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Nomenclature

Nomenclature
Symboles  Unité Signification
latins
ao, al,... constantes
a m.s Célérité des gaz en entrée turbine a=V(yRT)
a m.s? Célérité des gaz en entrée roue a;=\(yRT2)
aie m.s Célérité des gaz en entrée turbine aie=V(yRTi)
ACM Air cycle machine
AFR Rapport mélange air carburant
AFT Angle Fixed Turbine (turbine a angle fixe)
AB,C Coefficients
Avpalier Fonction de coefficient de pertes par frottement sur le pa-
lier
Abutée Fonction de coefficient de pertes par frottement sur la bu-
tée
BP Basse pression
C m.s?t Vitesse pour 1’étude du fonctionnement des turbomachines
Crrott N.m Couple de frottement
C1 Constante C1=r3*/S?
Co Coefficient de trainée
Cp J.kgtK? Chaleur spécifique a pression constante
Cv JkglK? Chaleur spécifique a volume constant
c N.m couple
Cr m Jeu radial
d m diamétre
D m diamétre
Ec J Energie cinétique
Ep J Energie potentielle
ec J.kg' Energie cinétique massique
ep J.kg' Energie potentielle massique
ep m Epaisseur d’aubage
f, 1, f2 fonction
g m.s Constante de la pesanteur
HP Haute pression
h JKg? Enthalpie massique
ho m Jeu de la butée axiale
H J Enthalpie
Hs m Hauteur des aubes du stator
Hr m Hauteur des aubes du rotor
Ahi J.kg' Ecart d’enthalpie totale
IER Taux de détente inversé




Nomenclature

J Kg.m? Moment d’inertie
k Coefficient polytropique
kr Coefficient de détente polytropique a travers le rotor
ks Coefficient de déetente polytropique a travers le stator
ki, k2, Ks, Constante, coefficient
Ka,.
Is m Espace inter aubes du stator
Ir m Espace inter aubes du rotor
L m longueur
I kg.s?t Débit masse en kg/s
Tadim Débit adimensionnel i/ (piediers®)
Tint kg.s! Débit masse turbine en kg/s
e kg.s! Débit masse corrigé turbine
Tt red Kg.K%.stbar? Débit masse réduit turbine
M Nombre de Mach
MR Nombre de Mach relatif (repere tournant)
Mm Kg.mol™ Masse molaire du gaz (air)
MAPE Mean Absolute Percentage Error (pourcentage d’erreur
moyenne absolue)
n mol Nombre de moles
N tr.min! Vitesse de rotation
Nt* tr.min? Régime turbocompresseur corrigé
Nt red tr.min"t, K0 Régime turbocompresseur réduit
P Pa Pression
Pi Pa Pression totale absolue
Pir Pa Pression totale relative (repére tournant)
Pr Rapport de pression de sortie sur la pression d’entrée
(Pr=Ps/Pe=1/11)
Pe, Perit Rapport de pression critique
g jlsouW Chaleur par unité du temps
Q w Puissance de chaleur transférée
Qr m3.s?t Débit volume du carburant
Qv J Chaleur (annexe A)
Qv huile m3.s? Débit volumique d’huile
r JkglK? Constante massique du gaz parfait r=R/Mm
r m Rayon
r3 m Rayon entrée roue turbine
I'4,moy m Rayon moyen sortie roue
4t m Rayon sortie roue téte de I’aube
r4p m Rayon sortie roue pied de ’aube
R J.KLmol? Constante du gaz parfait
R Degré de réaction
R? Coefficient de détermination
Rc? Coefficient de détermination corrigé




Nomenclature

Re Nombre de Reynolds

S J.kg?! entropie

s2 Carré résiduel moyen

S m? Section

Sr m? Section réelle rotor

Ss m? Section réelle stator

Sy’ m? Section effective rotor

Ss’ m? Section effective stator

Ssommerfeld Nombre de Sommerfeld

Sd Ecart-type

t s temps

T K Température

Ti K Température totale absolue

TiR K Température totale relative (repére tournant)

Tisentr K Température de sortie isentropique

u m.s Vitesse de 1’écoulement du fluide

U m.s?t Vitesse linéaire du rotor pour 1I’étude du fonctionnement
des turbomachines

U, Ured m.st.K05 Vitesse linéaire réduite

U J Energie interne pour les I’étude de la dynamique des gaz
(annexes)

Vv m.s™ Vitesse absolue

V m3 Volume pour I’étude de la dynamique des gaz (annexes)

Y m3.kg? Volume massique (v=1/p)

Vadim Vitesse adimensionnelle turbine Vagim=Us/aie

VGT Turbine a géométrie variable

Vol m?3 volume

Vs,isentr m.s*t Vitesse de sortie si I’écoulement était isentropique

w J.kg?! Travail spécifique

w m.s?t Vitesse relative

w J Travail du fluide dans 1’étude de la dynamique des gaz (an-
nexes)

W Jst Travail spécifique*débit (puissance en watt)

