appellation. La méthode numérique
utilisée pour la discrétisation du domaine de calcul est celle des volumes finis (FVM) avec un
maillage hexaédrique non structuré. La génération de maillage, simplement implique la construction
de ce dernier directement dans I’espace (domaine) physique ou les équations gouvernantes
d’écoulement ont une forme fortement conservative. Cette approche implique la subdivision du
domaine entier en volumes finis de contrdle en utilisant un maillage. Les équations sont intégrées
sur chaque volume de contrdle, de telle sorte que chaque grandeur pertinente (masse, quantité de

mouvement ou énergie) est conservée au sens strict pour chaque volume fini de contrdle.
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Une attention particuliere est donnée aux parametres de construction du maillage (facteur
d’échelle, loi de maillage, dimension maximal d’élément de maillage). Afin de construire une
discrétisation optimale de la géométrie, une bonne qualit¢ du maillage est assurée dans tout le
domaine de calcul. Seize (16) configurations de tube d’admission sont étudiées en utilisant les
analyses CFD, les détails géométriques et de maillage sont montrées sur la figure (Fig. III-18) et la
table tableau (III-1) (ou L correspond a la longueur et D correspond au diametre, telle que L=1000

et D=30).

(15, -2.5, 1000)

(15, 2.5, 1000)

(0, 0, 1000)

(15,-2.5,0)

(0, 0,0)

Paroi solide Sortie

Fig.II1-18: Domaine physique et génération de maillage
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L500D40 | 1.300D40 | 1.250D40 | 1.150D40
Elements 75551 45451 37926 22876
Neends 49750 29850 24875 14925
L500D30 | L.300D30 | 1.250D30 | L.150D30
Elements 55932 34126 27808 17176
Neends 37250 22350 18625 11175
L500D20 | L.300D20 | 1.250D20 | L.150D20
Elements 36958 22801 18458 11476
Neeuds 24750 14850 12375 7425
L1000D30 | 1.400D20 | 1.400D40 | 1.400D30
Elements 112431 30351 60302 45426
Neeuds 74500 19800 39800 29800

Table.Ill-1: details de maillage

Le type de simulation est transitoire, avec un temps initial de (0Os) et une durée de (0,2s). Le
pas du temps (At) est choisi en respectant le critere de Courant Friedrichs and Lewy (CFL) [37],
(CFL=Cyax.At/AXx). La valeur de At est (0,00001s), par conséquent, le nombre des itérations pour
chaque simulation est (20000). Dans ce cas, la valeur de dimension de maillage (Ax) est déterminée
en établissant le critere qui défini le compromis entre la précision et la vitesse de calcul. Aussi, une
valeur conservative pour le CFL a été utilisée (v=0.9), et dans le cas ou 1’écoulement est
stationnaire au temps (t=0, u=v=w=0), la seule contribution au Cp,=max{ |U,- |+al-}, vient de la
vitesse locale du son. Le fluide (I’air) est considéré comme un gaz parfait et la pression de référence
du domaine est spécifiée etre a 0 [Pa]. Les conditions initiales d’écoulement au temps (t=0s) sont
définies par (u=v=w=0. [m/s], Pi=1. [bar], Ti=293° [K]). L’écoulement laminaire est considéré
décrit par les équations transitoire de Navier Stokes réduites aux équations d’Euler pour un
écoulement non visqueux en négligeant tous les termes donnant naissance au frottement et
conduction thermique [76, 77]. Le modele d’équation d’énergie totale est imposé pour le transfert
thermique en conjonction avec la supposition du gaz parfait. Les équations gouvernantes sont
intégrées sur chaque volume de controle donc, pour le terme transitoire, le schéma en arriere de
premier ordre d’Euler « first order backward Euler scheme » est utilisé. Une discrétisation de
premier ordre a été utilisée. Pour le terme d’advection (convection), le schéma haute résolution est
utilisé, il est précis et borné depuis qu’il est seulement réduit au premier ordre prés des
discontinuités. Il est basé sur les propriétés physiques suivantes (conditions d’entropie, de
monotonie et Total Variations Diminishing). Un critere de convergence de (1.e®) est imposé pour
réduire les erreurs d’itérations. Les conditions aux limites sont décrites comme suit: 1’écoulement a
I’entrée est subsonique, la température statique est 293°K, le signal de pression imposé est en forme
de fonction sinusoidale P; (t) =P¢+dP;.sin (2.7.n.t), ou Pyp=1.[bar], dP;=0.05[bar] et les fréquences:
n= (10, 25, 50, 75, 100) [Hz].
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La condition au limite a la sortie est de type «opening», cette condition peut étre spécifiée
par une valeur de pression relative (Pg,.=1.[bar]), la valeur est interprétée comme pression totale
relative pour 1’écoulement d’entrée et pression statique relative pour I’écoulement de sortie. La
paroi de tube est définie comme une paroi solide adiabatique sans transfert de chaleur a travers la
paroi de tube (qw=0). Aussi, I’écoulement prés de paroi solide est imposé d’étre avec glissement
(free slip), donc, la contrainte de cisaillement est imposée nulle (t=0), par conséquent, I’écoulement
ne sera pas retardé par les effets de frottement de paroi solide et la vitesse normale a la paroi solide

est imposée aussi nulle (V=0).

Les conditions aux limites relatives a un plan de symétrie exigent des contraintes qui
reflétent les caractéristiques d’écoulement en chaque c6té de ce plan, donc, la composante normale
de vitesse au plan de symétrie est supposée nulle (U,=0), et les gradients des variables scalaires

normales au plan sont aussi supposés nuls (d¢/on=0).

Définition physique et spécifications des conditions aux limites et conditions initiales relatives
au probleme considéré

— Type de simulation : transitoire

— Temps total de simulation : 0.2s

— Pas du temps de calcul : 0.00001s

— Initialisation : U=V=W=0, P;,;=1bar, T;;;=293°K

— Modele thermique : énergie totale

— Modele de turbulence : laminaire

— Conditions initiales et aux limites :

1. Entrée :
P.(t)=peo+dpe.sin(2.7.ne.t)
P.o=1 bar;

dp.=0.05 bar ;
n.=10 Hz;
T.=293°K

2. Sortie :
P=1 bar

T=293°K

3. Paroi solide:
Paroi adiabatique sans frottement (free slip)

4. Deux plans de symétries
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Fig.II1-19 : spécifications des CL en CFD
Calculs &Résultats

— 20000 itérations pour chaque simulation;

— 0<CFL<0.9 : pour toutes les simulations;

— Pour la détermination du pas du maillage (Ax), on se base sur les données suivants: CFL=0.9,
At=0.00001 s et les équations de conservation de masse, de quantit¢ de mouvement et de
I’énergie appliquées a travers les discontinuités (équations de Rankine- Hugoniot: éqgs. (III-55)
et (III-56)) pour la détermination de Cy,y:

_C A

(1 -54)
CFL

— L’équation donnant la vitesse du gaz ou des particules en fonction de la pression est donnée par:

(x-1)/2x
" :ﬂl(ﬁj —1]+ u, (Il -55)
k=1 p,

— La vitesse de propagation, ¢, d’un point sur I’onde a la pression p est la somme de la vitesse
locale du gaz et la vitesse locale du son de telle sorte que: c=u+a. Substituant u a partir de

I’équation (I1I-55):

2 1 (x-1)/2x 2k k-1
c = =% &(ﬁj —1|+u,, telleque P _ (ij (11l -56)
k=11 2 { p, Py

Ces équations, deviennent pour les ondes non linéaires:

1/7
u=5a, (ﬁj —1 |+, (Il - 57)
Po

1/7
o= a0!6(p£j - 5] 1, (II1 -58)
0
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A partir de (III-58), et avec pour les ondes acoustiques (ap) qui représente la vitesse du son, peut
étre obtenue a partir de I’expression suivante:

al =P - kRT (Il -59)
P

Tels que: k=C,/C,=7/5 pour Iair, R la constante spécifique du gaz (Iair), Rs=287.058 J/kg.’K,
= Pour I’air a T=300K, I’équation (III-59) donne: ap=348 m/s;
Puisque la pression (p) dans la tubulure d’admission variée de 0.94 bar a 1.06 bar, donc avec:

P=1[0.94+1.06] bar

Po=1bar
1/7 1 06 1/7
Dy

ap=348 m/s
_ C. At 365.453m/5.0.00001s
CFL 0.9

= Ax /2=2.mm

Les équations (III-55) et (III-56) sont connues par les équations de Earnshaw [78]; elles
indiquent que la vitesse des particules et la vitesse de propagation des particules en espace, lorsque
une onde d’amplitude finie passe a travers, sont des fonctions non linéaires de la pression du gaz.
On remarque qu’a partir de I’équation (III-56) la vitesse de propagation des points sur 1’onde
augmente lorsque la pression augmente. Ceci apparait dans la forme de 1’onde déformée puisque les
régions de hautes pressions traversent plus rapidement celles de basses pressions. Par conséquent,
I’onde de pression devient plus raide et éventuellement forme une onde de choc, pendant qu’une

onde de détente tend a 1’élargir.
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Méthodes numériques

Historique

Plusieurs méthodes numériques ont été utilisées pour résoudre les équations ou les lois de
conservation scalaires; nous mentionnons la méthode de type différences et volumes finis, la
méthode discontinue de Galerkin...etc. La difficulté principale pour résoudre de telles équations est
que les solutions peuvent contenir des discontinuités méme si les conditions initiales sont
régulieres. La premiere méthode numérique capable de prendre en compte des discontinuités est due
a Godunov (1959) qui a résolu des équations de type hyperbolique en considérant une série de
problémes de Riemann local. La méthode proposée par Godunov est conservative et respecte la
condition d’entropie, mais elle est du premier ordre et nécessite une résolution itérative a chaque
pas du temps. Cette méthode a été rendue plus attractive par une extension au second ordre de
précision par Van Leer (1979), puis par le développement d’autres solveurs de Riemann approchés
comme celui de Lax Friedrich (1973), Lax Wendroff (1960), Roe (1981), HLL (Harten, Lax et Van
Leer, 1980) et celui de Osher et Salomon (1983) (dans Toro, 1997) [79].

Jusqu’a I’année 1983, les schémas numériques utilisés dans la résolution des systemes
hyperboliques étaient des schémas de type classique. Ces schémas n’étaient pas aptes a capter les
chocs et les discontinuités d’une maniere fine, puisque ces schémas étaient, soit du premier ordre,
donc associés a une solution présentant de la diffusion, soit du second ordre, mais alors associés a
une solution présentant des oscillations numériques. Afin de surmonter cet obstacle, Harten (1983)
a introduit la notion de méthodes numériques TVD (Total Variation Diminishing). C’est une classe
de méthodes, qui est au moins du second ordre de précision, et qui contient des limiteurs non-
linéaires afin d’éviter les oscillations au voisinage des discontinuités. Harten (1984) a décrit le
schéma du flux modifié ; ce schéma consiste a modifier les flux du premier au second ordre en
limitant les gradients des fonctions flux pour rendre le schéma TVD. Sweby (1984) a défini et

appliqué un limiteur de pente au schéma MUSCL, développé par Van-Leer [79].

Introduction

En général, il n’est pas possible d’obtenir des solutions analytiques pour les équations
différentielles partielles de type hyperbolique et des techniques numériques doivent étre
développées. Il est donc nécessaire de discrétiser les équations afin de former une série de relations
ou équations algébriques qui peuvent étre ensuite résolues en calculateur digital. Les équations
définissant la propagation de I’information a travers le fluide dans les tubulures telles que les ondes
de pression ont un effet majeur sur les performances du moteur et les niveaux de bruit. Il est ensuite
essentiel, d’employer des méthodes ou des techniques numériques qui ont la capacité de résoudre le

phénomene d’action d’onde si une modélisation ou simulation des moteurs est réalisée [10].
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Les problemes en ingénierie et en sciences sont décrits par les lois qui sont souvent
exprimées sous formes d’équations différentielles ordinaires. Des techniques numériques ont été
développées pour déterminer les solutions de fermeture de certains types d’équations différentielles
ordinaires. Cependant, la plupart des équations différentielles ne peuvent étre résolues directement.
En conséquence, les méthodes numériques sont employées pour obtenir ces solutions. Plusieurs
méthodes numériques robustes sont disponibles pour résoudre les équations différentielles

ordinaires.

Soit I’équation différentielle de premier ordre donnée sous la forme suivante :

Yoy ) v-1
dx

Avec la valeur initiale :
y(x,) =Y, v -2)

Les équations différentielles d’ordre supérieur a un, peuvent toujours €tre écrites comme un
systtme d’équations différentielles de premier ordre, qui peut €tre résolue par application de

I’algorithme d’intégration pour chacune de ces équations en parallele.

L’approche fondamentale d’obtention d’une solution numérique pour une équation
différentielle ordinaire, implique I’expression de la fonction inconnue, en série de Taylor et
employer 1’équation différentielle pour déterminer les dérivées (dérivatives) de la série. Le

développement en série de Taylor au voisinage du point (X, Yo) pour la fonction y(x) est donné par:
, n o,
y(xy +h)=y(x,)+hy [xo,y(xo)]+ay [xg, Y(xp)]+... (IvV=3)
Cette approche est connue par la méthode de Taylor.
Ces méthodes numériques pour la solution des équations différentielles ordinaires (EDO),
peuvent étre aussi divisées en deux groupes: méthodes explicites et méthodes implicites. La

méthode de Taylor est une méthode explicite.

1. Méthode de Taylor (1’intégration de débit d’écoulement)

L’approche la plus simple pour I’approximation de la solution y(x) d’une équation
différentielle ordinaire est d’exprimer la solution sous forme de développement en série de Taylor
(1V -3).

En substituant la condition initiale (/V -2) dans 1’équation (/V -1), on peut obtenir:

Y105 y(xo)1= flxg5 (%] IV —4)
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Seulement un nombre limité de termes de 1’équation (IV -3) peut €tre employé et I’équation
(1V -3) devient une approximation pour la solution exacte. L’erreur d’une méthode numérique est la
différence entre le résultat numérique et la solution exacte. La méthode de Taylor d’ordre (n) est

obtenue a partir de I’équation (/V -3) en tronquant la série apres le terme contenant h”, donc:

n

Ve h
Y(xy +h)=y(x,)+hy[xy, y(x)]+...+—y"[x,, y(x,)] 1V -5)

n!

L’ordre d’erreur accumulée en méthode de Taylor d’ordre n est n. En conséquent, pour n=1, I’erreur
accumulée diminue linéairement avec la grandeur du pas h, pour n=2 I’erreur accumulée diminue

par le carré de la grandeur du pas h, etc. [77]

A partir de I'équation (IV -4), puisque : y'[x,,y,]= f[x,,¥,] €st connu, en conséquence, un

incrément (Ax) de x doit produire une approximation de changement en y de:

Ay = Ax. fxy, ¥,] (IV —6)

Soit Ax, I’intervalle entre les termes successifs de x; (i=0, 1,2,...).

Ensuite: y(x1)=y(xo+Ax)=yo+Ay=yo+AX.f(Xo, yo).

Apres I’obtention du point (x;, yj), il peut étre utilisé pour trouver le point (x», y») de la méme
fagon: y(x2)=y(x1+Ax)=y1+Ay=y+Ax.f(X1, y1).

En général, et avec des pas en avant, I’équation est donnée sous la forme suivante:
Vit = ¥ FAf (X, 9) (IV -17)

Dans notre cas, cette méthode a été utilisée pour I’approximation de 1’équation de débit

d’écoulement d’admission déduite du principe fondamental de la dynamique:

dq, (1) _ Sy B _
T [p.)-p,..(1)] 1V -8)

donc,
qeao+At>=%(%HAL%-[peao)—pm.(to)] (v —9)

Nous avons comme conditions initiales, a 1’état stationnaire (tp=0), les valeurs de qe(to),
Pe(to) et prec(to) comme données et le pas du temps At doit étre assez petit afin de réduire 1’erreur

d’approximation de la solution.
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2. Représentation analytique de la chaleur spécifique a pression constante
(Sous programme: KEEKAY pour le calcul de Cp)

Parmi les propriétés thermodynamiques des fluides utilisés dans les moteurs a
combustion internes (I’air et les gaz d’échappement), 1’enthalpie et les chaleurs spécifiques sont des
grandeurs dont les connaissances sont indispensables au suivi de 1’évolution des parametres
caractéristiques du fonctionnement d’un moteur. KEENAN et KAYES [1] ont établi des diagrammes
expérimentaux de ces grandeurs caractéristiques en fonction de la température et de la composition
du fluide par I'intermédiaire de I’exces d’air (PD=masse d’air réelle/masse d’air nécessaire a la
combustion stoechiométrique). Ce rapport permet de prendre en compte la variation de la
composition des gaz d’échappement pour différents exces d’air. Gaudart [62] a proposé une
formulation des courbes expérimentales mentionnées précédemment en fonction de la température
et du rapport PD. [1]. Parmi les informations mentionnées ci-dessus, les courbes de KEENAN et
KAYES (Figure ci-dessous] sont retenues pour déterminer les valeurs de la chaleur spécifique a

pression constante (Cp) de I’air et des gaz d’échappement.

!:p 4/ kg ‘K

Courbes expérimentales de KEENAN & KAYE
Cp=f (T, &)
masse d' ar réelle

[T = (70 = —)]

2 120
; Cp = (166.3 = [7ke.® K
= ° TK
1000 i i i i i " i -

00 400 600 800 1000 1200 1400 L600 1500

Fig.IV-1: Courbes expérimentales de KEENAN et KAYES [61]

Le paramétrage de ces abaques [62] dépend du rapport PD (PD= masse d’air réelle /masse

d’air stoechiométrique) et de la température T et permet d’obtenir les expressions suivantes:
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1. Pour T<600 °K
C,= (166.3+£}L0g(T —70—@j 1V -10)
PD PD

2. Pour T>600 °K, il y a deux cas:

a. Pour PD<8, C, =(975.5+0.28T)— Log(PD).(11.92+0.06T) v -11)

b. Pour PD28, C, =1000+2.85¢%"* 271> v -11')

(Pour I’air : PD=1000/14.7= 68,027210) [1].