X Direction du repere orthonormé

y Direction du repére orthonormé

z Direction du repere orthonormé

Z Nombre d’aubes




Nomenclature

Symboles grecs Unité Signification

o rad Angle d’attaque des aubages

] rad Angle de sortie des aubages

Y Rapport des chaleurs spécifiques

) incertitude

A écart

€ Rapport d’excentricité

n rendement

Nméca Rendement mécanique

Nturb Rendement turbine

MNt-s Rendement isentropique total-a-statique
0 rad Angle de rotation

1 Pa.s Viscosité dynamique

s Coefficient de contraction du débit stator
ur Coefficient de contraction du débit rotor
p Kg.m? Masse volumique

Tt Taux de détente turbine total-a-total

Tc Rapport de pression compresseur

[0) fonction

02 Coefficient d’inadaptation sortie distributeur
[0} rad.s? Vitesse de rotation

%0 Rapport de vitesse de la turbine

statique Charge statique

Indices Significations

i total

e entrée

S sortie

t turbine

* corrigé

ref référence

rel relatif

atm atmosphérique

isentr isentropique

c compresseur

meéca mécanique

moy moyenne

max maximale

frott frottement

turb Turbine (seulement pour le rendement turbine)
red réduit

h huile

mot moteur

vol volume

f Carburant- combustion




Nomenclature

t-t Total-a-total

t-s Total-a-statique

v VVolume constant

T Température constante
exp Expérimental

cal Calcule, Prévu (predictible), calorifique
0 Entrée volute

1 Entrée distributeur

eff effective

R Repere tournant

2 Sortie distributeur

3 Entrée roue

4 Sortie roue

stator stator

rotor Rotor

adim adimensionnel

4t Sortie roue, tete de 1’aube
4.p Sortie roue pied de I’aube
4, moy Sortie roue moyen

b Blocage sonique

int Intérieur

ext extérieur

MP Plan de mesure (measurement plane)
u Direction tangentielle (U)
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Introduction

Introduction

Le travail de recherche qui a abouti a ce mémoire de thése a été effectué dans le cadre d’une
collaboration entre I’Ecole Centrale de Nantes et les entreprises Renault et Siemens. L’objet de
cette collaboration est de faire progresser les connaissances dans le domaine de la simulation
systeme destinée au contréle et a la mise au point des moteurs a combustion interne et des
systemes de propulsion innovants.

Plusieurs techniques sont utilisées de nos jours pour améliorer le rendement des moteurs a com-
bustion interne et diminuer leurs émissions. La diminution de la cylindrée est tres adoptée par
les constructeurs automobiles européens. Le downsizing qui s’appuie sur la suralimentation
permet d’utiliser le moteur dans des zones de fonctionnement ou le rendement est plus impor-
tant.

La suralimentation par turbocompresseur est utilisée sur la plupart des moteurs Diesel, et elle
est utilisée aussi de plus en plus sur les moteurs a allumage commandé. Bien que I’utilisation
de turbocompresseurs soit trés répandue, la performance des turbocompresseurs n’est pas mai-
trisée sur toute leur zone de fonctionnement. Une bonne connaissance des performances de la
turbine et du compresseur dans toutes les zones de fonctionnement du moteur est necessaire
pour les constructeurs automobiles car ceux-ci utilisent couramment la simulation numérique
de moteurs a combustion interne. Elle est exploitée, par exemple, pour tester de nouvelles ar-
chitectures moteur, pour la calibration des calculateurs, ou pour les bancs HIL (Hardware-In-
the-Loop). Ces simulations numériques se basent sur les données introduites par les utilisateurs
comme les champs turbocompresseur fournis par le constructeur ou les champs mesurés dans
d’autres conditions. Les cartographies turbine et compresseur fournies par les constructeurs
sont tres restreintes en zone de fonctionnement. En effet, les restrictions de mesure imposées
par le compresseur limitent le champ de mesure de la turbine. Il existe plusieurs modéles d’ex-
trapolation des cartographies turbines qui sont plus ou moins précis et fiables selon la géométrie
et le type de turbine étudiée.

La Figure 0-1et la Figure 0-2 montrent un exemple d’un champ d’une turbine a géométrie va-
riable avec la zone de fonctionnement du moteur en bleu qui est plus étendue que 1’iso-vitesse
mesurée et quelques extrapolations possibles qui passent parfaitement par les points mesurés
mais qui peuvent donner des courbes trés différentes. Il est donc nécessaire de bien connaitre
les caractéristiques de I’écoulement a travers la turbine pour pouvoir extrapoler les champs
turbine de facon fiable et correcte avec le minimum de temps de calcul. Ces modéles peuvent
étre des modeles 3D qui s’appuient uniquement sur la géométrie de la turbine. L’écoulement
est étudié dans chaque point de la turbine avec un maillage qui peut étre tres précis mais ces
modeles nécessitent des unités de calcul trés puissantes et des temps de calcul trés importants
par rapport a la précision demandée pour I’application. D’autres mod¢les sont plutét empi-
riques, ou I’extrapolation est basée sur des équations mathématiques qui font apparaitre des
coefficients calculés de fagon a avoir la courbe qui passe par les points mesurés. Ces méthodes
peuvent étre fiables mais dans des conditions trés précises. D’autres modéles sont plutot basés
sur la physique et 1’étude des turbomachines, mais s’appuient sur des hypotheses tres fortes.
Celles-ci permettent de simplifier le calcul et de passer d’un systéme d’équations en 3D a un
systéeme beaucoup plus simple avec des compromis satisfaisants en temps de calcul et précision.
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Figure 0-1: Champ d'une turbine & géométrie variable (débit masse réduit en fonction du taux de détente): en rouge
un extrapolation possible d'une iso-vitesse, en bleu la zone de fonctionnement moteur
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Figure 0-2: Champ d’une turbine a géométrie variable (débit masse réduit en fonction du taux de détente): en rouge
différentes extrapolations possibles d’une iso-vitesse