Il est parfois intéressant de pouvoir disposer d’une expression mathématique relativement
simple, qui soit représentative de la chaleur spécifique a pression constante (Cp), pour des études
sur les phénomenes thermodynamiques des moteurs a combustion interne. La représentation
analytique de cette étude s’inspire des courbes expérimentales de KEENAN et KAYES [62] qui
donnent la valeur de la chaleur spécifique a pression constante Cp en [Joules/Kg. °K], en fonction

des deux parametres suivants:

1. Température T [273+2000] °K ;

2. Rapport : 0 =PD =exx= Masse.del %11r .reelle - ;[1+ 0]
Masse de I'air stoichiométrique

2.1 Analyse sommaire des courbes de KEENAN et KAYES

1. Pour des températures variant de 273°K a 600 °K, les courbes expérimentales qui donnent
I’évolution de la chaleur spécifique a pression constante, sont du type exponentiel avec des
coefficients d’atténuation inférieur a 1’unité.

Soit :

C,(air) = A+ke"" ;[J/Kg.°K] (IV -12)

Avec M : coefficient d’atténuation, le coefficient constant A, sera pris égal a 1000 [J/Kg. °K].
La température de 273°K étant la borne inférieure, 1I’expression de T sera de la forme:

f(T)=(T-273)/100 IV -13)
La division par 100 permet une détermination plus aisée des coefficients k et M.

L’expression mathématique retenue, qui permet une représentation acceptable de la chaleur

spécifique a pression constante dans le domaine de température considéré, sera la suivante:

(T_m)}o.ss

=1000+ 2.856[ 100

T=600°K
T=273°K

C, (air)| Iv-12)



Chapitre IV Méthodes numériques 105

2. L’examen du réseau de courbes expérimentales pour (600°K<T<2000°K et (1<8<e0), permet
d’affirmer en premiére hypothése qu’il est du type logarithmique ou du type (x™), avec (m<1),
seul, le type logarithmique sera retenu dans cette étude. La fonction logarithmique possédant un
décalage a 'origine, semble étre la plus adaptée pour représenter analytiquement la chaleur
spécifique a pression constante, pour des températures varient de 600 °K a 2000 °K d’ou:

Cp=a.Log (T-B)

L(-;d\

Fig.IV-2: Courbes expérimentales de KEENAN et KAYES [62]: Cp=o.Log (T-B)
Expressions des parametres (o et)

Une coupe verticale du réseau de courbes expérimentales effectuée pour des températures de

600°K : valeur d’origine et 1000°K valeur arbitraire, donne le graphique suivant (Fig.IV-3):

ACF J/kj. %

200

100

05. i

.
&

Fig.IV-3: Courbes expérimentales de KEENAN et KAYES [62]: AC,=f (1/3)
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La figure (Fig.IV-3) montre que le coefficient () qui caractérise la pente de la courbe est
évolutif avec une variation du parametre (1/3), ceci pour une température donnée de 600 °K. Il en

résulte la forme suivante:

Ot:a+k1.l IV -14)
)
Par ailleurs, le coefficient (3), suit une allure identique a celle du coefficient (o), d’ou:
,[J’:b+k2% (1IV —15)

L’expression mathématique résultante de la chaleur spécifique a pression constante, pour

I’air pur et les gaz de combustion, est la suivante:

C, = (166.3 +%;5J.Log{T - (70 + %ﬂ, [J/Kg.°K] (IV -16)

Cette formule permet d’exprimer la valeur de la chaleur spécifique a pression constante avec

une précision inférieure a 0.5%.

3. Méthode de Runge-Kutta (sous programme Derivee)

Cette méthode est tres couramment utilisée pour la résolution d’équations différentielles
ordinaires (EDO). C’est une méthode a pas unique, directement dérivée de la méthode d’Euler. Elle
a I’avantage d’étre simple a programmer et d’étre assez stable pour les fonctions courantes de la
physique. Sur le plan d’analyse numérique, elle a surtout I'immense avantage de ne pas nécessiter
d’autre condition que la connaissance des valeurs initiales. Elle est assez consommatrice en temps
de calcul.

La majorité des programmes développés utilisent les méthodes d’intégration
numérique de Runge Kutta ou les méthodes predictor-corrector. L’ensemble est basé sur la
connaissance de la forme approximative de la courbe (ex: dT/dt) sur le pas du temps a partir des
données au point initial et 1’équation de variation. Le probleme peut étre traité en adoptant une
méthode numérique souhaitable, en utilisant une petite dimension pour le pas du temps
(typiquement 1’équivalent d’un degré de rotation de vilebrequin) et les itérations successives de

pondération pour le débit (méthode de relaxation) [21].

Une équation différentielle est une relation entre la variable (x), 'image f(x) de cette
variable et une ou plusieurs dérivées de f(x) au point (x), elle peut étre formulée sous la forme

suivante:
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F(x,y,y',...y"):O,y:f(x) (IV—17)

Quelque soit le degré de dérivée de I’équation différentielle, elle peut se transformer en
systeme d’équations différentielles du premier ordre.
Soit:

Y =g (X, y, Y s Y

dy dy 1 dy 2 dy o) dy,_ n
oy, =y, Py oy I o (X Y Y Vs Y, IV —18
I A PRRPCIR RS g T Y (X, Y, Y15 Vasews Yut) ( )

La méthode de Runge -Kutta de quatricme ordre est employée pour la résolution numérique
des équations différentielles du premier ordre. Elle est également applicable pour un systeme
d’équations simultanées. La description de cette méthode est donnée comme suit:

Soit a résoudre une équation différentielle de la forme:

d
d—z = f(x,y).avec y(x,) =y, (IV -19)

L’intégration de cette équation est possible par utilisation des développements en série de Taylor,

tels que:
2 3

’ h ” h V 4
Vuu =yn+hyn+§yn+§yn+..- (IV —20)

La méthode de Runge-Kutta se propose de remplacer I’équation précédente (IV-20) par une formule

de type suivant :

Vo =Y, tak, +bk, +ck, +dk, vV =21
avec;

ky = hf (x,y)

k, = hf (x+mh, y+mk,)

ky=hf (x+nh, y+nk,)

ky=hf (x+ ph, y+ pk;)

1V =-22)

Ou h est I'incrément entre x, et xp4; €t a, b, ¢, d, m, n et p sont des constantes. La solution qui
satisfait ce systeme d’équation est donnée par : a=d=1/6, b=c=1/3, m=n=1/2 et p=1.

L’équation (IV-21) devient:

Vst = Vo +é(k1 +2k, + 2k, +k,)+O(h°) (IV —23)
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avec;

k, = hf (x,y)
k

kzzhf(x+ﬁ,y+—1)
2 k2 (IV —24)

ky=hf (x+—, y+—=

3 f ( > y 2)

k,=hf(x+h,y+k;)

yﬂ+1

Yn

A N+1

X X

Fig.IV-4 : Représentation géométrique de la méthode de Runge Kutta d’ordre 4

La méthode de Runge-Kutta exige donc quatre (4) évaluations de f, ce qui peut étre génant si
f est compliquée. La précision de 1’équation (IV-23) est de ’ordre du premier terme qui a été
négligé dans la série de Taylor, soit : h°. Donc, I’erreur de consistance est d’ordre O (h’) et ’erreur
globale de convergence est d’ordre O (h*). Cette méthode permet également la résolution d’un
systeme d’équations différentielles simultanées du premier ordre (comme par exemple 1’intégration
des débits massiques élémentaires, existants lors des phases d’ouvertures simultanées des organes
de distribution d’un cylindre de moteur a combustion interne (phases d’admission et

d’échappement).

Remarque:
Dans notre cas (sous programme Derivee): Cette méthode a été utilisée pour résoudre

numériquement 1’équation d’énergie (équation de température) déduite du premier principe de la

thermodynamique:
dT, -1 T, dm
ree __ Y ‘[‘]e(t)'he _qx(t).hx].&.ﬁ (IV -25)

dt  rym m dt

rec rec
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Et I’équation de continuité déduite du principe de conservation de masse:

dm dm

d
rec _ e __ m, — qe(t)_qx (t) (IV—26)

dt dt dt

4. Formules de BARRE de SAINT VENANT (Sous programme bsv, Annexe D)

Pour le calcul de débit massique a travers un orifice:

U, U
S. Ss
T. T,
Pe p s

Fig.IV-4: Ecoulement permanent a travers un conduit convergent

Soit un conduit dont la section se rétrécit progressivement (voir Fig.IV-4) et dans lequel

N

évolue un écoulement permanent. Les caractéristiques du fluide a I’entrée du conduit sont les

suivantes: vitesse: U., masse spécifique: pe, pression statique: pe, température statique:T.. Les

parametres: Us, pe, ps et T étant relatifs a la sortie.

Soit une pression d’entrée : p., supérieure a la pression de sortie : ps, et un écoulement

s’effectuant sans échange de chaleur.

L’application du premier principe de la thermodynamique permet d’écrire que la variation

d’énergie cinétique du systeme est égale a sa variation d’enthalpie.
Dot de (1/2) (U ~U?)=H,~H, =C, (T, ~T,), il vient:

Ull2=C,T,+U;I2-C,T, (IV =27)

Le terme (C,T, +U 2/2), représente I’enthalpie totale du fluide pour les conditions d’entrée, telle

que:

C,T,+U’/2=C,[T, (IV -28)

T, : Température totale ou d’arrét relative a la section d’entrée, d’ot: U, =(2C, (T, —T, DR

U,=@C,T, 1-T,/T, )" 1V —29)

Puisque la transformation est adiabatique, il vient:

Te/Tet=(pe/pet)77_1;TS/TS[=(ps/pst)y7_1 1V =30)
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Dans un écoulement adiabatique, les températures et pressions totales restent constantes tout au

long de conduite, d’ou: Ter =Tr et p, =P, d’ou:

s

1
U‘Y:{z_leTe [1—(pslpe )%IHZ (IV =31
}/_ t t

Le débit massique (dm/dt) est égal a:

dmidi=S pU, =S pU. (IV -32)

1
On remarque que: p,/ p., = (ps / p.)rs le débit massique s’écrit:

p. =2y 5
dmldt=S,——(p,/p, )" .| ——=RT.|1-(p,/p,) (1V =33)
’ RTEt ’ t }/_1 ’ t
Soit I’expression générale:
2y ; ™
dmldt=S.p, |—"—|(p,/p,) —=(p,/p,)" v -34
Pyl (=DRT:, {(pé p.) —(p,/p.) } ( )

Le débit massique au travers un orifice s’exprime en fonction de la pression et température
totale d’entrée, et du rapport entre la pression statique de sortie et la pression totale d’entrée. Pour le
calcul du rapport de pression pour lequel les conditions critiques sont réalisées: vitesse sonique
atteinte: La dérivation de 1’expression du débit comprise sous le radicale par rapport a la variable

(ps/pet), donne:

2 pas)
di(p,/p,)" =(p,/p,) " 1d(p/p,)
L’annulation de cette expression permet de déterminer le rapport critique. Il vient:

7+l 2-y 1

2 I 2S = 2 | ;
—(p,/p) ——(p/p,) =0o—(p/p )" ——(p/p,) =0
/4 ' /4 ' /4 ' /4 '
7 2 y+l =
Multipliant cette expression par: (p, / pe,) 7 il vient: = =272 p,/ per) ” soit:
e
(D) Peertique = (21 y+1) 7 (1vV =35)

Deux cas d’écoulement sont a distinguer:
4.1 Ecoulement sonique:

L’écoulement sonique est atteint lorsque la condition suivante est vérifiée:

Py

P 2
(2/y+1)r1
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Le débit massique est alors donné par la formule:

dm/dt = S‘v pcriliqueU

avec;

(IV —=36a)

critique

1
-17 |2
U =2V Rr 1-(2/y+1)ry
crlthue 7/ _ 1 er

1

2 Yrir p
L= — =—2L(2/y+1)r
pcrmque pe,t[}/_i_lj RT ( }/ )7

et

1 1
S, 7 - S, )
dm _SiPecf 2 V72V pp [PHIZ2)_ SPec |22 2 W gy 36
dt  RT, \y+l y—1 7 y+1 /Rﬂm y+1\ y+1
Sous une autre forme, il vient:

2
d_m:SYpCt 27 1 2 ﬁ
dt O\ RT, NV y+1{y+1

et

Ce qui donne finalement pour I’expression du débit massique en écoulement sonique:
¥+l

2(y-1)
am_g o | Y[ 27 (IV —36¢)
dt "\ RT,, \ y+1

Ou encore:
dm Do
—=S. : 1V —-36d
dt * IRT v ( )

et

1( n+l
avec y: fonction de débit telle que: y = \/7/(2/ Y+ I)E[E)
4.2 Ecoulement subsonique:

L’écoulement est dit subsonique lorsque la relation suivante est vérifiée:
Py

po R————
2/y+1)5

Le débit massique donné par 1’équation (IV-34) peut revétir la forme suivante:

am_g \/i\/L[(ps/per)%_(ps/p%)%“} (IV -37a)

de U\ RT, | y-1
Ou encore:
dm pel
—=9S - IV -37b
dt ' |RT v ( )

e t

o) 2 (! .
avec Y : fonction de débit telle que: ¥ = —[n’ "-1x [ r ]} ;avec: T = (&J = (75)‘?
/4 D
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Le débit massique est exprimé en [kg/s], Sy en [mz], Per €n pascals, Te, en degré Kelvin et
R=288 J/kg.°K. En réalité, les pressions qui sont mesurées sur bancs d’essais de moteur, correspond
bien souvent a des pressions statiques et une prise en considération de la vitesse d’entrée: Uk,

apportera la correction suivante sur la formule de débit massique.

U2
pe,S:pC,[_pe 2e
2
T
’ o 2C

p
1
De I’équation de la continuité: p S U, = p,S,U,, il vient: U, =U (ps,s /pe,s);(Ss /S,)
2
Par ailleurs: U] =2C (T, -T,,)= [ZCP (T, —TS,S)/(I (po7p.)r(s,18, )zﬂ

a. En écoulement subsonique, il vient:

dm 2y 1 2 i 2
=S Pes | (—(ps /p.) =(p,/p.)) ]/(1—(& /p.) (S, /Se)zj (IV -38)
dt RT, \|7-1

b. En écoulement sonique, la correction sera de la forme suivante:
Y
Pl p.=Q2/y+1)r
y 2
D’Ofl: Uérilique - Uez = Uérilique [1 - (2/ 7+ 1)ﬁ} (Sv /Se )2 :l

Soit:

2

2 2
-1 1
CL Sy R/ e S e (7 O e [ (1V —39)
dt '\ RT, y+1\ y+1 y+1 S,

e,s
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5. Organigramme du modele proposé (méthode inertielle capacitive)

- Déclaration des variables
- Déclaration des constantes
— Déclaration des parametres

Initialisation globale

Hypotheses de modélisation

Ecriture des conditions initiales :

I=1, t=0

- Calcul de la pression d’entrée ;
—  Spécification de la pression de sortie
122, t=(i-1).t

Calcul des propriétés thermodynamiques des gaz:
- D’entrée dans 1’élément inertiel ;
- De sortie de la capacité ;
- Dans la capacité avec les parametres de la capacité

Calcul de débit entrant dans 1’élément inertiel (qil(i))

hil=hcl

Qil (i) >0.

&
<

hil=he

A

Calcul de débit (sortant/entrant) dans I’élément capacitif (qc1(i))

Non Oui
s (i) <Pcl(i) >
Subroutine BSV Subroutine BSV
Calcul des fonctions de débit v Calcul des fonctions de débit

Qcl(i)=f (parametres de sortie)-débit entrant
hc10=hs

Qcl1(i)=f (parametres de capacité)-débit sortant
hc10=hcl

A
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Subroutine Derivee:
Description de systeme
différentiel de la
configuration

Calcul de bilan d’énergie et de masse:
Température et masse dans 1’élément capacitif

Méthode Runge Kutta

A

—  Déclaration des conditions initiales
—  Affectation des variables d’intégration

A 4

— Calcul de la température tc1(i)
— Calcul de la masse zc1(i)

— Calcul de la pression Pcl(i)
dans la capacité

Ecriture des
résultats de
calcul

End



Chapitre V  Etude expérimentale

Validation du modéle proposé (Méthode inertielle capacitive)
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Etude expérimentale

L. Description du banc d’essai

On appelle banc d’essais moteurs 1’ensemble des installations permettant la rotation
autonome de moteurs thermiques dans les conditions optimales de travail, de sécurité et de confort;
ces installations construites autour d’un frein moteur, qui en est 1’élément essentiel, comprenant

également les moyens de mesure, de refroidissement, d’évacuation des gaz brilés, etc.

Le banc d’essais moteurs est 1I’élément indispensable aux constructeurs, aux équipementiers,
aux pétroliers et aux préparateurs de véhicules, leur permettant d’assurer la majeure partie de leurs

essais, qu’ils soient de recherche, de mise au point ou d’endurance.

Le banc d’essais moteurs est un moyen complexe et onéreux qu’il convient de définir avec
soin par un cahier des charges précis et dont la gestion devra étre rigoureuse afin d’assurer un
engagement maximal, la maintenance et 1’organisation étant des éléments essentiels de cette
gestion.

Tous les bancs d’essais ont un certain nombre de fonctions communes, auxquelles il faut

ajouter les spécifications propres a chaque type d’essai particulier.

Parmi les quatre grandes familles de bancs d’essais moteurs (bancs de fin de chaine, les
bancs de recherche, les bancs de mise au point et les bancs d’endurance), on distingue en général
cinq grandes familles d’essais de recherche (en combustion, sur les frottements mécaniques, en

thermique, en vibrations et acoustiques et de visualisation (écoulements, combustion)).

Les cellules d’essais sont fermées et équipées d’un seul banc, leur superficie importante
(30 2 40 m?) permet I’installation de machines ou de montages d’essais particuliers. L’équipement
d’une seule cellule permet: 1’acquisition et le traitement partiel d’un grand nombre de parametres
(60 a 80 en permanence, avec la possibilité d’installer une ou plusieurs centrales d’acquisition
portant le nombre de parametres a 100 ou 200), avec une précision maximale tenant compte de la
grande dynamique de mesure nécessaire; le réglage en température et en hygrométrie de 1’air
comburant. Les bancs d’essais de recherche en combustion et en frottements mécaniques sont

équipés de génératrices permettant 1’étude en régimes transitoires.



Chapitre V Etude expérimentale 117

I1. Caractéristiques des organes du banc d’essai

1. Le moteur thermique

Le moteur thermique utilisé sur le banc d’essai est un moteur Honda GC160, de Honda Motor
Co.Ltd. 1l s’agit d’un moteur monocylindrique a quatre temps. Le moteur Honda est congu pour
assurer un service sir et fiable dans des conditions d’utilisation conformes aux instructions.

1.1. Identifications des piéces constitutives

FILTRE A AIR BOUGIE IPALLUMAGE TIRETTE IXE STARTER

BOUCIHION DE REMPLIE- LEVIER DE COMMANDE

SAGE IPERSENCE

POIGNEE DE DEMARRELUR

RESERVIR IFERSENCE DEMARREUR A RECUL

SILENCIEL'X

Fig.V-1: Identifications des pieces constitutives

— Pour ce type de moteur, ’huile SAE 10W30 est recommandée pour un usage général, toute
température.

— Dans le cas de fonctionnement, avec carburant, 1’essence automobile sans plomb ayant un
indice d’octane recherche d’au moins 91 (ou un indice d’octane pompe d’au moins 86) est

utilisée.
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1.2. Caractéristiques du moteur thermique

Dans notre essai, le moteur ne briile pas de carburant, il est entrainé a partir d’un moteur électrique.

— Dimensions
Modele GC160
Code de description d’équipement de puissance GCABE
Longueur 337 mm
Largeur 369 mm
Hauteur 331 mm
Poids a sec 11,5 kg
Tableau (V-1): dimensions du moteur thermique
— Moteur

Type de moteur Allumage commandé, 4 temps, came en téte,

Cylindrée 160 cm®

AlésagexCourse (64%x50) mm

Rapport volumétrique 8,5:1

Puissance maximale 3,4 kW a 3600 tr/min

Couple maximal 9,4 N.m a 2500 tr/min

Consommation de carburant 1,5 I/h a 3600 tr/min

Systeme de refroidissement Air forcé

Systeme d’allumage Transistor magnétique

Sens de rotation d’arbre PTO Sens inverse des aiguilles d’une montre

Contenance de réservoir d’essence | 1,81

Contenance en huile moteur 0,581

Huile moteur Classification de service SF ou SG : SAE 10w-30

Bougie d’allumage BPR6ES (NGK)

Tableau (V-2): caractéristiques du moteur thermique

1.3. Fonctionnement

Dans le cas du fonctionnement avec carburant (combustion), la bougie d’allumage
recommandée est: BPROES (NGK), dans notre cas, le moteur a combustion interne est entrainé par
un moteur électrique asynchrone triphasé fermé piloté par variateur électronique.
2. Le moteur électrique

C’est un moteur asynchrone triphasé fermé pour systeme d’entrailnement a vitesse variable
(0,18+132) KW, Moteur 2p, piloté par variateur électronique LSMV.
Commande de vitesse de rotation du moteur électrique (pour sélectionner N (tr/min)),
potentiometre, variateur unidrive sp 4,5 TLED.
Le moteur LSMV résulte de ’expérience de Leroy-Somer en variation de vitesse et de 1’évolution
des performances des nouveaux contrdleurs électroniques.
— Puissance de (0,25+132) KW;
— Hauteur d’axe de (71+315) mm;

— Podles (2,4 +6);
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— Alimentation triphasée 380/415 V, protection IPSS;
Le LSMYV est a la base d’une large gamme de moteurs pour la variation de vitesse.
Leroy-Somer peut fournir également des moteurs a carter en fonte FLSMV, des moteurs a
protection mécanique renforcée FLSCMV et des moteurs a carcasse aluminium et a protection
IP32PLSMV.
2.1. Description des moteurs triphasés LSMV

Désignation (carter a ailettes, stator, rotor, arbre flasques paliers, roulements et graissage,

chicane, joints d’étanchéité, ventilateur, capot de ventilation, boite a bornes).

Fig. V-2: Moteur électrique triphasé

3. Variateur électronique universel de vitesse UNIDRIVE SP:

Le variateur électronique permet de faire varier la vitesse du moteur en fonctionnement. Le
variateur doit étre paramétré afin de s’adapter aux caractéristiques du moteur. Ces parametres sont
préenregistrés dans 1’appareil, on se contente de les vérifier par rapport au cablage du moteur. On
choisit d’afficher les caractéristiques en fonction du temps, car la puissance utile est directement

reliée a la mesure du couple (erroné).

unie haisons capfeur fremd capteur variateur
centrale terre vitesse poudre couple moteur fréguens

N G [

IER
—

| interface voltmetre

/ :’;,,
R g/"

Fig.V-3: Schéma de cablage du variateur
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Schéma de cablage du variateur: fonctionnement d’un moteur asynchrone avec un variateur
électronique. L’UNIDRIVE SP est, en standard un variateur alternatif destiné a I’alimentation de
moteurs asynchrones avec ou sans codeur. Pour le paramétrage, I’ UNIDRIVE SP, peut donc étre
configuré dans différents modes de fonctionnement suivants:

— Fonctionnement a controle vectoriel de flux sans retour: grice a sa puissance de calcul, le
variateur contrdle séparément le courant magnétisant et le courant actif avec un moteur
asynchrone standard. La vitesse et la position du rotor sont calculées pour contrdler le couple et
la vitesse du moteur. Ce mode de fonctionnement convient donc a la majorité des applications.

— Fonctionnement a controle vectoriel de flux avec retour: I'utilisation de ce mode de
fonctionnement sur un moteur asynchrone standard, permet de mieux maitriser le couple et la
vitesse du moteur sur une plus grande plage de vitesse (y compris a la vitesse nulle) avec des
performances dynamiques accrues.

Le moteur doit étre équipé d’un codeur incrémental, SinCos, SSI, EnDat ou d’un résolveur

pour donner la position et la vitesse du rotor.

4. Capteur de pression
Dans n’importe qu’elle étude de performance d’un moteur, il est nécessaire de mesurer la
pression a I’intérieur du cylindre du moteur. Plusieurs méthodes peuvent €tre utilisées, I’équipement
de mesure doit étre installé le plus prés possible de la téte du cylindre, dans un environnement lui
permettant de supporter les chocs thermiques, une température ambiante élevée, un niveau
d’interférence électrique €élevé et des vibrations normales de fonctionnement conséquent.
KISTLER propose des capteurs de pression destinés aux applications les plus diverses du
secteur de recherche, du développement et de la fabrication.
4.1. Détails du produit 6117BFD17
Bougie d’allumage instrumentée M14x1,25 a capteur de pression cylindre intégré, 200 bars
joint plat L=19 mm, valeur thermique 7.
4.2. Applications
La mesure de pression cylindre par bougie d’allumage instrumentée est appliquée dans le cas
ou I’on souhaite éviter un alésage de mesure séparé.
4.3. Propriétés
Mesures sans alésage d’indication, fréquence propre tres élevée, capteur en affleurement sur
la face frontale, haute sensibilité, haute précision, différentes valeurs thermiques et différentes

positions de 1’étincelle disponibles.
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4.4. Spécifications

désignations spécifications
Longueur de filetage 19 mm

joint Plat

Valeur thermique WW 7

Position d’étincelle 5.2 mm
Ecartement des électrodes 0.8 mm
Ouverture de clé 0C17

Plage de mesure (0+200) bars
surcharge 250 bars
Sensibilité PC/bar=15
Fréquence propre 130 KHz
Linéarité P%FSO <*0.6
Plage de température de service (-50+350) °C
Variation de la sensibilité sans refroid. | %<+1.5
Choc thermique dp (courte durée) <%0.8 bar
Choc thermique dp mi Yo<t4

Choc thermique dp max Yo<x2
Sensibilité a I’accélération <0.005 bar/g
Filetage M14x1.25
Connecteur BNC pos
Longueur de cable (longueur standard) | 1 m

Tableau (V-3): Spécifications de la bougie d’allumage instrumentée avec un capteur de pression

4 'rUI‘ FI-
700815 [ 1O T AT
SW16 !
i ! '
s
@ 1B e
‘g_ | g 208
] 0ok
: |
“D 1
3.315.042 .i
Y ]
i 4
| M14x1,25

Fig.V-4: Bougie d’allumage instrumentée avec un capteur de pression intégré

' ! Typ 1721
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5. Débitmetre

Le débitmetre utilisé est de marque SIERRA, modele 780 S, avec une précision de lecture de

(£1%) et une échelle globale de répétitivité (full scale repeatability) de (+0,2%).

5.1. Caractéristiques/propriétés

Marque SIERRA

Modele 780 S-NAA-D6-EN2-P2-V3-DD-O
N° 77140

Série 84581

Input (18+30) V

Output 0+10) V

Oper press 6 bars G pipe 2 inch
Oper V temp. 12°C

Réf temp. 0°C

Date OMFR 5/05

Réf press 1013,25 m BARRA
Units kg/HR GAS AIR | User FS 500

Tableau (V-4): caractéristiques du débitmetre

Enclosure
adjustable to any _/
viewing position

FLOW e

Flow direction indicator
should point downstream
in the direction of flow

Fig.V-5: Installation et orientation du débitmetre
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6. Carte d’acquisition

L’ensemble complet de la carte d’acquisition NI PCI-6014, nécessite:

— Un bloc de connexion- terminaison a vis, SCC-68 ;

— Un cable blindé, SH68-68-EP (2m) ;

— NIPCI-6014 ;

— Logiciels: NI LabVIEW full development system pour Windows (francgais) ou LabVIEW
application builder pour Windows (francais).

Tous ces produits sont congus et fabriqués par National Instruments (NI) de maniere a

minimiser les pannes.

Chaque NI PCI-6014 nécessite:

= ca—e+ _J @

1 Bloc de connexian 1 Cahle NI PCI-6014 Logiciels

La carte d’acquisition d’information utilisée pendant notre essai est de NI B séries
Multifonction: 16-Bits, 200 kS/s, 16 Analog Inputs (résolution) avec le systeme
d’exploitation Windows 2000/Xp, avec le software (logiciel) recommandé LabVIEW.

Fig.V-6: Carte d’acquisition

NI PCI- 6014, économique, 16 bits, 200 Kéch/s, DAQ multifonction a 16 entrées
analogiques intégration a LabVIEW. La carte PCI-6014 peut effectuer les opérations d’E/S

numériques et de compteurs/timers tout en effectuant les opérations d’entrées analogiques.
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6.1. Caractéristiques

produit PCI-6014

Famille de produit DAQ multifonction

Format PCI

Systeme d’exploitation Windows, temps réel

Support de LabVIEW RT

Famille de produit d’acquisition de données Séries B

Entrées analogiques

Résolution 16 bits

Fréquence d’échantillonnage 200 Kéch/s

Tension d’entrée analogique maximum 10V

Sorties analogiques

Résolution 16 bits

Tension de sortie analogique maximum 10V

Tableau (V-5): caractéristiques de carte d’acquisition

7. Logiciel LabVIEW

Le langage LabVIEW est un langage de programmation graphique qui utilise des icones a

la place de lignes de texte pour créer des applications. Contrairement aux langages de

programmation textuels ou les instructions déterminent I’exécution du programme, LabVIEW

utilise une programmation par flux de données dans laquelle celui-ci détermine I’exécution. Dans

LabVIEW, vous construisez une interface utilisateur a 1’aide d’un ensemble d’outils et d’objets.

L’interface utilisateur est appelée la face-avant. Vous ajoutez ensuite un code a 1’aide de

représentations graphiques de fonctions pour controler les objets de la face-avant.

I11. Description de la ligne d’admission d’air pour le moteur de banc d’essai

No | Désignation Dimensions

1 Tube d’admission L;=1000 mm, D;=30 mm

2 Adaptation (convergent) L,=70 mm, D,;=30 mm, D,,=19 mm

3 Cale (Divergent) L;=7 mm, D3;=19 mm, D3,=27.5 mm

4 Port d’admission L,=15.75 mm, D;,==27.5 mm

5 | Coude Ls=24 mm, D5;=27.7 mm (S;=602 mm"),
D5,=23.2 mm (S,=422.7 mm’)

6 Pipe d’admission L¢=8 mm, Dc=23.2 mm

7 Moteur monocylindre entrainé 4 temps, 160 cm’, 3.7 KW 2 3600 trs/min

8 Volume tampon de 200 litres On considere qu’on débouche a I’atmosphere. L’ intérét de
volume tampon est de moyenné de débit.

9 Variateur électronique de vitesse | Pour sélectionner les régimes de rotation du MCI

M | Moteur électrique Entralnement+Régulation de la vitesse de rotation du moteur
monocylindre

D | Débitmetre Mesure de débit

PC | Computer Pour I’acquisition des données (for data acquisition)

La ligne complete a une longueur totale de 1 =1124.75 mm

Tableau V-6 : Organes de I’installation expérimentale
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1
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Fig.V-7 : Installation expérimentale
I1I-1. L’installation expérimentale

Elle est composée des €éléments illustrés ci-dessus (Fig.V-7): la ligne d’admission (1-6),
moteur a combustion interne monocylindre a quatre temps (7), moteur électrique (M), moteur
asynchrone triphasé fermé piloté par variateur électronique LSMV(M) pour I’entrainement du MCI,
variateur de vitesses UNIDRIVE SP4.5TLED (9) pour sélectionner les régimes de rotation du MCI
(pour la régulation de sa vitesse de rotation), (le MCI, ne fonctionne pas avec combustion dans
notre cas). Un volume tampon de 200 litres (8), son intérét est de moyenner le débit, en considérant
qu’on débouche a I’atmosphere. Un débitmetre permet ensuite de mesurer le débit a la sortie de ce
volume. En plus, bien sir, des éléments d’acquisition (carte d’acquisition PCI-6014, PC, céables de
connexion), le capteur de pression KISTLER 6117BFD17 a été installé dans la bougie d’allumage

instrumentée.

I11.2. Mode opératoire

Afin de caractériser I’écoulement a travers la ligne d’admission considérée, liée a ce moteur
monocylindre, on doit effectuer deux types de mesures principales pour différents régimes du
moteur a combustion interne a savoir (1800, 2000, 2400, 2700 et 3000) tr/min:

— Mesure de pression cylindre: a 1’aide d’un capteur de pression KISTLER 6117BFD17,
installé dans la bougie d’allumage instrumentée (et par suite en liaison directe avec le volume
du cylindre) et lié a un PC a travers une carte d’acquisition PCI-6014 et en utilisant le logiciel
Labview, on peut acquérir toutes les informations relatives a la pression instantanée du cylindre
durant un nombre déterminé de cycles.

— Mesure de débit : a I’aide d’un débitmetre (D), en considérant qu’on débouche a I’atmosphere
mais, afin de moyenner le débit, on doit installer un volume tampon de capacité 200 litres (8)
entre la sortie de cylindre et I’emplacement de débitmetre (D) avec la sonde correspondante
(c'est-a-dire tranquilliser I’écoulement afin de mesurer une valeur moyenne de débit au niveau

de débitmetre (D).
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Afin de valider la méthode proposée, «méthode inertielle capacitive MIC», et apres
adaptation du modele (programme) aux méme conditions initiales et aux limites du banc d’essai,
nous avons comparé les valeurs calculées et celles mesurées pour les régimes cités ci-dessous, et
cela en utilisant les caractéristiques géométriques de la ligne d’admission et celles déduites apres

calage des parametres de la méthode MIC en se basant sur les calculs CFD correspondants.

Régimes Valeurs Valeurs estimées Valeurs calculées
[tr/min] mesurées [kg/h] | par Q (formule VI-7) [kg/h] par MIC [kg/h]
1798 9,44 11,13 9,40
2011 10,38 12,45 10,93
2413 13,43 14,94 13,78
2703 15,11 16,73 15,96
3000 17,92 18,60 18,31

Tableau (V-7): Données des débits mesurés et calculés en fonction de régime de rotation
IV. Acquisition des données

1. Les sections de passage en fonction des levées des soupapes d’admission et d’échappement

Levées de soupapes miniBEM

|—échappemem ——admission —jeu|

5 /i i
4 W
\ \

@

levée (mn)
P
— |

100 200 300 400 500 600 700 a0

Angle vibrequin ()

echenmm
admenmm 6
L

echenmm
admenmm
L

ech, adm [mm]
w
1

ech, adm [mm]
?