Certains logiciels utilises par les constructeurs automobiles pour les simulations déja mention-
nées contiennent des codes qui permettent d’extrapoler un champ turbine fourni par le cons-
tructeur a partir d’un systéme d’équations qui lui est intégré. Cette extrapolation permet ensuite
de tracer un champ turbine complet et d’avoir des points de fonctionnement dans toutes les
zones de fonctionnement du moteur en simulation méme celles inaccessibles expérimentale-
ment. Parmi ces logiciels, nous avons travaillé sur AMESim et GT Power. En introduisant un
champ constructeur turbine dans AMESIm et dans GT Power, il est possible d’obtenir une ex-
trapolation du champ débit turbine en fonction du taux de détente comme le montre la Figure
0-3 et la Figure 0-4.
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Figure 0-3: Extrapolation d’un champ débit turbine sur AMESim: débit masse turbine corrigé adimensionnel en
fonction du taux de détente
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Figure 0-4: Extrapolation d’un champ débit turbine sur GT Power: débit masse turbine corrigé adimensionnel en
fonction du taux de détente

Les grandeurs adimensionnelles sont utilisées pour des raisons de confidentialité. Le débit
masse corrigé adimensionnel est obtenu en divisant le débit masse turbine corrigé par la valeur
maximale de ce débit ; la valeur 1 correspond a la valeur maximale. On constate que les deux
logiciels donnent des résultats différents alors que les courbes passent par les points mesurés.

13



Introduction

Ceci est d0 a la zone de mesure expérimentale restreinte qui ne permet pas de bien connaitre
I’allure de la courbe qui passe par les points expérimentaux. Pour les courbes de débit masse
sur AMESim (voir Figure 0-3) par exemple, le débit extrapolé continue & augmenter avec le
taux de détente alors que pour les courbes obtenues sur GT Power (voir Figure 0-4) ce n’est pas
le cas : le débit masse est bloqué pour chaque isovitesse de débit a partir d’une certaine valeur.
Il est nécessaire de pouvoir effectuer des mesures expérimentales plus étendues pour vérifier
I’allure de la courbe a I’extérieur de la zone fournie par le constructeur, et il est utile de déve-
lopper un modele simple, précis et fiable en se basant sur les résultats obtenus des courbes
complétes.

Dans le cadre des éléments qui viennent d’étre présentés, le but de cette thése est de proposer
une nouvelle base expérimentale permettant d’obtenir une cartographie turbine étendue et
de développer un modéle d’extrapolation de cartographie turbine en terme de débit et de ren-
dement. Le travail de recherche s’est appuyé sur une analyse bibliographique de I’état de
Dart dans le domaine expérimental ainsi que dans le domaine des modéles existant qui est
présentée dans le chapitre 1. Suite a cela, les différents dispositifs expérimentaux mis en
place sont présentés avec leurs caractéristiques, avantages et inconvénients dans le chapitre
2. Ensuite les résultats obtenus expérimentalement pour différents turbocompresseurs sont
présentés dans une étude détaillée qui montre les différentes étapes qui ont permis d’aboutir
a ces résultats dans le chapitre 3. Enfin les différents modéles et tentatives de modeles sont
présentés dans une étude de la programmation de modeles bibliographiques ainsi que de
modeles inspirés par la théorie mais développés selon les résultats obtenus dans le chapitre
4.
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Chapitre 1 : Etude bibliographique

1 Etude bibliographique

Dans ce chapitre, une introduction sur la suralimentation des moteurs a combustion interne
est présentée en indiquant ses objectifs et ses moyens et en particuliers les turbocompresseurs
et leurs principes de fonctionnement. Différentes études expérimentales sont analysees pour
Dextension de la zone de mesure des champs turbine que ce soit en utilisant un banc turbo-
compresseur classique ou avec des modifications qui peuvent étre appliquée pour repousser
les limites du champ compresseur et étendre la zone de mesure. Ensuite I’équation de Barré
de Saint Venant est détaillée du fait de I’'importance qu’elle présente dans I’étude des turbines
qui sont généralement modélisées comme des tuyeres. Des modéles d’extrapolation sont aussi
présentés dans cette partie et ils sont divisés en trois principales catégories : CFD, empiriques
et semi empiriques. Puis l’incidence des transferts thermiques sur le fonctionnement et les
mesures des turbocompresseurs est analysée. La derniére partie de ’étude bibliographique
présente les systemes de paliers utilisés généralement dans les turbocompresseurs ainsi que
les pertes mécaniques associées.
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1.1 Introduction a la suralimentation des moteurs