T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T T
0 100 200 300 400 500 600 700 0 100 200 300 400 500 600 700
Angle mésuré [deg] Angle réel[deqg]

Fig.V-8: Courbes des levées des soupapes d’admission et d’échappement
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2. Pression instantanée, section effective de soupape interpolée et pression moyenne

25
N=1800 tr/min
207 ——— :Pression instantannée en cylindre
15 :Section effective de soupape
Temps d’un cycle

o teyer=720.60/(1800.2.1)=0,0667 s
5; °] Pas de temps (At) de la section effective
£ o- At=tey1/720=0.0667 $/720=9,259.10"s
'% 5 Fréquence d’admission (/échappement)
= o] f=N [rad/s]/4n=1800.2.7.1Hz/60s.47t
4 =15Hz

-154

-20 - L L |

-25 T T T T T T T T T

0,0 0,2 0,4 0,6 0,8 1,0
t[s]
25
N=2000 tr/min
201 ——— : Pression instantannée en cylindre
15 ———— : Section effective de soupape
1 Temps d’un cycle

o ] teyer=720.60/(2000.2.71)=0,0600 s
5; > Pas de temps (At) de la section effective
£ o4 At=tey1/720=0.0600 s/720=8,333.10"s
‘% 5 Fréquence d’admission (/échappement)
= o] f=N [rad/s]/47=2000.2.7.1Hz/60s.47
g =16,67 Hz

154

20 Rk i 1 “ U

-25 —frrrrrree LAAALLALAL LAAARARLLL LAAAMAAARL LAAALLAAL LAAAMARLAL LAAARARALL LALLM LAAALARLAL LAAARAAALL

t[s]

Pcyl[bar]-Seff[m*]*10™

N=2400 tr/min
——— : Pression instantannée en cylindre
——— : Section effective de soupape

t[s]

Temps d’un cycle
teye=720.60/(2400.2.7)=0,0500 s
Pas de temps (At) de la section effective
At=tey1/720=0.0500 s/720=6,944. 107s
Fréquence d’admission (/échappement)
f=N [rad/s]/4n=2400.2.7t.1Hz/60s.41t
=20 Hz
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25
] N=2700 tr/min
20 ——— : Pression instantannée en cylindre
15 ——— : Section effective de soupape Temps d’un cycle
L 10] teye1=720.60/(2700.2.7)=0,0444 s
£ ] Pas de temps (At) de la section effective
E ] At=ty1/720=0.0444 s/72()=6,173.1()_ss
ﬁ %] Fréquence d’admission (/échappement)
§ 57 % f=N [rad/s]/41=2700.2.7%.1Hz/60s.47
g 104 =22,5Hz
o ]
154
20
25 - T T T T T T
0,0 0.2 04 06 08 1,
t[s]
25
] N=3000 tr/min
20'_ :Pression instantannée en cylindre Temps d’un cycle
15 :Section effective de soupape teye1=720.60/(3000.2.7)=0,0400 s
. 10l Pas de temps (At) de la section effective
E . At=tcy1/720=0.0400 $/720=5,555.10"s
‘E, Fréquence d’admission (/échappement)
g 1T T N f=N [rad/s]/41=3000.2.7. 1H2/60s.47
S NN =25Hz
£ i
= 104
.4
154
2] TR ! RN R R AR AN J
-25 T T T T T T T T
0,0 0.2 04 06 08 1,
t[s]
25 25
N —— :Pression moyenne en fonction du temps pour un cycle N [ :Pression moyenne en fonction de I'angle de rotation de vi
20 20
15 15—3
% 10 % 10—:
£ E ]
o o]
5-: 5—:
o
R o R S A DS A RS A
t[s] Angle [deg]

Fig.V-9: Pression instantanée, section effective de soupape interpolée et la pression moyenne en
cylindre pour cinq régimes de rotation du moteur thermique
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Résultats et Interprétations

Nous avons 16 configurations géométriques:
1. pour le diametre Dy=30mm: les longueurs Ly= [150, 250, 300, 500 et 1000] mm ;
2. pour le diametre Dy=20mm : les longueurs Lo= [150, 250, 300, 400 et 500] mm ;
3. pour le diametre Dy=40mm : les longueurs Lo= [150, 250, 300, 400 et 500] mm ;

L500D40 | 1.300D40 | 1.250D40 | 1.150D40
L500D30 | 1.300D30 | 1.250D30 | 1.150D30
[.500D20 | 1.300D20 | [.250D20 | 1.150D20
L1000D30 | L400D20 | L400D40 | L400D30

Tableau (VI-1): configurations géométriques étudiées (L: longueurs, D: diametres)

P

Fig.VI-1: Schéma d’élément tubulure considéré

Les fréquences utilisées pour ces quinze géométries (sans Dy=30, Ly=1000) ci-dessus sont :
n=[10, 25, 50, 75 et 100] Hz. Pour la validation expérimentale et numérique de nos calculs par la
méthode inertielle capacitive (MIC), nous avons sélectionné une plage de fréquences pour les
régimes du moteur a combustion interne : n= [10, 12.5, 15, 17.5, 20, 22.5 et 25] Hz, pour la
géométrie expérimentale de tube de (Dy=30mm et Ly=1000mm) relative a la longueur d’admission

du banc d’essai.

Donc, pour étudier I'influence des effets d’inertie sur I’écoulement du fluide a travers les
tubulures d’admission et d’échappement de moteur a combustion interne, quinze géométries sont

considérés en variant les deux parametres géométriques du tube [Lg et D).

En se basant sur les calculs CFD (Ansys.CFX), exécutés sur toutes les configurations
précédentes et pour les différentes valeurs des fréquences mentionnées précédemment, et afin de
caler les parametres de la méthode inertielle capacitive, on doit agir sur la longueur (Lo) de
I’élément inertiel et les deux sections ou le diamétre (Dg) de 1’élément inertiel et celui de la sortie de
I’élément capacitif (les parametres qui délimitent le volume de gaz considéré), de telle sorte que les
courbes de la pression instantanée p(t) et le débit instantané Q(t) déduit des deux méthodes de calcul

soient superposeés.
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Les valeurs des parametres de calage (L/Lo) g et (D/Dy) g1 et (D/Dg) gc pour les différentes

configurations, sont récapitulées dans les tableaux ci-dessous:

1. L/Ly
GL150D20 GL250D20 GL300D20 GL400D20 GL500D20

10Hz 1,07 1,065 1,06 1,05 1,04

25 Hz 1,05 1,03 1,02 1,00 0,98

50 Hz 1,02 0,98 0,95 0,92 0,88

75Hz | 0,99 0,93 0,90 0,85 0,80

100 Hz | 0,97 0,89 0,83 0,78 0,73
GL150D30 GL250D30 GL300D30 GL400D30 GL500D30

10Hz 1,06 1,05 1,05 1,05 1,03

25 Hz 1,04 1,03 1,02 0,99 0,98

50 Hz 1,02 0,98 0,96 0,92 0,90

75Hz | 0,99 0,93 0,91 0,84 0,82

100 Hz | 0,96 0,89 0,85 0,76 0,75
GL150D40 GL250D40 GL300D40 GL400D40 GL500D40

10Hz 1,06 1,05 1,04 1,05 1,04

25 Hz 1,05 1,03 1,02 0,99 0,98

50 Hz 1,02 0,98 0,96 0,92 0,88

75Hz | 0,98 0,93 0,90 0,84 0,80

100 Hz | 0,95 0,88 0,83 0,76 0,73

2. (D/Dy)-Inertie
GL150D20 GL250D20 GL300D20 GL400D20 GL500D20

10Hz 0,93 0,935 0,94 0,945 0,95

25Hz | 095 0,97 0,98 1,00 1,02

50Hz | 0098 1,03 1,05 1,09 1,14

75 Hz 1,01 1,08 1,12 1,18 1,25

100 Hz | 1,03 1,12 1,20 1,25 1,35
GL150D30 GL250D30 GL300D30 GL400D30 GL500D30

10Hz 0,93 0,94 0,95 0,94 0,96

25Hz | 095 0,98 0,99 1,01 1,02

50Hz | 0098 1,03 1,04 1,09 1,1

75 Hz 1,02 1,08 1,1 1,20 1,2

100 Hz | 1,04 1,12 1,18 1,25 1,3
GL150D40 GL250D40 GL300D40 GL400D40 GL500D40

10Hz 0,93 0,94 0,93 0,94 0,96

25Hz | 095 0,97 0,98 1,01 1,02

50Hz | 0098 1,03 1,04 1,09 1,14

75 Hz 1,02 1,08 1,11 1,20 1,25

100 Hz | 1,04 1,14 1,20 1,25 1,30
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3. (D/Dy)-Capacité

GL150D20 GL250D20 GL300D20 GL400D20 GL500D20

10Hz 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00

25 Hz 1,00 1,00 1,00 0,99 0,98

50 Hz 1,00 0,98 0,95 0,92 0,88

75Hz | 0,99 0,93 0,89 0,86 0,80

100 Hz | 0,97 0,88 0,82 0,80 0,74
GL150D30 GL250D30 GL300D30 GL400D30 GLS500D30

10Hz 1 1 1 1,00 1

25 Hz 1 1 1 0,99 0,97

50 Hz 1 0,98 0,96 0,92 0,92

75Hz | 0,98 0,93 0,9 0,84 0,85

100 Hz | 0,96 0,88 0,84 0,78 0,76
GL150D40 GL250D40 GL300D40 GL400D40 GL500D40

10Hz 1,00 1,00 1,00 1,00 1,00

25 Hz 1,00 1,00 1,00 0,99 0,97

50 Hz 1,00 0,98 0,96 0,92 0,88

75Hz | 0,98 0,93 0,90 0,84 0,80

100 Hz | 0,95 0,88 0,82 0,78 0,74

Tableaux (VI-2): Parametres géométriques de calage pour toutes les configurations des tubes

(D=20, 30, 40) mm, (L=150, 250, 300, 400, 500) mm, Sec0 (D20)=3,141592.¢ *m?, Sec0
(D30)=7,068583.¢*m?, Sec0 (D40)=12,56637.¢ *m*

Fréquences | L/L (D/Dy)x (D/Dy)c
10Hz 1.000 1.000 1.000
12.5 Hz 0.980 1.020 0.980
15 Hz 0.965 1.035 0.965
17.5 Hz 0.950 1.050 0.950
20 Hz 0.935 1.065 0.930
22.5Hz 0.920 1.080 0.910
25 Hz 0.900 1.100 0.900

Tableau (VI-3): Parametres de calage pour la configuration: GL1000D30, Fréquences [10, 12.5,
15, 17.5, 20, 22.5, 25] Hz, Sec0=7.068583 ¢™* m”
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A partir de cette étude paramétrique, on peut tracer les courbes (Fig.5. A, B, et C):
1,10 E
1,05 3
1,00 3
0,95 3
0,90
0,85
0,80 3
0,75 3
0,70 3
0,65 3
0,60 AN
0,55 _f —=—:1,=500, D =[20, 30, 40]

LL,

0,50 — : L,=300, D,=[20, 30, 40]
0,45 3
0,40 3| —+ :L,=1000, D,=[20, 30, 40]
T | AARARRLLA] | RAAAARLAL] | RAAAARLAL] | RAALARLAL] | RAALALARLS | RAALALARLS | RAALALARL] | RAALALARL] | RARRALARL] | RARRALARL]
0 10 20 30 40 50 60 70 80 90 100 110

Frequency [Hz]

A- Effet de la longueur de tube (longueur inertielle)

1 L,=500, D,=[20, 30, 40] <
:L,=400, D,=[20, 30, 40]
:L,=300, D,=[20, 30, 40]
:L,=250, D,=[20, 30, 40] /
:L,=150, D,=[20, 30, 40] /

: L,=1000, D=[20, 30, 40]

o g o o o o

(D/D) Inertial element

1,0 3
0,9 4

Frequency [Hz]
B- Effet de diametre de tube (diameétre inertiel)

1,05
1,00 —
0,95 —
0,90 —
0,85 3
:‘E’ 0,80 E
E
(7] E
@ 075
[ E
Z 0705
g E
S o065
] E
© o060
Q' gs53| = :L,=500, Dy=[20, 30, 40] <
e {| —@— :L,=400, D=[20, 30, 40] N
0,50 : L,=300, D =[20, 30, 40] N
0as 3| Y :L,=250, D;=[20, 30, 40]
E : L,=150, D,=[20, 30, 40]
040| —<—:L=1000, D =[20, 30, 40] R
0,35 T e B R ARRE e ARERa e B T
0 20 40 60 80 100

Frequency [Hz]

C- Effet de I’orifice de soupape (sortie de capacité)
Fig.VI-2: Effets des caractéristiques géométriques de la configuration inertielle capacitive (A, B, C)
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Les parametres de calage ci-dessus, sont représentés sous les formes suivantes:

L/Lo =f(n)
(D/D,),, = f(n) VI-1)
(D/DO)CE :f(l’l)

On remarque sur les figures (Fig.VI-2. A, B, et C), que pour les tubes compacts (L/D
<[3.75+7.5]), 'influence des effets d’inertie est faible ou négligeable, c'est-a-dire, dans le cas
d’un moteur ou le collecteur d’admission est compact (voir notion de compacité en Annexe A),
le caractere transitoire de 1’écoulement n’engendre que de faibles effets d’inertie. Avec une
forme compacte de collecteur d’admission, les différences de pression dues a I’effet d’inertie de
la colonne gazeuse dans les troncons du conduit d’admission, sont faibles devant celles liées a
I’écoulement de fluide a travers les orifices (soupape et/ou papillon). Dans ce cas, I’hypothese
de quasi-stationnarité de 1’écoulement peut étre admise a titre d’approximation allégeant
considérablement le traitement numérique du probleme. Il est mentionné dans des études

précédentes que les effets d’inertie ne sont pas significatifs au dessous de (L/D<10.)[38].

Avec I’augmentation de la longueur géométrique (Ly) de 1’élément inertiel, en gardant le
diametre (D) constant, on remarque un accroissement de 1’écart entre les courbes de p(t) et Q(t)
pour les calculs CFD et celles de la méthode (MIC) a cause de I’apparition progressive de
I’influence des effets d’inertie de la colonne gazeuse dans le tube. Par conséquent, le parametre

(L/Ly) g1 diminué. Par manipulation de 1’équation (VI-2):

dq,(t) _S,

" T-[pe )= p,.. ()] (VI -2)

La différence de pression a travers la colonne gazeuse due a I’effet de I’inertie est donnée par:

telle que;

L dq (1) dr
H—p (H)=— 2 ="" VI -3
p.()—p,.(1) s, 7 ( )
L
F=—q.(t
S q.(t)

EI

est définie par la quantité du mouvement de fluide et liée a la différence de pression a travers la
colonne gazeuse par 1’équation (VI-4):

p.®)—p,. ()= ar (VI-4)
dt

Les propriétés matérielles dans ce cas sont caractérisées par 1’inertance (L¢) définie par:

L =— (VI -5)
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Donc, en augmentant L (longueur de tube, de la colonne gazeuse), I'inertie augmente et son

influence sur I’écoulement du fluide augmente avec 1’augmentation du régime (fréquence) du

moteur. Pour les bas régimes, elle est moins sensible, mais pour les grands régimes, 1’influence

augmente.

Comme il est montré sur la figure (Fig.VI-2. A), a une fréquence constante, on remarque que le
rapport de calage (L/Ly) diminue en augmentant la longueur géométrique (Lo) et en gardant (D)
constant. Sur la méme figure, on remarque que (L/Ly) diminue linéairement en fonction de la
fréquence (n). Par contre on remarque que pour la méme fréquence et le méme diametre (dans
les mémes conditions), le rapport de calage (D/Dy) de 1’élément inertiel augmente en
augmentant la longueur géométrique (Lg). Aussi, (D/Dp) g1 augmente linéairement en fonction
de la fréquence (régime du moteur, voir (Fig. VI-2. B)). Ces deux parametres : (L/Lo) g et
(D/Dy) g1 sont liés a la différence de pression due aux effets d’inertie de la colonne gazeuse (voir

équation (VI-4)).

A partir du principe fondamental de la dynamique, les différences de pression due aux effets
d’inertie sont directement liées a la quantité de mouvement [Ap=dl/dt, I'= (L/S).Q (t)] ou les
caractéristiques géométriques de tube et le débit massique d’écoulement. Donc, en diminuant la
longueur ou en augmentant la section de I’élément inertiel, la différence de pression diminue et
par conséquent, la résistance de gaz a tout changement en son état de mouvement (vecteur
vitesse) diminue. L’augmentation de la vitesse de rotation (fréquence) du moteur implique des
variations rapides de pression et par suite des effets d’inertie. Dans de telles circonstances, le
systeme réagit sans attendre un état pseudo stationnaire. Ceci nous conduit a prendre en compte
les effets d’inertie de fluide en écoulement. Aussi, si le tube est court (longueur se réduit), le
temps de passage de I’onde sera en plus faible comparé avec le temps du processus complet.
Avec 1’augmentation de la section de tube, le débit massique augmente et la vitesse du gaz

diminue.

Comme il est montré sur la figure (Fig. VI-2. C), le rapport de calage (D/Dy) gc lié a la
différence de pression a travers l’orifice de soupape diminue pour la méme fréquence
(fréquence constante) en augmentant la longueur géométrique (Ly). En fonction du régime du
moteur (fréquence), il diminue linéairement et ce de facon proportionnelle. On remarque aussi
pour ce méme rapport (D/Dg)gc et d’apres la procédure de calage des parametres de la méthode
(MIC), et avec le changement de ce parametre (D/Dy)gc, que le débit massique d’écoulement Q
(t) n’est pas sensible aux fréquences basses (bas régime) du moteur. Avec 1’augmentation du

régime du moteur, le débit Q(t) devient moins sensible aux variations de ce rapport jusqu’a un
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seuil (n=125 Hz) ou la diminution de (D/Dg)gc, provoque la diminution de Q(t). Par contre pour ce

rapport la valeur de pression dans la capacité devient un parametre important.

— A partir de la procédure de calage, il est important de remarquer que pour une longueur donnée
de tube, Lo=[150, ou 250, ou...... 500] mm, et pour les différents diametres Do= [20, 30, et 40]
mm, les mémes valeurs de parametres de calage sont obtenus a une fréquence constante. Par
conséquent, pour une longueur et une fréquence données, les différents parametres de calage
sont indépendants des diametres de tube. Par suite, les effets de la longueur géométrique (L)
sur les trois types de parametres de calage (L/Lo) g1, (D/Dy) g1 et (D/Dy) gc peuvent étre illustrés
sur les figures (Fig.VI-3. A, B, Cet D)
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Fig.VI-3: Effets de la longueur géométrique inertielle sur les rapports de calage (A, B, C, D)
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— A partir de ces courbes on peut déduire les parametres de calage relatifs a chaque configuration

donnée du tube (voir Fig.VI-3, B et Tableau (VI-4)). On remarque aussi, d’apres le calage

qu’avec 1’augmentation du régime du moteur (fréquences), méme en rapprochant la fréquence

d’excitation la méthode MIC reste valide quoique I'influence des effets liés a I’inertie du fluide

augmente considérablement (I’écart devient tres grand entre les calculs des deux méthodes

(CFD et MIC) sans calage).

Ly/Fréquences | 10 12,5 15 16,76 17,5 120 22,5 25 50 |75 |100
150 1.07 | 1.067 1.063 | 1.06099 | 1.06 | 1.0567 | 1.0533 | 1.05 | 1.02 | 0.99 | 0.96
250 1.065 | 1.06 1.055 | 1.05148 | 1.05 | 1.045 | 1.04 1.035 1 0.98 | 0.93 | 0.88
300 1.06 | 1.0533 | 1.0467 | 1.04197 | 1.04 | 1.0333 | 1.0267 | 1.02 | 0.95 | 0.88 | 0.82
400 1.05 | 1.04167 | 1.0333 | 1.02747 | 1.025 | 1.0167 | 1.0083 | 1.00 | 0.92 | 0.84 | 0.76
500 1.04 |1.03 1.02 1.01296 | 1.01 | 1.000 | 0.99 098 |0.89]0.80 | 0.72
1000 1 0.98 0.965 ]0.95493 1 0.95 |0.935 |0.92 090 |0.75]0.60 | 0.44
1200 0.984 | 0.96 0.943 10.93172 ] 0.926 | 0.909 | 0.892 | 0.868

Tableau (VI-4): Parametres de calage (L/Lg) en fonction de Ly [mm] et la fréquence n [rad/s]
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La variation des deux parametres de 1’élément inertiel (L et D (section)) dans la méthode MIC,

conduit au changement de [I’équation de débit (VI-4). Le volume du gaz

(volcl=Ly. (7.D; /4)=long0*sec0) reste constant. En CFD.CFX, le volume considéré est le
volume physique (géométrique), en MIC, le volume considéré est le volume du gaz (Volcl=L.

(7.D* /4)=longil*secil). Le gaz prend n’importe quelle configuration mais le volume

géométrique reste identique.

Pour valider et analyser les facultés du modele proposé, c'est-a-dire la méthode inertielle

capacitive (MIC), deux autres méthodes numériques sont utilisées, la méthode unidimensionnelle

(1D) et le modele 3D de CFD (Ansys.CFX). La gamme de fréquence ou vitesses de rotation choisie

correspond a celle d’un moteur réel, [10+25] Hz ou [1200+3000] tr/min. La comparaison entre les

pressions moyennes de sortie relatives aux configurations (Fig.VI-4) calculées par les trois

méthodes,

inertielle capacitive, 1D et 3D.CFD.CFX avec et sans utilisation des parametres de

calage (L/Lo= 1, 0.98, 0.965, 0.95, 0.935, 0.92, et 0.90) correspondants aux fréquences (10, 12.5,

15, 16.76, 20, 22.5 et 25) Hz est représentée sur la figure (Fig.VI-5). Les résultats de calcul pour les

trois méthodes sont récapitulés dans le tableau ci-dessous:

Fréquences | 10 12.5 15 17.5 20 22.5 25
[Hz]

Q [kg/s] | 0.03444715 | 0.02902925 | 0.02478233 | 0.02151924 | 0.01899564 | 0.01700229 | 0.015203
MIC P [Pa] 99520.603 | 99711.5297 | 99787.913 | 99857.5761 | 99894.1031 | 99923.2038 | 99940.9937

Q [kg/s] | 0.03434369 | 0.02900547 | 0.02483073 | 0.02162804 | 0.01915028 | 0.0172072 | 0.01564765
CFX P [Pa] 99505.3611 | 99691.8287 | 99763.9432 | 99833.6765 | 99869.1463 | 99899.1774 | 99916.8576

Q [kg/s] | 0.03424639 | 0.0288995 | 0.02472235 | 0.0215282 | 0.01905418 | 0.01712169 | 0.01556048
M1D P [Pa] 99511.2255 | 99696.2075 | 99767.476 | 99837.068 | 99871.4437 | 99901.6907 | 99918.7001

Tableau (VI-5): Comparaison de p et Q pour la configuration: GL1000D30, pour les fréquences
[10, 12.5, 15, 17.5, 20, 22.5, 25] Hz, MIC : Méthode inertie capacitive, CFX : Méthode 3D CFX,
MID : Modele 1D

CFX, MID

3

MIC

(p, Q) moyennes

(p, Q) moyennes

Fig.VI-4: Configurations relatives aux calculs des pressions moyennes et débits moyens
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Fig.VI-5: Comparaison entre les trois méthodes numériques (avec et sans parametres de calage)

Le parametre de calage sélectionné ((L/Lg) est beaucoup plus sensible a I’effet inertiel
comparé aux deux autres parametres de calage. Un bon accord a été obtenu entre les trois modeles,
particulierement, avec l’utilisation des parametres de calage déterminés par analyse CFD. En
conséquence, la méthode inertielle capacitive (MIC) peut étre utilisée dans un code de calcul de
moteur a combustion interne. Avec cette méthode, le temps de simulation sera réduit.

Pour les mémes conditions et méthodes numériques, une comparaison entre les variables
instantanées de débit massique d’écoulement Q(t) et la pression p(t) a la sortie de la configuration
représentée sur la figure (Fig.VI-4) a été représentée sur la figure (Fig.VI-6). Sur ces graphes, on
remarque que dans la gamme de fréquences réelles du moteur, la méthode inertielle capacitive
(MIC) prédit avec précision le comportement de 1’écoulement réel dans les collecteurs/répartiteurs

de moteur a combustion interne.
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Fig. VI-6: Comparaison entre les variables instantanées débits massiques et pressions pour les
modeles OD thermodynamique (MIC), modele 1D et modele 3D CFD.CFX (Ansys.CFX),
pour les fréquences de GL1000D30 : n=[10, 12.5, 15, 17.5, 20, 22.5, 25] Hz
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La configuration testée expérimentalement dans cette étude est celle de (Ly=1000 mm et
Dy=30 mm), pour valider expérimentalement le modele proposé (MIC: modele inertiel capacitive).
A partir de la figure (Fig.III-13a), la section de sortie de 1’élément capacitif Sgc correspond a celle
de la section effective de la soupape. Cette configuration est présentée en figure (Fig.V-7). La ligne
d’admission est composée des €éléments d’admission (1-6), qui ne sont pas tous droites, par
conséquent, la longueur réelle de la ligne centrale est équivalent a Ly=1124.75 mm. La levée de la
soupape est mesurée en fonction de 1’angle de rotation de vilebrequin avec une section effective de
soupape qui a été mesurée sur banc soufflerie. Le débit massique moyen a la sortie de la capacité
(réservoir) avec la pression instantanée de cylindre sont mesurés aux régimes de rotation suivants:
(1800, 2000, 2400, 2700 et 3000) tr/min. les résultats obtenus sont comparés a ceux calculés par la
méthode MIC et a ceux estimés par la formule empirique suivante (VI-7, ou les effets d’inertie et
les pertes de pression autour de la soupape sont ignorés):

q=pV, N6_10% VI-T7)
Tels que,
q: représente le débit massique [kg/s] ;
V4 : la cylindrée du moteur [cm3] ;
N : vitesse de rotation du moteur [tr/min] ;
p : la densité de gaz (I’air)

Les résultats sont représentés sur la figure (Fig.VI-7). A partir de cette figure, il peut étre
remarqué qu’il y a un bon accord entre les valeurs mesurées et calculées par le modele proposé
(MIC). La détermination des parametres du modele MIC est effectuée avec un tube droit (section
transversale constante). Cependant, le systeme des tubes de I’installation expérimentale est composé
d’éléments avec sections variables. En conséquence, des zones de recirculation peuvent Etre
générées et quelques différences entre les résultats numériques et expérimentaux peuvent apparaitre.
De plus, le remplissage de cylindre du moteur dépend de plusieurs facteurs qui ont été négligés (les
échanges de chaleur au parois du cylindre et les parties d’adaptation du débitmetre ne sont pas tenu

en compte). Ceci peut expliquer les différences obtenues entre les valeurs mesurées et les valeurs

calculées par le modele proposé (MIC).
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Fig.VI-7: Comparaison entre les valeurs mesurées et calculées du débit massique

Des études précédentes montrent que le rendement du moteur diminue légerement avec
I’augmentation de la longueur de tube d’admission, la cause de cette réduction est la diminution en
échange de gaz (pression effective moyenne) [39]. Aussi, il est montré que le calage d’un moteur
est tres influencé par la longueur des tubes primaires (runners) d’un collecteur ou répartiteur. A
partir des courbes de rendement volumétrique en fonction de la vitesse de rotation (fréquences) du
moteur, on constate que deux pics apparaissent (voir Fig.VI-8), si le tube primaire est réduit, alors
que le second pic dii aux effets d’inertie se déplace aux régimes supérieurs. Mais, si cette longueur
est augmentée, le pic di aux effets d’inertie devient grand en raison de 1’augmentation de la masse
d’air dans les tubes, et la fréquence de calage est diminuée. En fait, les deux modes commencent a
se confondre et il en résulte en une augmentation en rendement volumétrique et du couple sur une
plage significative de vitesse de rotation. L’inconvénient des longs tubes primaires est que dans ce
cas, le rendement volumétrique chute ou baisse rapidement aux régimes les plus élevés, ce qui
limite les performances des moteurs a essence [10]. 11 a également ét€ montré qu’il est possible
d’augmenter la longueur effective des tubes primaires pour baisser la fréquence naturelle des

collecteurs/ répartiteurs [69].
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Fig.VI-8: Effet de la longueur des tubes primaires sur la variation de rendement volumétrique avec

la vitesse de rotation pour un moteur a quatre cylindres.

— La figure (Fig.VI-9) [39] montre que le rendement thermique indiqué et la pression effective

moyenne augmentent avec 1’augmentation du diametre du collecteur d’échappement. La valeur

(DA=diametre de collecteur/alésage du cylindre)>1, ne porte aucune amélioration et conduit a

I’augmentation du volume du moteur.
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Fig.VI-9: Effet du diametre de collecteur d’échappement sur la pression effective moyenne (pem)

— La figure (Fig.VI-10) [39] montre que la pression p(t) dans les cylindres durant le processus

d’échappement diminue avec I’augmentation du diametre de collecteur d’échappement, et par

conséquent, que le piston dispense moins d’effort pour pousser les gaz d’échappement , ce qui

conduit a une augmentation de rendement du moteur.
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Fig.VI-10: Effet du diametre de collecteur d’échappement sur la pression de cylindre

La figure (Fig.VI-11) [39] montre que le rendement du moteur diminue légerement avec
I’augmentation de la longueur de tube d’admission et ceci a cause d’une diminution de la pression

effective moyenne.
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Fig.VI-11: Effet de la longueur des tubes d’admission sur le rendement du moteur et la pression
moyenne effective (pme)
La figure (Fig.VI-12) [39] montre que le rendement du moteur et la pression moyenne effective
augmentent avec 1’élongation des tubes d’échappement. Cette élongation conduit a 1’augmentation
du temps d’écoulement des ondes de pression entre les cylindres et par conséquent, la diminution
d’interaction entre ces derniers. Une longueur de plus de (1.5m) n’apporte aucune amélioration et

devient un inconvénient sur la forme compacte du moteur.
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Fig.VI-12: Effet de la longueur des tubes d’échappement sur le rendement du moteur et la pression
moyenne effective (pme)
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En ce qui concerne la jonction des tubes, le parametre le plus important dans ce cas est
I’angle de branchement sous lesquels, les tubes d’échappement sont connectés au collecteur.
Simulation 1D: la simulation 1D montre que les tubes d’échappement doivent étre désignés en
forme de diffuseur, en respectant I’angle de diffusion maximal permis, en fonction de 1’ordre de
grandeur du nombre de Reynolds. La figure (Fig.VI-13) [39] montre que le rendement du moteur

augmente avec I’augmentation de 1I’angle de diffuseur.
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Fig.VI-13 : Rendement du moteur en fonction de 1’angle de diffusion des tubes
d’échappement
Simulation 3D:
Meier E et al. [83], décrivent le rendement ou 1’efficacité de transmission de collecteur
d’échappement par: «le rapport de I’enthalpie des gaz d’échappement entrant dans la turbine a celle
sortant du cylindre ». Par conséquent, on doit obtenir une grande transformation d’énergie cinétique
en énergie de pression par une forme appropriée. L’objectif est d’optimiser la géométrie du tube
pour diminuer les pertes d’enthalpie totale dans le systeme tubulaire d’échappement. Pour une
analyse exacte en simulation 3D, deux géométries sont sélectionnées, J1 et J2 (Fig.VI-14) [39].
J1: variant de base en forme de T avec un angle de branchement de 90°;

J2: forme de diffuseur recourbé a partir de cylindre avec un angle de branchement de 50 degrés par

rapport a 1’axe longitudinal de collecteur.

Fig.VI-14: Modeles 3D des jonctions de tube, (a): Jonction J1, (b): Jonction J2
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Les conditions aux limites sont spécifiées a partir de la simulation 1D: A T’entrée: Q(t) et
T(t) sont spécifiés a partir des cylindres, a la sortie: p(t) est spécifiée a I’entrée de la turbine,
Atioi=2cycles=720°, La figure (Fig.VI-15) [39] montre les résultats de calcul pour les champs de
vitesses, distributions de pression et taux de dissipation. A partir de ces résultats, les pertes
d’enthalpie pour le systeme tubulaire d’échappement avec la géométrie J2, sont autour de (7,6%)
moins que celles avec la géométrie J1. La géométrie J2 conduit a une augmentation de (7,6%) pour
le rendement de transmission du systeme tubulaire d’échappement. Ceci signifie que 1’énergie des

gaz d’échappement donnée a la turbine est augmentée par le méme pourcentage (7,6%).
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Fig.VI-15: Caractéristiques d’écoulement: (a gauche: dissipation, milieu: pression, adroite: vitesse)
en jonctions de tube: (a): Jonction J1, (b): Jonction J2

La figure (Fig.VI-16) [43] montre que lorsque le diametre de collecteur augmente, une

réduction des pertes par frottement dans le collecteur a été observée, puisque la vitesse des gaz

diminue dans ce cas, bien que les pertes par étranglement aux niveaux des soupapes augmentent.

Lorsque les deux courbes s’additionnent ensemble, un optimum superficiel de perte d’énergie utile

a été observée a la valeur de diametre (d=58.4mm).
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Fig.VI-16: effet de diametre de collecteur sur les pertes en échappement- Moteur 14 litres, taux de
compression (16:1), 1900 tr/min, consommation de fuel 15g/s, rapport air fuel 34.4 et
coefficient de perte d’écoulement 2.0
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Pour I'influence du facteur de perte d’écoulement dans le collecteur (k) sur les pertes
d’énergie utile dans le systeme d’échappement, d’apres la figure (Fig.VI-17) [43], lorsque k;
augmente, la courbe de perte ou taux de perte d’énergie utile montre qu’il est préférable d’avoir de
grands diametres de collecteur et qui ont de faibles vitesses de gaz. Un petit collecteur est plus

sensible aux changements de facteur de perte d’écoulement qu’un grand collecteur.
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Fig.VI-17: effet de diametre de collecteur sur la somme des pertes en soupape et en collecteur
pour différents coefficients de perte d’écoulement- Moteur 14 litres, taux de compression
15 :1, 1600 tr/min consommation de fuel 14 g/s rapport air fuel 30.