1.1.1 Objectifs et moyens techniques

Le « downsizing » consiste & diminuer la cylindrée du moteur utilisé en maintenant la puissance
et le régime du moteur initial. Tl est donc nécessaire de comprimer 1’air en entrée du moteur ce
qui correspond & la suralimentation du moteur. Celle-ci peut étre réalisée par plusieurs tech-
niques : I’utilisation d’un turbocompresseur ou d’un compresseur mécanique. Le turbocompres-
seur permet de récupérer 1’énergie des gaz d’échappement en sortie du moteur pour faire tourner
la turbine qui, a son tour, fait tourner le compresseur qui alimente ainsi le moteur avec de 1’air
comprimé. Dans le cas du turbocompresseur, 1’optimisation de la récupération de I’énergie des
gaz d’échappement par la turbine est nécessaire afin de garantir des performances moteur cor-
rectes en fonctionnement stabilisé et transitoire. Cette énergie est disponible sous forme ciné-
tique et thermique ; le flux des gaz d’échappement est a la fois fortement instationnaire et com-
pressible. La turbine est le composant ou 1’énergie des gaz d’échappement est convertie en
énergie mécanique ce qui représente des phénomenes complexes. La diversité des systéemes
utilisés comme I’alimentation simple, la soupape de décharge (waste gate), I’entrée double, et
la turbine a géométrie variable rend la tache plus complexe.

Un moteur a combustion interne est limité en puissance délivrée par la quantité de carburant
brdlée efficacement dans ses cylindres. La quantité de carburant brdlé est limitée elle-méme par
la quantité d’air introduite a chaque cycle dans les cylindres. Si avant d’étre introduit dans les
cylindres, 1’air est comprimé a une pression plus élevée que celle de 1’air ambiant, la puissance
maximale du moteur a dimensions finies est augmentée [1]. La puissance fournie par un moteur
a combustion interne 4 temps peut étre calculée en utilisant la formule (1-1) présentée par Baines
etal. [2]:
- 1 1
Wmot = E Nyol 'pair'VOImot'Nmot Ne 'Qf (ﬁj (l'l)

Cette expression fait bien apparaitre le lien entre la masse volumique de I’air a I’admission et
la puissance produite. En diminuant la cylindrée, il est possible de diminuer les pertes par frot-
tement et le pompage tout en gardant la méme puissance et ceci en augmentant la quantité d’air
introduite. Cette méthode permet notamment d’utiliser le moteur dans des zones de meilleur
rendement comme le montre la Figure 1-1. Cette technique consiste a augmenter le taux de
suralimentation et elle est assurée le plus souvent par un turbocompresseur.
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Figure 1-1: Comparaison des performances d'un moteur atmosphérique de référence et d'un moteur downsizé. [3]

1.1.2 Les turbocompresseurs

Le principe de fonctionnement d’un turbocompresseur est pratiqguement le méme depuis son
invention par I’ingénieur suisse Alfred Biichi (1905). Le turbocompresseur est constitué d’un
compresseur et d’une turbine reliés par un arbre (voir Figure 1-2). L’arbre du turbocompresseur
est supporté par des paliers lisses ou plus récemment par des roulements a billes [4]. La turbine
est entrainée par les gaz d’échappement, et entraine a son tour le compresseur a 1’aide de I’arbre
qui les relie.

Paliers
]

/ Huile
f Volute de /
compresseur p

Volute de turbine

DA

d'échappement C\
|
|

Soupape de dérivation

Dérivationw.__
des gaz

TG

Eau de
refroidissement

Gaz d'échappement
provenant du moteur

i |' A' B
s tée de paliers
/ ’

Commande de soupape de dérivation /

Figure 1-2: Ecorché d'un turbocompresseur automobile [5]

Les turbines des turbocompresseurs sont classees en trois grandes catégories : turbines a géo-
métrie axiale, a géométrie radiale, et a géométrie mixte [6] [7]. Les turbines radiales sont les
plus utilisées dans le domaine de propulsion automobile, alors que les turbines axiales sont
utilisées pour des applications a puissances plus fortes et des régimes plus continus telles que
les propulsions ferroviaires, marines, aéronautiques et la production d’électricité du type cogé-
nération [8] [9] [10] [11].
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Les turbines radiales sont plus compactes et leur rendement est élevé méme lorsqu’elles sont
de petites tailles. Leur fabrication est plus simple et moins chére que les turbines axiales qui ont
des rendements plus faibles pour les mémes applications & cause des aubages tres courts et des
conduits étroits de 1’écoulement [12].

Le rapport de compression d’un turbocompresseur varie selon les applications. Pour les moteurs
a allumage commandg, le niveau de pression de suralimentation est de I’ordre de 2 bars et le
turbocompresseur comporte genéralement une wastegate. Il est fabriqué de matériaux pouvant
supporter une tempeérature jusqu’a 1000°C et méme plus. Pour les Moteurs Diesel, le rapport
de compression est supérieur et les turbines a géométrie variable sont utilisées [5].