D’apres la figure (Fig.VI-18) [43], bien que les pertes par frottement dans le collecteur
augmentent avec 1’augmentation de (kt), les pertes par étranglement aux niveaux des soupapes
diminuent a cause de la haute pression derriere la soupape. Lorsque k; tend vers zéro, les seules
pertes dans le collecteur sont celles dues au frottement pariétal de la conduite et ne sont pas

significatives comparées aux frottements de fluide et celles par étranglement.
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Fig.VI-18: effet de coefficient de perte d’écoulement sur les pertes de systeme d’échappement-
Moteur 14 litres, taux de compression 15:1, 1600 tr/min, consommation de fuel 14g/s,
diametre de collecteur 50 mm et rapport air fuel 30.0
D’apres la figure (Fig.VI-19) [43], on remarque que la sensibilité (des tubulures) diminue

lorsque (D) augmente. Coté critere de désignation, il peut étre signalé qu’il est généralement facile

de concevoir un collecteur avec un petit facteur de perte en choisissant un petit diametre.
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Fig.VI-19: effets de coefficient de perte d’écoulement sur la somme des pertes aux niveaux de
soupape et de collecteur pour différents diametres de collecteur- Moteur 14 litres, taux de

compression 15:1, 1600 tr/min, consommation de fuel de 14 g/s et rapport air fuel 30.0
Pour la section effective d’écoulement a travers les soupapes d’échappement, ce facteur ou
parametre a été étudié par deux approches (voir Fig.VI-20) [43]. Les deux effets sur les pertes de
systeme d’échappement sont 1’effet de pic de la section de passage et I’effet du taux d’ouverture de
la soupape. Le premier aspect affecte la section de passage pour 1I’écoulement au niveau de la
soupape. Dans ce cas, toutes les pertes se produisant dans les (70) premiers degrés du temps
d’échappement. Ce facteur affecte directement les pertes par étranglement a travers la soupape
d’échappement. Un taux rapide d’ouverture permet de réduire ce type de pertes, Ceci est due a la
transition tres rapide a travers la région de haut rapport d’expansion au début du temps
d’échappement. Il a été observé de cette étude paramétrique que I’optimisation du diametre de

collecteur ne dépend pas de la soupape d’échappement.
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Crank Angle (degrees after EVO)
Fig.VI-20: diagramme de table de changements de la section d’écoulement de soupape
d’échappement
(Diagram of exhaust valve flow area table alterations)

Pour la vitesse (fréquence) de rotation du moteur d’apres la figure (Fig.VI-21) [43], on
remarque que lorsque (n) augmente, les pertes d’énergie utile en collecteur et a travers la soupape
augmente aussi. On suggere que les basses vitesses de rotation sont préférables pour les pertes dans
le systtme d’échappement. On remarque que la limite inférieure du diametre (la valeur initiale de

D, pour chaque courbe de cette figure) pour une tubulure acceptable augmente avec I’augmentation

de vitesse.
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Fig.VI-21: effets du diametre de collecteur sur les pertes dans le systeme d’échappement pour
différentes vitesses de moteur- Moteur 14 litres, taux de compression de 15:1,
consommation de fuel 14g/s, rapport air fuel 30 et coefficient de perte d’écoulement 2.0

La figure (Fig.VI-22) [21] compare les pressions instantanées prédites et mesurées dans la
conduite d’échappement pour un moteur monocylindre. Un orifice a été utilisé pour simuler la
turbine, chaque graphe sur cette figure est relatif a une géométrie différente de tube d’échappement,
entre la soupape d’échappement et I’orifice de sortie. Une prédiction tres précise est montrée pour
un petit collecteur dont la longueur est égale au diametre (graphe de dessus), pour un grand
collecteur (2,35 fois le volume de cas précédent), les graphes de pression sont aussi prédits avec
précision, mais pour un grand volume en augmentant la longueur sans modifier le diametre (graphes
du milieu, ligne point tiret), par conséquent, les petites pulsations d’ondes de pression ne sont pas
bien prédites. La précision est moins satisfaisante avec un tres grand volume de collecteur, formé
d’un tres long tube (graphes de dessous), ou le volume est égal dix fois le volume des graphes de
dessus. Le modele prédit avec précision la courbe de pression lorsque le grand collecteur a une
longueur comparable a celle de son diametre (L=D, ligne continue), mais ce n’est pas le cas lorsque,
le diametre de plus petit collecteur est maintenu constant et la longueur est de (23.L, ligne point
tiret). Il peut étre conclu que le modeéle de vidange remplissage est capable de prédire avec
précision les pulsations de pression dans les grands ou petits collecteurs, mais pas dans le cas de

tres longs tubes.
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Fig.VI-22: Comparaison des pressions transitoires prédites et mesurées [80]

La précision potentielle du modele global de vidange remplissage est montrée sur la
figure (Fig.VI-23) [21], en termes de performances d’un moteur de camion. Ces calculs sont
réalisés par un programme de type «auto-adaptation: self matching» dans lequel la pression de
suralimentation est prédite a partir des calculs de turbocompresseur. Ceci inclut les corrélations de

combustion décrites précédemment.
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Fig.VI-23: Comparaison des performances mesurées et prédites pour un moteur de camion
(méthode de vidange remplissage)

Par exemple [24] a I’admission d’un moteur a quatre cylindres et a quatre temps dont le

mode de groupement est représenté sur la figure (Fig.VI-24), la condition favorable au

remplissage consiste a réaliser un ventre de pression c'est-a-dire une impédance infinie aux

soupapes pour la fréquence du groupement 4 cylindres égale a N/30, N étant le régime de

rotation en tr/min.
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Fig.VI-24: Accord sur le fondamental d’admission

Il est donc possible de tracer une courbe donnant le régime d’accord théorique en fonction

de la longueur du tube. Pour le moteur 1080 cm’® considéré [28], un tube de 0,42m de longueur

conduit a un accord favorable a 3000 tr/min.

Le second exemple illustré sur la figure ci-dessous (Fig.VI-25), donnant les courbes

de couples obtenus avec ce moteur pour quatre longueurs différentes de tube [28]. On peut

constater que les maximums de la courbe du couple correspondent assez bien avec les régimes

d’accord théoriques déterminés précédemment. Pour un tube de 0,42m on observe bien un

maximum de couple aux environs de 3000 tr/min.
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Fig.VI-25: Influence de la longueur de la tubulure sur le couple moteur

On s’apercoit donc que par un calcul trés simple et treés rapide on peut déterminer
avec une tres bonne approximation les régimes d’accord en fonction des longueurs et des
rapports de section des différents éléments de tubulure. En acoustique puisqu’on peut dissocier
en chaque point 1’onde incidente de 1’onde réfléchie, il est possible de calculer I’atténuation
entre deux sections d’un réseau. On peut étudier par ce moyen, sans avoir besoin de faire des
calculs trés longs, des systemes relativement compliqués et obtenir I’allure de leur courbe
d’atténuation en fonction de la fréquence. Bien siir du fait méme des hypotheses simplificatrices
de départ, ces méthodes ont des limites. Il faudrait n’avoir a traiter que des fluctuations de
pression de I’ordre de 0,05 bar, or il est courant a 1I’échappement d’avoir des fluctuations
supérieures a 1bar. Il n’est donc pas surprenant d’observer expérimentalement des atténuations
inférieures a celles que laisse prévoir la théorie. D’autre part on considere dans ce type de calcul
un état moyen et en particulier une vitesse du son constante dans 1’ensemble des tubulures. Ceci
est parfaitement justifié a 1’admission mais moins a 1’échappement ou les variations de
température sont beaucoup plus importantes. Enfin, le fait de ne pas faire intervenir la vitesse de
I’écoulement constitue une source d’erreur non négligeable surtout dans les moteurs rapides ol
les débits volumiques sont importants. C’est d’ailleurs la raison pour laquelle cette méthode ne
permet pas de prédéterminer les sections. En résumé que peut-on attendre de 1’application de
telles méthodes ? Essentiellement deux points [26, 27, 28]: premic¢rement, la valeur des
longueurs des divers éléments de tubulure a mettre en oeuvre ainsi que les rapports de section a
respecter pour réaliser certaines conditions d’accord. Deuxiemement, une indication de
I’atténuation en fonction de la fréquence d’un élément silencieux. Dans bien des cas, malgré ces

imperfections, cette méthode est amplement suffisante pour résoudre beaucoup de problemes.
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La premiere application [11] du modele de vidange remplissage au répartiteur d’admission
pour un moteur a allumage commandé peut étre citée. Le répartiteur a été€ analysé comme volume
de contrdle unique avec le volet papillon controlant le débit massique entrant dans le répartiteur et
les cylindres du moteur contrdlant le débit massique sortant. Une équation pour le taux de variation
de pression en répartiteur (équation VI-7) a été dérivée et utilisée pour expliquer comment,
I’écoulement d’air passant par le boitier papillon varie lorsque I’angle d’ouverture du papillon
augmente, comme celui qui se produit au démarrage d’accélération de véhicule. Les courbes lisses
en figure (Fig.VI-26), sont des prédictions déterminées par 1’équation (éq. VI-7), modele de
vidange remplissage. Ce modele de plenum est utile pour étudier les variations de pression dans le
répartiteur qui résultent des changements d’alimentation. Il ne fournit aucune information

concernant les variations de pression associées avec les effets de quantité de mouvement.
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Fig.VI-26: angle de papillon, pression de répartiteur d’admission, débit d’écoulement d’air passant
par le papillon en fonction du temps pour une ouverture partielle de 10° de papillon
d’alimentation, 5 dm3, moteur V8.

Le deuxieme exemple [11] peut illustrer les conditions sous lesquelles les modeles de
vidange remplissage donnent des prédictions suffisamment précises. Il concerne un moteur Diesel a
injection directe monocylindrique, a deux temps et a boucle de balayage. Le moteur a été modélisé
par trois systemes ouverts (le systeme d’admission, le cylindre et le systeme d’échappement)
connectés par des restrictions d’écoulement. Plusieurs volumes et formes de collecteurs
d’échappement ont été examinés, en utilisant des orifices a la sortie du collecteur pour simuler la
turbine entrainée a 1’échappement. Les modeles de cylindre ont été adaptés afin de les faire
correspondre aux performances mesurées du moteur. La figure (Fig.VI-27) montre la variation de
pression mesurée et prédite a la sortie de systeme d’échappement pour deux volumes de systeéme
d’échappement (V.). Avec le collecteur compact, les pressions mesurées et prédites sont en bon
accord. Avec le grand systeme d’échappement montré sur la figure (V</V4=5.2) et le collecteur

compact, un bon accord est aussi obtenu.
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Seulement, avec un systeme d’échappement avec un grand volume et un long tube, il y a
évidemment des variations de pression mesurée dues aux effets considérables de la dynamique de

gaz. Pour les petits collecteurs, et collecteurs en formes compacts, les modeles de vidange

remplissage peuvent étre un outil de prédiction utile.

Crank angle, deg

Fig.VI-27: comparaison des pressions d’admission et d’échappement p; et p. prédites par les modeles
de vidange remplissage avec les données expérimentales. Pour un moteur Diesel a injection
direct monocylindrique, a cycle a deux temps et a boucle de balayage. Différents rapport de volume
de collecteur d’échappement V. au volume déplacé V4 et formes de collecteurs d’échappement.
(EPO: ouverture de port d’échappement, IPO: ouverture de port d’admission, IPC: fermeture de port

d’échappement et EPC: fermeture de port d’échappement.

L’étude de I'influence du rapport entre la longueur du conduit d’admission et son diametre
sur le coefficient de remplissage d’'un moteur a allumage commandé, faire I'utilisation de la
méthode des caractéristiques (Fig.VI-28 tiré de [S0]) montre bien que I’inertie de la colonne

gazeuse ne devient significative que pour les rapport L/D supérieurs a 10; le moteur étudié a un

rapport L/D inférieur a 6 [49].
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Fig.VI-28: Relation entre (L/D) et le coefficient de remplissage, tiré de [S0]
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La figure (Fig.VI-29) tirée de [79], compare les pressions calculées et mesurées dans le
collecteur d’échappement d’un moteur expérimental monocylindrique a deux temps testé avec
différentes configurations de collecteur et orifices interchangeables pour simuler la turbine. Cing
volumes de collecteurs d’échappement ont été considérés, pour chaque dimension, il y a un
collecteur compact (longueur et diametre du méme ordre du grandeur) et deux tubes de petits
diametres, mais avec une grande longueur. Ces derniers ont été choisis pour illustrer I’importance
des effets d’ondes de pression dans les tubes longs, et les erreurs séverement accrues introduites
dans de telles situations par la négligence de 1’action d’onde. La figure (Fig.VI-29 a), montre
qu’avec un volume de collecteur d’échappement compact (V.,/V.=0.5), de trés bonnes prédictions
de pression cylindre et de collecteur d’échappement et répartiteur d’admission ont été obtenues, la
prédiction de la température de collecteur d’échappement apparait €tre moins satisfaisante. La
figure (Fig.VI-29 b), donne les résultats pour un grand rapport de volume de collecteur
d’échappement (V/V.=1.178), et pour deux cas alternatifs a savoir, un collecteur compact (8cm
diax8cm) et un tube long de 3.57 cm dia. Une distinction claire entre la température de cylindre et
celle de la sortie (extrémité) d’orifice se produit dans le cas d’un long collecteur d’échappement,
mais la différence en pression est moins marquée. Les pressions sont en plus, toujours prédites
correctement mais les prédictions de température pour le tube long ne peuvent plus étre considérées
comme satisfaisantes. La figure (Fig.VI-29 c), pour le plus grand rapport de volume de collecteur
d’échappement, (V.,/V.=5.2), montre deux cas alternatifs, a savoir, un collecteur compact (13.5cm
de diax13.5cm) et tube long de 4.79 cm de diametre. Comme attendu, les fluctuations de la pression
et de la température sont maintenant tres petites, mais une grande différence de phase existe entre la
température de cylindre et celle de la sortie de 1’orifice pour le collecteur d’échappement long, et
une différence radicale en amplitude et distribution de pression. La technique de vidange

remplissage mene donc probablement a des erreurs non négligeables sous de telles conditions.

|
Exhaust gas temperature
VeV =031 nozzle encrl
1
30 I 675
Measured ___ Cylinder
manifold ! pressure

Sy 1.B75in x 1.875in ‘\_"‘ ::2

g LY 550 =
_§ 25 3 E
~ S petaii \\ 3 Inlet pressure e
g 4 2
=0 < el A 425 E
w :ﬁtxﬂ ﬁ
2 ol

£

15 ===3 — 300
i Exhaust pressure
88 gE |
0 90 180 270 360

(a) Mass flow



Chapitre VI Résultats et Interprétations 157

VIV, =-1178 Exhaust gas
oE Fdi A > temperature
- nozzle e
0 = f’& [nozzle end 625
Measured Ny

- manifold 3.115in>3.115in. /:’\\\ | \\

.ﬁ ~~~~~~ Predicted 14 oY , g

. 25 — -3\1—\% 500

3 M 4T T g

P L S Inlet pressure 2

2 | manifold 1.407in dis. o P g

= 55T =Y
£ 2 ﬁ% 315 E
g " =
= : Exhaust pressure
f nozzle end
15 4 |— 250
an 'F
0 20 180 270 360
)]
ViV, =512 ! Exhaust gas
) temperature
30 nozzle end 625
Measured

E manifold 5.32in.%5.32in. m, SR -

I Predicted | —— o e g
&35 500 5
; —-— Measured I 3
= manifold 1.875in dia. nlet pressure B

£ 2

2 20 = | 175 E
£ Exhaust pressure =

nozzle end
15 ] 250
-]
&
0 90 180 270 360
(c) Crank angle (deg. atdc)

Fig.VI-29: Comparaison des pressions et températures prédites et mesurées. Moteur expérimental

monocylindrique

La figure (Fig.VI-30) [42] montre I’évolution du rendement volumétrique du moteur et les
fluctuations de pression a l’admission en téte de cylindre respectivement. Les calculs I
correspondent au cas ou la longueur de I’élément de tube est mesurée le long de la ligne centrale.
Dans les calculs II, la longueur de tube est déterminée de telle sorte qu’elle représente la plus courte

distance entre I’ensemble des extrémités de tube.
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Fig.VI-30: Comparaison entre les rendements volumétriques calculés et mesurés
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Comme les éléments tubulaires ne sont pas tous droits, deux types de longueurs ont été

considérées, la longueur de la ligne centrale de tube et la distance minimale entre deux extrémités

de tube (voir modele et dimensions du systeme d’admission ci-dessous, Fig.VI-31 et Tableau VI-

6), ces deux types de longueurs ont été utilisées pour les analyses.
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Fig.VI-31: Modele de systeme d’admission

Pipe Throttle
Inlet Cutlee Length of |Min.length
Ho. dismeter |diameter |center line; Ba. Diameter
fcal. 1) | ical. m)
] ] b Lo mn
P-l~b | 50 2 121 9 BT -2 | 4.5
P-7 50 50 301 257 (Air cleaner)
P-8 50 50 222 178 er-3| .
P-9 ] 50 60 197 BT -4 | 53
P-10 50 50 M2 300 Br -5 | 53
P- 1l 50 50 m 235 -
P =12 50 50 380 7
P - 13 50 50 111 52
P-4 50 50 158 137 _ Veooel
P15 53 50 m 227 o Volume
- 16 53 50 183 183 -
P17 i 0.8 01 601 At [T S

Tableau VI-6: Dimensions de systeéme d’admission

Le rendement volumétrique du moteur sans tube d’admission est donné aussi sur la figure

(Fig.VI-30) pour référence. Il est bien compréhensible a partir de cette figure, que le rendement

volumétrique des calculs II coincide mieux avec les données expérimentales que celui des calculs 1,

si I’onde de pression est supposée se propager le long du chemin entre les deux extrémités de tube.
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Le comportement dynamique du gaz dans le systtme d’admission est expliqué par son
classement en effet pulsatoire et effet d’inertie. Comme 1’effet pulsatoire n’est pas important du
point de vue de l'utilisation de I’effet dynamique, le diametre de la soupape d’admission a été
étudier dans le but d’utiliser seulement I’effet d’inertie pour 1’alimentation en air. Pour simplifier le
systeme d’admission et pour conserver un temps de calcul raisonnable, les calculs ont été réalisés
sur un moteur monocylindrique. 1l est ainsi supposé que le processus d’admission n’est pas
influencé par les ondes de pression produites dans le processus d’admission du cycle précédent du
moteur. Le systeme d’admission utilisé est illustré sur la figure (Fig.VI-32). L’extrémité de tube est
ouverte a 1’atmosphere.

P-2
d, dy /

L=121+1,

Fig.VI-32: Mode¢le de systeme d’admission pour un moteur monocylindrique

Le rendement volumétrique est calculé en changeant le diametre d, et la longueur 1, de tube,
et en gardant le réglage de distribution des soupapes, la fréquence de rotation du moteur (n) et le
diametre de la soupape dy, constantes. Un exemple des résultats obtenus est montré sur la figure
(Fig.VI-33). Lorsque le diametre de tube d, augmente, la longueur de tube qui donne un rendement
volumétrique maximal devient grande due au changement en fréquence naturelle du systeme
d’admission. L’existence d’un diametre optimal de tube est observable sur la figure. Pour un
diametre du tube inférieur au diametre optimal, le rendement volumétrique est faible di a
I’augmentation des pertes par frottement du tube. Pour un diametre plus grand, le rendement
volumétrique est aussi faible di a la diminution en amplitudes des fluctuations de pression dans le

tube.
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Fig.VI-33: Rendement volumétrique produit seulement par I’effet d’inertie (moteur

monocylindrique)
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Conclusion générale

Pour étudier les écoulements au travers des systemes d’admission et d’échappement des
moteurs a combustion interne, il est clair que les descriptions détaillées de 1’écoulement, relatives
ou associées avec les approches acoustiques ou I’écoulement interne ne sont pas nécessaires. Donc,
une approche simple et efficace et une modélisation complete (sans réduction en précision) peut

néanmoins donner des prédictions valides des performances.

Le modele de vidange remplissage peut €tre une technique attractive grace a sa simplicité,
mais pour les circuits d’admission et d’échappement de moteurs a combustion interne, I’effet
important de l'inertie du fluide liée aux tubulures a été ignoré dans la formulation de cette
technique. Les premieres recherches montrent que, le calage des moteurs est beaucoup plus affecté
par les longueurs des tubes primaires (runners) des circuits d’admission et d’échappement
(collecteurs/répartiteurs) des moteurs a combustion interne, et que le rendement du moteur diminue
légerement avec I’augmentation de la longueur des tubes d’admission. Par ailleurs, a partir des
études précédentes, il a été montré grace aux courbes de rendement volumétrique en fonction de la
vitesse du moteur qu’il existe deux pics. Si les longueurs des tubes primaires (runners) sont
réduites, le second pic relatif aux effets d’inertie se déplace vers les grandes régimes et la grandeur
(amplitude) de calage diminue; mais, si ces longueurs augmentent, le pic d’inertie devient plus
grand due a I’augmentation de la masse d’air dans les tubes et la fréquence de calage est réduite. En
fait, les deux modes de calage commencent a coincider et il en résulte une augmentation du
rendement volumétrique et du couple moteur, sur une large gamme significative de vitesse. Par
conséquent, cette méthode est incapable de distinguer entre deux configurations de circuits
d’admission ou d’échappement avec différentes géométries et qui aboutissent a des volumes

globaux identiques.

Dans cette étude, une évolution a été ajoutée pour tenir compte de I’inertie de fluide dans les
systemes d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne. Basée sur la formulation
thermodynamique de la méthode de vidange remplissage et le principe fondamental de la
dynamique afin de tenir compte des effets d’inertie, une nouvelle méthode a été développée,
«méthode inertielle capacitive». Aussi, basée sur des analyses CFD, les parametres de calage
relatifs a cette nouvelle approche sont déterminés pour généraliser 1’application de cette procédure

sur tout type de configuration de systeme d’admission ou d’échappement (collecteurs/répartiteurs).
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Pour les circuits compacts d’admission (dans cette étude, pour L/D<7.5), I’effet d’inertie du
fluide est faible ou négligeable. Aussi, il est mentionné dans des études précédentes que 1’inertie des
gaz n’est pas significative au dessous de (L/D=10). Les trois rapports de calage (parametres de la
méthode inertielle capacitive MIC, L/Ly, (D/Dy) 15, (D/Dy) cg), sont linéairement proportionnels aux
fréquences de rotation du moteur (n), mais a une fréquence constante de rotation, il est noté que le
parametre de calage (L/Ly) diminue avec 1’augmentation de la longueur géométrique (L) de
I’élément inertiel. Cependant, dans les mémes conditions, le parametre de calage (D/Dy) g de
I’élément inertiel augmente et le parametre de calage (D/Dy) cg relié a la différence de pression a
travers les soupapes, diminue avec 1’augmentation de la longueur géométrique (Lp). Les deux
parametres (L/Lg) et (D/Dy) g sont reli€s a la différence de pression due au effet d’inertie du volume
de gaz. En augmentant la longueur de I’élément inertiel, I’inertie augmente et son influence sur
I’écoulement du fluide augmente avec la vitesse du moteur. Pour les basses vitesses du moteur,
I’'influence n’est pas sensible. Aussi, il est observé que pour une longueur et une fréquence de
rotation donnée, les différents parametres de calage sont indépendants du diametre du tube (les
mémes valeurs de parametres de calage sont déterminées pour différents diametres des tubes, pour
une longueur et une fréquence données). Il est noté aussi qu’avec 1’augmentation de la vitesse du
moteur et méme en atteignant la fréquence d’excitation, la méthode inertielle capacitive MIC reste

valable, mé€me si I'influence de I’effet d’inertie de fluide augmente considérablement.

Dans cette étude, il est démontré que les effets ignorés d’inertie du fluide dans la
formulation de la méthode de vidange remplissage, sont la cause qui conduit cette derniere d’étre
convenable ou appropriée seulement pour les circuits compacts d’admission et d’échappement de
moteurs a combustion interne. La nouvelle méthode développée «méthode inertielle capacitive»
permet de tenir compte des effets d’inertie de fluide, avec les parametres appropriés de calage. Elle
est une approche simple (demandant un effort de programmation faible). Cette méthode est
applicable pour tout type de configuration des tubulures d’admission et d’échappement de moteurs

a combustion interne.

Par un calage souhaitable des systemes d’admission et d’échappement des moteurs a
combustion interne: longueurs des tubes primaires des collecteurs ou répartiteurs, sections
transversales de ces derniers) des avantages peuvent €tre obtenus du phénomene d’onde pour
augmenter la pression au port d’admission a la fin du processus d’admission et de diminuer la
pression au port d’échappement a la fin du processus d’échappement. De tels avantages de calage

peuvent Etre réalisées avec des gammes de vitesses spécifiques.
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Le nouveau modele est ensuite, utilisé afin d’étudier le remplissage et la vidange d’un
moteur monocylindrique a quatre temps sans combustion. Un bon accord est obtenu en comparant
les résultats numériques et expérimentaux. En conséquence, ce type de modele peut étre utilisé sans
emploi de I’approche unidimensionnelle 1D et par suite, le temps de calcul sera réduit. Ce point est
tres important pour les codes de simulation des moteurs a combustion interne, spécialement pour la

désignation des circuits d’admission et d’échappement.

Le débit volumétrique (Q) et la pression (P), doivent étre considérés comme des quantités
moyennes [81]. Puisque le profil de vitesse d’écoulement peut varier largement pendant les
conditions transitoires, il est clair que les variables (P et Q) ne peuvent pas étre évaluées exactement
a moins que la nature d’écoulement sur I’aire de la section transversale soit connue d’avance. On
doit au moins mettre une estimation préliminaire des parametres de systeéme avant que la dynamique
de I’écoulement puisse méme étre estimée. L’inertie des tubes de petites aires de sections
transversales est alors importante alors que celle des tubes de grandes aires de sections

transversales.

— Premierement, le fluide dans le tube est traité comme un corps rigide en déplacement. Il est
difficile de prouver avec cette hypothese, comment change le profil de vitesse en espace et en

temps. Pour les conditions transitoires, la distribution de vitesse est souvent difficile a estimer.

— Deuxiemement, 2 moins que 1’on soit obligé de supposer que le fluide est incompressible, et
dans ce cas, la valeur de la densité (p) est remise en question. En général, si (p) varie, ensuite
bien siir les deux extrémités du volume considéré de fluide ne peuvent pas se déplacer avec la

méme vitesse.

Lorsque les variations de densité sont significatives, la thermodynamique de la situation doit
étre étudiée. Donc, dans le but de connaitre plus clairement, la nature de quelques modeles de
dynamique des fluides, les plus communément utilisés, il faut considérer les équations

différentielles partielles de mécanique des fluides et les effets non linéaires.
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Annexe A

Hypothese de quasi-stationnarité de I’écoulement, liée a la notion de compacité du conduit.
Dans le cas d’un moteur ou le collecteur d’admission est compact, le caractere transitoire de
I’écoulement n’engendre que de faibles effets d’inertie. En effet, si 1’on considére un modele simple
de conduit d’admission représenté par la figure suivante:

IR EEEL
|
I

Duhl lmcg,tl Lleasl o

1 rae—

i N

Fig.A-1: Mode¢le d’admission [49]

S

Dans laquelle:

D: représente le diametre de 1’alésage,

D. : le diameétre de conduit d’admission,

L : sa longueur,

Dy : le diametre effectif de passage au papillon,

D;: le diametre effectif de passage a la soupape,

x : le déplacement du piston.

Les diametres des orifices de passage du gaz considérés comme orifices a parois minces pour le

papillon et la soupape. Si I’on considere alors I’équation simplifiée du mouvement du piston:
ng(l—cosa)t) (A-1)

dans la quelle c représente la course et ® la vitesse angulaire du vilebrequin. On en déduit la vitesse

instantanée du piston:

K _C sinax (A-2)
dt 2
et son accélération:
2
d ;C:Ea)zcosa)t (A-3)
dt 2

La vitesse linéaire moyenne du piston est donnée par 1’expression:

u=2 (A-4)
T
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Considérant qu’a un instant donné, Apy est la différence de pression liée a I’écoulement du
fluide a travers les orifices (soupapes et papillon) et que Ap; celle due a I’effet de I'inertie de la
colonne gazeuse dans les troncons du conduit d’admission, et que de plus, les vitesses d’écoulement

du gaz sont faibles hors de la zone des orifices, on peut écrire les expressions suivantes:

Ap, =(p,— p,)+(ps—p,) (A-5)
dv dv

Ap. = oL— + px—> A—6

D, = P ” P 0 ( )

V : représente la vitesse du gaz et p sa masse volumique.

La relation (A-5) peut se réécrire comme suit:

Apo=p{“2‘“)+(”‘v3)} (A-7)

2 2

En se référant a la figure (A-1), on peut écrire les égalités ci-apres, traduisant la conservation du

débit:

dvs _ Ldx (A-8)
dt  2dt
2
v4=(2j & (A-9)
D, ) di
pYd
X
. e A-10
" (DJ dt ( :
v, = v, (A—11)
v =0 (A-12)

En tenant compte des relations (A—8) a (A—12), les expressions (A—7) et (A—6) peuvent se

réécrire comme suit:

Ou D, représente le diametre du papillon et D celui de la soupape.

Les normes |Api| et |Ap0| _donnent en considérant que: D,=Ds=Dy, les relations suivantes:

2
_PLID Y o (A-15)
max 2 C DC

:E(ﬂj [z(DC] —1]c2a)2 (A—16)
max 8 DC DO

|Api

|Ap0
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Si I’on appelle r, le rapport:

L(Djz
Ap, C\ D,
_|p’max: c (A—17)

=
Ap 4 4
| 0 max 1 B 2 D c _ 1
4\ D, D,

Les caractéristiques du moteur utilisé sont représentatives de la plupart des géométries en usage

actuellement pour les collecteurs d’admission « compacts ». Elles ont pour valeur:

D=66 mm ;

L=100 mm ;

D.=45 mm
Ce qui fournit pour valeur de r: r=16%.
On voit donc qu’avec une forme « compacte » de collecteur d’admission, les différences de pression
dues a I'inertie sont faibles devant celles liées aux orifices, de sorte que I’hypothese de quasi-
stationnarité de I’écoulement peut €tre admise a titre d’approximation allégeant considérablement le

traitement numérique du probleme [49].

Annexe B

— Diagrammes section temps du moteur a distribution par soupapes [44]
La masse introduite par cycle dans le cylindre, est fonction du débit (perméabilité) des organes
d’admission et d’échappement dont le diagramme de variation des sections de passage permet
d’établir une section temps déterminée pour chacune des ces phases. Le transfert des gaz s’effectue
au cours des phases suivantes (voir la figure (Fig.B-1)):

1. Echappement libre désigné par AB;
Echappement forcé désigné par BH ;
Balayage transfert désigné par FE ;
Remplissage HB1 ;

A

Remplissage complémentaire B1L



Annexes 177

) SASE

Sections d'ouverture des organes d'admission et d'échappement

| AL

HOE s oA rH RFE s o

Fig.B-1: Diagramme section- temps [44]

— La section temps A d’échappement libre correspond a la surface ABB’A. o étant la
vitesse angulaire en rad/s.

1 epmB

A=—[ S,de (B-1)

(@ YAOE

— La section temps A; de I’échappement forcé correspond a 1’aire BB’CH HB.

1 ePMH
A=—| " Sda (B-2)

Q) YPMB

— La section temps A, d’échappement balayage correspond a 1’aire HH’EH.

1 (RFE
Ay=—| S, doa (B-3)

) YPMH

— La section temps A3 de balayage remplissage correspond a 1’aire FGHF.

1 epmH
A =—| S,da (B—4)

@ Y404

— La section temps A4 de remplissage correspond a 1’aire HGDB,’BH.

1 epMB
A =—| S,da (B-5)

@ YPMH

— La section temps As de remplissage complémentaire correspond a la surface B;B;’LB;.

1 ¢RFA
Aj=—| S,da (B-06)

Q) YPMB

— Le balayage transfert a pour section temps correspond a 1’aire FMEF

17T pou RFE
A = E[ [ sudax ] SAda} (B-7)
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Cette répartition du balayage est dans le cas général dissymétrique comme la montre la
figure (Fig.B-1). Le cas particulier de la symétrie est obtenu en faisant glisser o en H alors les

points MH’ et G sont confondus a I’intersection des courbes Sg et Sa.

Les sections de passage entre le siege de soupape et la soupape s’établissent par les

équations suivantes dont le calcul est développé en (annexe B ci dessous).

S, =mhcosa(Di+hsinacosa);pour 0<h<(D,—D,)/2sinacos

S, =((D, +De)/2)\/h2 —htga(D, —D,)+((D, - D,)/2cos )’ ; pour h > (D, — D,)/2sin arcos &

Les sections temps d’admission et d’échappement sont données par les formules
précédentes dans lesquelles la levée de soupape h est une fonction du temps par

I’intermédiaire des degrés vilebrequin (Fig.B-2).

Fig.B-2: Coupe orifice- soupape [44]
Pour une levée donnée h, la section de passage est égale a la surface latérale du tronc de cone

défini comme suit (voir figure (Fig.B-2)):

RE-4

Fig.B-3: Demi coupe orifice soupape [44]
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D. D.
dS =2mrdx, avecr = 7’ +xsina,d’ou: dS = 271'(7’+ xsin ajdx
D. 2
S= 2%(7’x+%sina} avec hcosa =x

D, oo,
Ona: S=2x T’hcosa+7cos asino

Soit; S, = mhcosa(D, + hsinacos ), valable pour 0< h < (D, — D,)/2sin azcos
— Calcul de S;, pour: h=(D,-D,)/2sinccosx

(Di_i_De—Dij’ s, _#(D,-D).(D,+D,)

De_Di
cos |

S, =7T—
2sinxcos &

4 sina
— Calcul de la section de passage S, pour les levées: h=(D,—D,)/2sinacosa

La section S, est la surface latérale du tronc de cone d’angle 3 et non c.

Fig.B-4: Coupe partielle orifice soupape [44]

D, x*
S, =27 —+x+—sin

On a:
xsin f=acosa (B-1)
h=asin S+ xcos (B-2)
D —-D.
acosa =—= : (B-3)

Avec (1) et (2) on détermine: x =+a® +h? —2ahsina

D’apres (1): S, zzﬂ(%x_l_ acoso

D,-D, D, + D,
D’apres (3): Szzﬂx(Di+ ”2 ’j:ﬂx( 62 ’j

x] =x(D, +acos)

doti: S, :g(

D, +D, )\/h2 —htgad(D, —Dl.)+[De —D, j, pour h=(D,—D,)/2sinacosx
2cosa
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— Calculde S;: pour h=(D,—D,)/2sincxcosa

2 2 2
S, D +D,) (l,)" D) tga’+(—De D"j
ZSlna'cosa 2sin@cos o 2cosx
2 2 2
S, D+D —l b.=D.) ,[D. =D,
2s1nacosa 2\ coso 2cosx
(D, +D,) D -D,) D -D.Y
S, = £ ( .=D) sin2a+( ‘ ’j sin’ &
s1nacos 2 2
D +D,
S, = )\/ 1 sin a)
2 sinacos
D +D D, -
S, = e) [ jcosa
smacosa
D —-D )\D +D.
D’Ol\l: Szzz( e l‘)( e l)
4 sin @
D —-D.
Ce qui est égal a S| pour h=———"—
2sinacos
Annexe C

Méthode des caractéristiques

Soit le systeme d’équations quasi linéaires suivant:
ou Ju v v

a,—+b—+c,—+d,—= Cc-1

1 ax 1 ay 1 ax 1 ay fl ( )

u w0
aZa—Z+b28—Z+c28—;+d28—;=fz (C-2)

telles que:

u et v: sont les variables dépendantes, fonctions de x et y; représentent un champ de vitesse

continu partout dans le plan xy. Les constantes (aj, a;, by, by, ¢y, ¢o, di, dy, f; et ;) peuvent étre

fonctions de x, y, u et v. A tout point donné, dans le plan xy, il y a une valeur unique de u et une

valeur unique de v, en plus, les dérivées de u et v: du/dx, du/dy, dv/dx, dv/dy sont des valeurs finies

a ce point donné. Considérant un point p dans le plan xy, (voir Fig.C-1):
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d ~Ligne caractéristique
. b

X

Fig.C-1: Schématisation du principe de la méthode des caractéristiques [76]

Soient les lignes (directions) passant par ce point le long des dérivées de u et v qui sont
indéterminées et a travers lesquelles peuvent étre discontinues. Les lignes spéciales que nous
cherchons sont appelées lignes caractéristiques. Pour trouver ces lignes, rappelons que u et v sont

des fonctions continues de x et y et on écrit leurs différentiels totaux.

ou ou
du=—:dx+—d Cc-3
u e x+8y y ( )
v v
dv=2"ax+%a C-4
v . x+8y y ( )