Les performances d’un turbocompresseur sont influencées par le débit d’air moteur et le régime
moteur [13], mais aussi par les limitations de la gamme du compresseur et celle de la turbine.
A bas régime moteur, il n’est pas facile d’obtenir un niveau de suralimentation suffisant en
raison de I’énergie insuffisante ou limitée dans les gaz d’échappement. De plus avec les turbo-
machines, il faut un certain temps pour passer d’un point de fonctionnement a un autre ; ce
phénomene est connu comme le retard turbocompresseur ou turbocompresseur lag.

1.1.3 Principes généraux

1.1.3.1 La turbine

La turbine est une machine qui convertit I’énergie liée a la pression d’un fluide en énergie mé-
canique de rotation et permet d’entrainer un autre dispositif a 1’aide d’un arbre ; ce dispositif
peut étre un alternateur pour produire de 1’¢lectricité, ou un compresseur comme c’est le cas du
tUI’bOCOfT]pI’ESSGUI’.

Volute Distributeur

Bride

i d’'échappement
Roue maobile

en rotation

Bride d"admission

Figure 1-3: Schéma d'une turbine radiale [6]

Comme le montre la Figure 1-3, la turbine centripéte comporte une bride d’admission, une
volute, un distributeur (stator), une roue mobile en rotation (rotor), un diffuseur et une bride
d’échappement.

La volute permet d’accélérer et de transformer un écoulement quasiment rectiligne en un écou-
lement axisymétrique pour alimenter le plus correctement possible I’entrée du distributeur. Le
distributeur suit la volute pour continuer 1’accélération du fluide. Dans les petites turbines, il
est souvent lisse (sans aubages) et de dimension limitée pour des raisons d’encombrement.
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Lorsqu’ils sont présents, les aubages du distributeur peuvent étre fixes ou a calage variable et
dans ce cas la turbine est a géomeétrie variable. La roue est généralement fabriquée dans un
alliage qui résiste a ’oxydation a chaud et aux contraintes mécaniques et thermiques provo-
quees par les vitesses de rotation et les températures élevées. La roue est centripete et doit étre
calculée de facon a ce que le point d’adaptation corresponde a une sortie axiale du fluide afin
d’entrer convenablement dans le diffuseur qui a pour réle de transformer 1’énergie cinétique du
fluide en pression.
Les caractéristiques d’une turbine sont généralement représentées en fonction de quatre para-
meétres qui sont calculés a partir de grandeurs mesurées en entrée et en sortie turbine. Pour
uniformiser les grandeurs calculées et les rendre comparables malgré la différence de leurs con-
ditions de mesure, il est courant d’utiliser des grandeurs réduites ou corrigées. Les grandeurs
utilisées sont :
e Letaux de détente : Le taux de détente peut étre un taux de détente total-a-total qui est

le rapport de la pression totale d’entrée sur la pression totale de sortie [équation (1-2)],

comme il peut étre un taux de détente total-a-statique qui est le rapport de la pression

totale d’entrée sur la pression de sortie statique [équation (I-3)].

I:)ie'[
T, =— -
t Pi,s,t (I 2)
T = iet (|_3)
P

s,t

e Le débit masse : le débit masse turbine peut étre le débit masse réduit ou le débit masse
corrigé. Le débit masse réduit correspond au débit masse d’air traversant la turbine pon-
déré par la pression totale d’entrée et par la température totale d’entrée comme le montre
I’équation (1-4). Alors que le débit masse corrigé correspond au débit masse d’air tra-
versant la turbine pondéré par la pression d’entrée totale et la température d’entée totale
ainsi que par une pression et une température de référence comme le montre 1’équation
(1-5). La pression et la température de référence doivent étre connues pour utiliser cette
grandeur caractéristique de fonctionnement. L’utilisation de la pression et de la tempé-
rature de référence permettent d’obtenir un débit masse corrigé en kg.s en simplifiant
ainsi les unités de mesure de la pression et la température.

m,./T,
M. = tP et (1-4)
iet

t,red —

Tie: P

ref |-
Tref P ( 5)

iet
e Lavitesse de rotation : celle-ci peut étre une vitesse de rotation réduite qui correspond
au régime de rotation de 1’arbre du turbocompresseur pondéré par la température totale
d’entrée comme le montre 1’équation (I-6). La vitesse de rotation peut étre aussi une
vitesse de rotation corrigée qui correspond au régime de rotation du turbocompresseur
pondéré par la température totale d’entrée et une tempeérature de référence comme le
montre 1’équation (I-7).

m, =m,
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N
N,  =—— .
t,red Ti'e’t (I 6)
. T
N — N ref _
T (-7
e Le rendement : le rendement isentropique d’une turbine est le rapport de 1’enthalpie

récupérée par la turbine et de 1’enthalpie idéalement récupérable au cours d’une détente
isentropique :

Ah
Ah.

i,idéal

i,réel

T]isentr = (|'8)

A signaler que le rendement isentropique de la turbine peut étre un rendement total-a-
total ou un rendement total-a-statique. La différence entre les deux consiste dans le cal-
cul de la température de sortie isentropique a partir de températures et de pressions to-
tales ou statiques. Les deux hypothéses sont acceptables a conditions d’indiquer laquelle
est utilisée.