Les équations (C-1), (C-2), (C-3) et (C-4) constituent un systeme de quatre équations linéaires avec
quatre inconnues: du/dx, du/dy, dv/dx et dv/dy. Ces équations peuvent étre écrites en forme
matricielle suivante:

a, b, ¢ d |oufox| |f

a, b, ¢, d,|du/dy f,

= C-5
dc dy 0 0| odv/ox| |du ( )
0 O dx dy|odvfox| |dv
Telle que [A], représente la matrice donnée par:
a b ¢ d
b d
[al=| 2 % (€-6)
dx dy 0 O
0 0 dx dy

Pour résoudre le systeme (C-5), pour I’inconnue du/dx, en utilisant la régle de Cramer, on doit
définir la matrice [B] comme la matrice [A], avec remplacement de sa premiere colonne par le

vecteur colonne du membre de droite de I’équation (C-5):
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fi by d
b d
[B]= L b ¢ d (C-7)
du dy 0 0
dv 0 dx dy

Désignant les déterminants de [A] et [B] par IAl et IBl respectivement, la régle de Cramer donne la

solution pour du/dx par:
ou = H (C-98)
ox |A|

Pour obtenir une valeur pour du/dx a partir de 1’équation (C-8), on doit trouver des valeurs
pour du, dv, dx et dy qui apparaissent dans les matrices [A] et [B]. Mais, que signifié ¢ca ? A partir
de la figure Fig.C-1, si on trace une courbe ab passant par P dans une direction arbitraire, et si on se
déplace avec une distance infinitésimale (ds) a partir de P jusqu’au point 2, le long de ab telles que,
les changements en x et y soient: dx=x»-x, et dy=y»-y,, représentent les valeurs de dx et dy qui
apparaissent dans les matrices [A] (€q.C-6) et [B] (éq.C-7). En plus, les valeurs de u et v au point 2
sont ensuite différentes de celles au point P. Elles sont remplacées par les quantités du=u,-u, et
dv=v,-v,. Ce sont donc les valeurs de du et dv qui apparaissent dans la matrice [B] (éq.C-7). En
remplacant ces valeurs pour dx, dy, du et dv dans les équations (C-6) et (C-7), on peut obtenir la
solution pour du/dx a partir de 1’équation (C-8) dans le cas limite ou dx et dy tendent vers zéro. Le
méme scénario sera répété avec une autre courbe cd dans une autre direction, la méme valeur sera
trouvée pour du/dx, malgré que les valeurs de dx, dy, du et dv sont différentes de cas précédent.
Cependant, il y a une exception unique de ce formalisme: le cas ou le déplacement a partir de P
dans une direction de telle sorte que IAl dans 1’équation (C-8) soit nulle. Soit la courbe ef représente
telle direction donc, le dénominateur dans 1’équation (C-8) est nul et le calcul de du/ox en utilisant
cette direction particuliere ef passant par P est impossible. Au meilleur cas, on peut dire que du/ox
est indéterminé lorsqu’on utilise cette direction. Par définition, la courbe ef est appelée courbe
caractéristique ou ligne caractéristique a travers le point P. Donc, si on considere tout point P dans
le plan xy, cherchons les lignes ou les directions passant par ce point (si elles existent?) le long
desquelles les dérivées de u et v sont indéterminées et a travers lesquelles peuvent méme étre
discontinues. Si on prend seulement la direction de droite passant par P de telle sorte que dx et dy
sont juste les valeurs de droites d’engendrer |Al=0 en (éq. C-8), donc on trouve les lignes

recherchées, les lignes caractéristiques. On peut les trouver en mettant:

|A|=0 (C-9)
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Dans tous les cas, IAl est le méme dénominateur pour la loi de Cramer et 1’éq.C-9, définie
les mémes lignes caractéristiques. Les lignes caractéristiques sont identifiables dans le plan xy tel
que la courbe ef dans la figure (C-1). En plus, on doit &tre capable de calculer les équations de ces
courbes et spécialement, les pentes de ces courbes au point P. A partir de 1’éq. C-9, mettant

(rappelons) les éléments de |Al a partir de I’équation C-6:

a b ¢ d
a, b, ¢, d, 0
dc dy 0 0
0 O dx dy
Par un développement de ce déterminant, on obtient:
(a,c, —a,c, )dy)? — (a,d,—a,d, +b,c,—b,c )dxdy+(bd,—b,d, )(dx)* =0 (C-10)
En divisant I’équation (C-10) par (dx)z, on obtient:
(a,c, —a,c, )dy/dx)* — (a,d,—a,d, +bc,—b,c)(dyldx)+(bd,—b,d,)=0 (C-11)

L’€éq.C-11 c’est une équation quadratique en (dx/dy), la solution donne les pentes des lignes le long
sur lesquelles les dérivées de u et v sont indéterminées puisque elle est obtenue en posant IAlI=0. Ce
sont les lignes caractéristiques pour le systeme des équations données par les équations (C-1) et (C-
2). Soient:

a=(a,c, —a,c,)

b=—(a,d,—a,d, +b,c,—b,c,)

c=(bd,-b,d,)
L’équation C-11 peut étre écrite sous la forme suivante:

aldy/dx)’ +b(dy/dx)+c=0 (C-12)

Cette équation (éq.C-12) peut étre en principe intégrée pour donner y=y(x), qui est I’équation de la
courbe caractéristique dans le plan xy. Dans notre cas, on ne s’intéresse qu’aux pentes des
caractéristiques passant par le point P. Donc, a partir de la formule quadratique:

Q_ —b+Ab* —4ac

dx 2a

(C-13)

L’équation C-13, donne la direction des lignes caractéristiques passant par un point donné dans le
plan xy. Ces lignes ont des natures différentes, dépendantes de la valeur du discriminant désigné par
D:

D=b*—-4ac (C-14)
La classification mathématique du systeme d’équations donné par les équations (C-1) et C-2) est

déterminée par la valeur de D:
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1. D>0: systeme hyperbolique (il existe deux caractéristiques réelles distinctes) ;
2. D=0: systeme parabolique;

3. D<O: systeme elliptique (les lignes caractéristiques sont imaginaires).

L’origine de cette appellation: elliptique, parabolique et hyperbolique est simplement, par
analogie avec le cas des sections coniques. L’équation générale pour une section conique a partir de
la géométrie analytique est donnée par:

ax®> +bxy+cy’ +dx+ey+ f =0

Ou si:

1. b*4ac>0 : le cone est hyperbolique ;

2. b’-4ac=0 : le cone est parabolique ;

3. b*4ac<0 : le cone est elliptique.
Notons que si seulement |IAI=0, ensuite du/ox peut étre une infinité. Cependant, la définition de la
ligne caractéristique énonce que du/dx peut étre indéterminée le long de la caractéristique et n’est
pas infinie. Donc, pour que du/dx soit indéterminable, IBI dans 1’équation (C-8) doit étre nulle. Par
conséquent, du/ox a la forme suivante:

ou_|B_0

-1
ax |a 0 €=

C’est une forme indéterminée a partir de laquelle, on peut avoir une valeur finie. Par conséquent, a

partir de (C-7):

fi by ¢ d
b d
|B|=f2 2 O 2 _ ¢ (C—16)
du dy 0 0
dv 0 dx dy

Le développement de déterminant dans 1’équation (C-16) conduit a une équation
différentielle ordinaire en termes de du et dv, ou dx et dy qui doivent étre maintenues le long de la
ligne caractéristique. L’équation pour les variables dépendantes (u et v) déduite de 1’équation (C-
16) est appelée équation de compatibilité. C’est une équation donnant les variables dépendantes
inconnues qui se tiennent seulement le long de la ligne caractéristique; 1’avantage de cette équation
est qu’elle est unidimensionnelle par rapport aux équations différentielles originales
bidimensionnelles. Donc, c¢’est une équation différentielle ordinaire simple a résoudre (par rapport a
une équation différentielle partielle) unidimensionnelle le long de la direction caractéristique. Ceci

conduit a la technique de solution pour le systeme original d’équations [égs. (C-1) et (C-2)].
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Cette technique est appelée méthode des caractéristiques. En général, I’implémentation
avec succes de cette méthode nécessite au moins deux directions caractéristiques passant par un
point dans le plan xy, avec équations de compatibilité différentes applicables a chaque ligne
caractéristique différente. Elle est utile pour la solution des équations différentielles partielles
hyperboliques. Elle est aussi hautement développée pour la solution des écoulements non visqueux
supersoniques, pour lequel le systeme des équations gouvernantes d’écoulement est hyperbolique.
L’implémentation pratique de la méthode des caractéristiques nécessite I’utilisation d’un calculateur

digital a haute vitesse et en plus, peut étre 1€gitimement considéré a part de CFD [76].

Annexe D

Equations d’écoulement de fluide a travers un orifice

Fig.D-1: Schéma d’un écoulement de fluide a travers un orifice [11]
Considérant I’écoulement d’un liquide a travers un orifice comme le montre la figure (Fig.D-1),

pour un écoulement idéal, 1’équation de Bernoulli peut étre écrite sous la forme suivante:

2 2

p1+pV_1:p2+p_2
2 2

Pour un écoulement incompressible, 1’équation de continuité donne: V;.A=V,.A; et le débit

massique idéal a travers un orifice est donné par:

172
Mg = Ay 2Pp, = pzz (D-1)
1-(A,/4A)
Le débit massique réel est obtenu par I’introduction de coefficient de décharge Cp,
2 ) 1/2
Mygeq = Cp-Ay ! Pzz (D-2)
1-(A,/4)

Le coefficient de décharge est fonction des dimensions de I’ orifice, forme et rugosité de surface,
débit massique d’écoulement et les propriétés de fluide (densité, tension de surface et la viscosité).
L’utilisation du nombre de Reynolds de I’ orifice.
_pPV,D, _V,D,

U 1%

Re

o

Comme parametre de corrélation pour le coefficient de décharge compte pour les effets deni, p, v

et D, a une bonne approximation.
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Considérant maintenant 1’écoulement d’un gaz idéal avec chaleurs spécifiques constantes a travers
le conduit montré sur la figure ci-dessous (Fig.D-2)

N1

x

Fig.D-2: Distribution de pression pour un écoulement de gaz a travers un orifice [11]

Pour un écoulement idéal, la température et pression de stagnation Ty et po sont reliées aux
conditions spécifiques aux autres emplacements dans le conduit par 1’équation d’énergie

d’écoulement stationnaire.

2
T, =T+~
2C

p

1 ~ (ij(}’—l)/ﬂ’
T, Po

En introduisant le nombre de Mach : M=V/a, telle que (a) est la vitesse du son donnée par

et la relation isentropique:

(a=+/9RT ), les équations suivantes sont obtenues:

To 771y (D-3)
T 2

yi(y-1)
ﬂ:(HVT_IMZj (D-4)
P

Le débit massique d’écoulement est donné par:
m= pAV
Avec la loi des gaz idéal et les relations ci-dessus pour p et T, ceci peut étre réarrangé par:

m, _ —(r+)/2(7-1)
—“’:’ R, :;1\4(1+—721sz (D-5)
Po
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. vy , iy ) M2
zdeal\/ﬁ — y{ij 1_(£J (D —6)
Ap, Po y-1 Po

Pour des valeurs données de py et Ty, le débit massique maximal se produit lorsque la vitesse

Ou,

a la section ou aire minimale ou la gorge est égale a la vitesse du son. Cette condition est appelée
écoulement critique ou étranglé. Lorsque I’écoulement est étranglé la pression a la gorge, p: est

reliée a la pression de stagnation py par la relation suivante:

» ) yI(y-1)
Po - ( yt+ 1J

Ce rapport est appelé rapport de pression critique. Pour (p,/po) inférieur ou égal au rapport de

pression critique,

; (D1 2(7-1)
m[déal\/ﬁ _ 2 (D-7)
Arpo 7/+]‘

Le rapport de pression critique est 0,528 pour y=1,4 et 0,546 pour y=1,3

Pour un écoulement de gaz réel, le coefficient de décharge est introduit. Donc, pour un
écoulement sous critique, le débit massique réel d’écoulement est donné en termes de conditions a

la section minimale ou la gorge par:

1y oy N2
. _CApp | ]2V [P _
Mg = 1 (D 8)
JRT, \ p, 7-1 Po

Pour un écoulement étranglé,

(y+D)/72(y-1)

C,A 2

= p3 Py 71/2( j (D—9)
RT, y+1

L’équation (C8) peut étre réarrangée sous la forme (C10) suivante:

Mg, =CpAg [2:00 (Po _pr)]l/zq) (D-10)
Telle que ® représente la fonction d’écoulement compressible, et donnée par:
_ 2y iy N V2
oo Iy Dllip, /2N =,/ py) """ (D-11)
1-p,/p,

La figure (Fig.D-3) montre la variation de & et (m/m*) ,avec (po-pr). m est le débit massique

idéa
d’écoulement a travers la restriction sous les conditions d’écoulement étranglé (lorsque le nombre
de Mach a la gorge est unité). Pour un des débits d’écoulement inférieur a 60% de 1’écoulement

étranglé, les effets de compressibilité sur le débit massique d’écoulement sont inférieurs a 5%.
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Fig.D-3: débit massique relatif d’écoulement (m/ m*) et la fonction d’écoulement compressible

® (Eq.D-11) en fonction de rapport de pression de I’orifice ou de la restriction

pour un gaz idéal avec y=1,4 (a partir de [82].)

Les coefficients d’écoulement sont déterminés expérimentalement et sont fonction de la
forme de passage, le nombre de Reynolds et le nombre de Mach de 1’écoulement, et les propriétés
de gaz. Pour un nombre de Mach a la gorge moins de 0,7 et pour des passages de formes similaires,
le coefficient d’écoulement est essentiellement fonction de nombre de Reynolds seulement. Les

plaques d’orifices sont fréquemment utilisées pour mesurer les débits d’écoulement [11].



Résumé

Résumé: Les écoulements dans les circuits d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne
jouent un role majeur pour la détermination des différents rendements (volumétrique, de balayage et
mécanique), la puissance indiquée, les performances, les émissions et en établissant le champ d’écoulement
dans le cylindre. Lorsque les gaz s’écoulent transitoirement a travers ces systemes, I’ensemble des forces de
frottement et d’inertie de gaz sont présentes. L’ importance relative de ces forces dépend de la vitesse du gaz
et les dimensions et les formes de tels systemes. Traditionnellement, ces écoulements sont étudiés au moyen
des équations de dynamique des gaz unidimensionnelles (1D) ou, le phénomene tridimensionnel de
I’écoulement et la déformation des ondes de pression, la turbulence et la viscosité sont ignorés ou négligés.
L’approche thermodynamique (0D) a été aussi utilisée ou I’effet important d’inertie de fluide lié aux
dimensions des composantes de ces circuits d’admission et d’échappement a été ignoré. Dans cette étude, la
méthode de vidange remplissage, a été completement révisée et une nouvelle méthode (Méthode Inertielle
Capacitive MIC), basée sur la formulation thermodynamique de la méthode de vidange remplissage et sur
I’équation fondamentale de la conservation de la quantité de mouvement, est développée. L’objectif est
ensuite de tenir compte des effets d’inertie de fluide sur le comportement de fluide ou de 1’écoulement sans
utilisation du code unidimensionnel 1D (& cause du long temps de calcul). Pour cet objectif, des analyses de
calcul CFD ont été élaborées afin de calculer les parametres de calage de « la méthode inertielle capacitive »
correspondant au nouveau modele. Dans cette étude, il est apparu que les effets d’inertie ignorés de la
formulation de la méthode de vidange remplissage sont les causes pour que cette derniere soit valable
uniquement pour les circuits compacts d’admission et d’échappement de MCI. Pour valider le nouveau
modele, une investigation expérimentale a été réalisée sur un moteur monocylindrique a quatre temps. Le
débit volumétrique du moteur est ensuite calculé avec le nouveau modele. Le résultat est comparé a celui
issu de I’expérimental et un bon accord a été obtenu.

Mots-Clés: Moteurs a Combustion Interne; systemes d’admission et d’échappement; calcul CFD;
écoulements transitoires; méthode de vidange-remplissage; simulation; effets d’inertie
de fluide; modélisation; technique expérimentale; méthodes numériques.

Abstract: The flows in intake and exhaust manifolds of internal combustion engines play a major role in
determining the different (volumetric, scavenging and trapping) efficiencies, indicated power, performance,
emissions and establishing the flow field within the engine cylinder. When the gas flows unsteadily through
these systems, both frictions, pressure and inertial forces are present. The relative importance of these forces
depends on gas velocity and the size and shape of such systems. Traditionally, these flows were studied by
means of the 1D gas dynamics equations where, the 3D phenomenon of the flow and the pressure wave’s
deformation, turbulence and viscosity were ignored or neglected. The thermodynamic (0D) approach was
also used and where the important effect of fluid inertia related to the size of manifold components was
ignored. In this study, the filling and emptying method, was completely revised and a new method (Inertial
Capacitive Method ICM), based on the thermodynamic formulation of the filling and emptying method and
on the fundamental equation of momentum conservation, is developed. The objective is then to take into
account the fluid inertial effects on the fluid behaviour without the use of one-dimensional 1D code (due the
computational times). In this objective, a computational fluid dynamics analysis is made in order to calculate
the tuning parameters of the “inertial capacitive method” corresponding to the new model. In this study, it
appears that the ignored inertial effects from the formulation of the filling and emptying method is the reason
why this latter becomes only appropriate for the compact manifolds. To validate the new model,
experimental investigation is carried out on a single-cylinder four-stroke engine. The volumetric mass flow
rate of the engine is then calculated with the new model. The result is compared to the experimental one and
a correct agreement is obtained.

Key words:  Internal Combustion Engines; intake and exhaust systems; CFD; unsteady flows; filling
and emptying method; simulation; fluid inertia effects; modelling; experimental technique;
numerical methods.