Le rendement est plutot un outil d’évaluation de la performance de la turbine alors que le débit
masse, le taux de détente et le régime définissent 1’état de fonctionnement de la turbine et dé-
terminent ce qu’on appelle un point de fonctionnement de la turbine.

Un autre parameétre caractéristique est parfois utilisé pour tracer les courbes de rendement de la
turbine qui ne sont plus définies en fonction du taux de détente mais en fonction du « blade
speed ratio » ou rapport des vitesses a la roue. Ce parametre est le rapport entre la vitesse li-
néaire a I’entrée du rotor au niveau du sommet des aubes U sur la vitesse isentropique du fluide
C, qui est la vitesse que le fluide devrait atteindre dans une tuyére idéale [3]. L’équation (I-9)
montre I’expression de ce parametre caractéristique :

U U

C 1
P, v 1-9
2'Cp'Ti,e,t 1—( ’tj (1-9)
Pi,e,t

Le rapport des vitesses a la roue combine deux parameétres caractéristiques de performance de
la turbine qui sont la vitesse de rotation et le taux de détente. L’intérét de cette démarche est
que les variations liées a la seule vitesse du rotor sont presque entierement éliminées, et les
données pour toutes les vitesses s’assemblent sur une seule courbe. Pour une turbine radiale
conventionnelle, 1’efficacité maximale correspond a un rapport de vitesse d'environ 0,7. Cette
information est tres utile lors de la conception d'une turbine, mais elle est moins intéressante
lors de I'association d'un turbocompresseur a un moteur quand une cartographie conventionnelle
du rendement exprime en fonction du taux de détente et de la vitesse de rotation de la turbine,
peut étre utilisée de fagon équivalente [3].
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Figure 1-4: Caractéristiques de fonctionnement d'une turbine centripéte [14]

La Figure 1-4 montre en vert le débit masse turbine réduit en fonction du taux de détente total-
a-statique. En orange, le rendement de la turbine est tracé en fonction du taux de détente. Le
rendement de la turbine dans ce cas est le produit du rendement isentropique de la turbine par
le rendement mécanique du turbocompresseur. Le calcul du rendement turbine est 1’objet de
plusieurs études, d’autant plus que la méthode de mesure de ce paramétre a un impact signifi-
catif sur ces grandeurs [15].

Il'y a trois démarches permettant de déterminer le rendement d’une turbine [16] :

e En général, les fabricants de turbocompresseurs adoptent une méthode qui consiste a
mesurer le débit d’entrée, la pression d’entrée et la pression de sortie de la turbine en
réglant la température d’entrée turbine (600°C en général). D’autre part, le débit d’air a
travers le compresseur est aussi mesuré ainsi que les températures d’entree et de sortie
de l’air du coté compresseur. L’expression du rendement calculé en utilisant cette mé-
thode s’¢écrit de la maniére suivante :

M xCyx(Tige =T,

_ isc i,e,c) _
MNeurb = 1\ 1’]isentr,turb X Niméca

o] ¥ 1-10
m,xc, xT., 1—£Ps't } (1-10)

En utilisant cette méthode, le rendement mécanique du turbocompresseur est intégré dans

I’expression du rendement de la turbine.

e Une autre méthode consiste a effectuer le méme type de démarche que la précédente,
mais en détendant les gaz jusqu’a la pression atmosphérique. On enléve ainsi le collec-
teur d’échappement a la sortie de la turbine. L’expression du rendement s’effectue de la
méme maniére que précédemment.
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La troisieme méthode consiste a mesurer la température du fluide en entrée et en sortie
turbine. Ceci permet donc de ne plus considérer le rendement mécanique du turbocom-
presseur dans le calcul du rendement turbine. La contrepartie est que cette méthode est
beaucoup plus sensible aux transferts thermiques. Le rendement calculé est alors le ren-
dement isentropique de la turbine : c¢’est le rapport de la variation d’enthalpie réelle a
travers la turbine sur la variation d’enthalpie isentropique qui est I’énergie maximale
spécifique qui peut étre extraite du fluide lors d’une détente isentropique. Connaissant
la température et la pression d’entrée du fluide ainsi que la pression de sortie, il est
possible de calculer 1’énergie maximale spécifique en considérant le fluide comme un
gaz parfait :

y-1
P |7 1-11
P (1-11)

iet

Ah 1-

isentr — Cp x Ti,e,t

La variation d’enthalpie réelle a travers une turbine adiabatique est plus petite que la
valeur isentropique a cause des irréversibilités dans I’écoulement. La détente réelle est
représentée dans le diagramme (h-s) de la Figure 1-5 et représente une augmentation de
I’entropie. Le rendement isentropique (ou adiabatique) de la turbine est donc calculé
comme suit :

h
Nis =

hist
= (1-12)

isentr

et
Ah
Pour le calcul de la variation d’enthalpie isentropique, il est possible d’utiliser la pres-
sion de sortie totale ou statique. L utilisation dépend de I’application. Si I’énergie ciné-
tique en sortie du rotor est utile, la pression totale est utilisée. C’est le cas des turbines
a plusieurs étages ou des turboréacteurs. Dans le cas de I’automobile, la pression de
sortie statique est utilisée car en général 1’énergie cinétique a I’échappement est dissipée
a I’atmosphére [17].

=

Enthalpie

Py

Pa
/pD
0
0
2
Ve V_1
% 2 T Py
h v 1

1 Perte dans]
A aubes fixes
i s V2
2 ~ N~ 2
2 / Perte dans
h:lzs -

aubes mohiles
25 '//

[=F1
-
5}

=
=]
P2

\

Entropie =

Figure 1-5: diagramme enthalpie-entropie (h-s) d'une turbine [3]
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1.1.3.2 Le compresseur :

Le compresseur est composé de 4 parties : I’entrée, la roue, le diffuseur et la volute (Figure 1-6)
contenues dans un carter assurant une bonne distribution de 1’air a I’entrée et a la collecte de
I’air comprimé en sortie.

Volute

Diffuseur aubé
Diffuseur lisse
Roue

Bord
d’attaque

1 P e
P i Moyeu -f

Figure 1-6: Représentation schématique d'un étage d'un compresseur centrifuge [18]

L’entrée du compresseur sert a canaliser 1’air jusqu’a la roue. Elle a souvent la forme d’un tube
mais elle peut contenir des éléments spécifiques tels qu’un pré-rotateur ou un canal de retour.
La roue du compresseur transfert de 1’énergie au fluide qui la traverse lui donnant ainsi une
vitesse de sortie élevée dépendant du taux de compression. Le diffuseur transforme la vitesse
du fluide en pression. 40 a 50% de 1’énergie totale transférée est convertie dans le diffuseur
[19]. Les diffuseurs utilisés dans les turbocompresseurs automobiles sont généralement lisses :
ils ont des rendements inférieurs a ceux avec des aubages redresseurs mais ils ont une grande
plage d’utilisation (débit variable) et un codt moindre. La volute sert a collecter le fluide en
sortie du diffuseur et a augmenter la pression statique du fluide. Le diffuseur et la volute ont un
effet significatif sur le rendement global du compresseur [20] [21] [22].

Comme pour les cartographies des turbines, il y a des paramétres et des courbes pour le tracé
du champ compresseur. Les performances d’un compresseur sont représentées dans un champ
débit masse en fonction du rapport de pression qui montre les iso-vitesses et les iso-rendements
du compresseur ainsi que ses limites de fonctionnement (Figure 1-7). Comme dans le cas de la
turbine, les grandeurs utilisées peuvent étre des grandeurs réduites pour que la cartographie
compresseur reste invariante par rapport aux conditions d’entrée du fluide.

Le champ compresseur montré dans la Figure 1-7 est limité par trois parametres. Le premier est
la vitesse de rotation ; celle-ci est limitée par la tenue mécanique du rotor, des paliers et des
conditions aérodynamiques en sortie de la roue. La deuxiéme limite est la limite de pompage
(surge line) : c’est la limite d’une iso-vitesse pour les débits faibles. En franchissant la limite
de pompage, 1’énergie fournie au fluide est insuffisante pour contrer les gradients de pression
adverses. Des fluctuations de pression ont lieu et lorsqu’elles deviennent trop importantes elles
peuvent passer a I’entrée du compresseur et causer des instabilités qu’on entend comme des
claquements bruyants. C’est ce qu’on appelle le pompage (zone pouvant endommager). Le
pompage a été étudié par plusieurs auteurs comme 1’étude de Chessé [23] qui a réalisé une étude
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sur le pompage des compresseurs de suralimentation et 1’influence des circuits de liaison mo-
teur-turbocompresseur sur cette instabilité. Dans les travaux de Stein [24], le pompage est ré-
parti en trois catégories : le pompage classique, le pompage profond et le pompage modifié.
D’autres travaux comme ceux de Mohtar [25], Yammine [16] et bien d’autres [22] [26] [27] ,
proposent des solutions pour repousser la limite de pompage des turbocompresseurs. La troi-
siéme limite est la limite d’étouffement ou « choke line » : elle correspond aux points de fonc-
tionnement a débits d’air élevés. Dans cette zone, les iSo-vitesses chutent rapidement et cette
limite est provoquée par le blocage sonique dans une partie ou dans la totalité des canaux d’air.
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Figure 1-7: Champ caractéristique d'un compresseur centrifuge [28]

Le rendement isentropique du compresseur est calculé a partir des grandeurs totales. C’est le
rapport du travail idéal qui pourrait étre fourni au fluide si I’écoulement était isentropique sur
le travail réel fourni au fluide. Il s’écrit de la maniére suivante :

h h
MNei—t =

is,.cisentr — 'liec

h,,.—h

i,s,c iec

(1-13)

En considérant I’air comme un gaz parfait et en considérant ¢, comme une constante simpli-
fiable, I’équation du rendement isentropique du compresseur devient :
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Mot = Nbees (1-14)

Les cartographies turbine et compresseur fournies par les constructeurs pour étre utilisées par
les constructeurs automobile représentent des zones de fonctionnement tres restreintes. Ces res-
trictions de mesure imposées par le compresseur limitent aussi le champ de mesure de la turbine
parce que le turbocompresseur est étudié en entier : les mesures de champs compresseur et tur-
bine sont effectuees en méme temps sur le turbocompresseur en entier pour garder les interac-
tions turbine-compresseur qui ont lieu lors du fonctionnement du turbocompresseur avec le
moteur et pour équilibrer les charges appliquées par le deux composantes et surtout la charge
axiale équilibrée par les deux. La Figure 1-7 montre un exemple d’un champ de fonctionnement
compresseur avec sa zone de mesure étroite et ses limites, et la Figure 1-4 montre un exemple
d’un champ turbine fourni par le constructeur et qui montre des courbes isovitesses de débit et
de rendement et qui sont tres petites en largeur a cause du compresseur comme indiqué ci-
dessus.

1.2 Extrapolations expérimentales des champs turbine

Plusieurs études ont été menées pour étendre les champs de fonctionnement turbine expérimen-
talement. Les méthodes utilisées sont généralement le changement de la température, ou des
modifications sur le compresseur.

1.2.1 Procédure de mesure standard

En général, les turbocompresseurs sont testés selon la procédure présentée par J1862 SAE [29]
ou il y a deux configurations possibles : boucle ouverte et boucle fermée. La configuration
boucle ouverte est plutdt préférée mais I’utilisation de variables réduites est nécessaire pour
rendre les mesures indépendantes des conditions atmosphériques. L’huile de lubrification doit
étre a une température fixe et une pression fixe : 100°C et 3,5bar. L’alimentation de la turbine
se fait avec de I’air a 600°C pour les études Diesel et 900°C pour les études essence. Dans
certains cas de turbocompresseurs, il y a des circuits de refroidissement dont 1’utilisation et les
caractéristiques du fluide sont indiquées sur les champs. Du c6té compresseur, le rendement
mesuré est le rendement isentropique alors que du c6té turbine le rendement est le produit du
rendement isentropique de la turbine par le rendement mécanique du turbocompresseur. La plu-
part des bancs d’essais utilisés par les constructeurs de turbocompresseurs permettent de mesu-
rer les performances du turbocompresseur du coté turbine, compresseur et sur le corps central.
Le gaz chaud alimentant la turbine peut étre issu de combustion de gasoil, kérosene ou gaz
naturel. La pression entrée turbine ainsi que le débit turbine et le régime sont réglés par une
vanne en entrée turbine. Une vanne en sortie compresseur permet de contréler la puissance
consommee par ce dernier. Toutes les mesures passent par un systéme d’acquisition et de con-
tr6le qui permet de controler les vannes et les températures et de tracer les grandeurs mesureées.
Le rendement compresseur qui est le rendement isentropique du compresseur est calculé en
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posant I’hypothése d’écoulement adiabatique : c’est le rapport de la puissance fournie en con-
ditions isentropiques sur la puissance réelle fournie a ’air dans le compresseur. les puissances
sont calculées en utilisant le premier principe de la thermodynamique avec I’hypothése d’écou-
lement permanent et d’adiabaticité :

Wc,isentr _ mc'Cp'(Ts,is _Ti,e,c) _ (Ts,is _Ti,e,c) (| 15)
W, M Cor (T~ Tioe)  (Tioe=Tice)

c,réel ist  liec i

Ne =

Pour les régimes les plus faibles, la compression est moins importante et la variation de tempe-
rature dans le compresseur est faible. Dans ce cas, ’erreur de mesure des températures devient
importante et le transfert de chaleur provenant de la turbine est important. Pour la turbine, les
échanges thermiques sont importants et difficiles a évaluer et le rendement fourni par le cons-
tructeur est le produit du rendement isentropique de la turbine par le rendement mécanique du
turbocompresseur.

N = T1isentr,turb XMNméca (|-16)
W, W,

frott

(1-17)

1.2.2 Etude expérimentale de Venson et Barros

Venson et Barros [30] ont effectué une étude sur un banc d’essai « chaud » pour tracer les
champs compresseur et turbine d’un turbocompresseur. Les essais sont réalisés selon trois con-
figurations. Selon la premiére configuration, la turbine est alimentée en air par un compresseur
radial extérieur et le compresseur du turbocompresseur souffle a I’air libre, ce qui permet de
mesurer des valeurs dans la zone de faibles taux de pressions et faibles régimes. Dans la deu-
xieme configuration, le compresseur du turbocompresseur travaille avec le compresseur radial
utilisé précédemment pour faire tourner la turbine. Cette configuration permet d’explorer des
rapports de pression et des vitesses de rotation intermediaires. Pour la troisieme configuration,
le turbocompresseur fonctionne de fagon autonome a 1’aide d’une chambre de combustion.
Dans ce cas, la turbine produit assez de puissance pour le compresseur du turbocompresseur
qui peut ainsi alimenter la chambre de combustion. La mise en ceuvre de cette configuration
ressemble a la précédente, mais lorsque le taux de pression du compresseur du turbocompres-
seur atteint le taux de pression du compresseur radial, le compresseur radial est arrété. Cette
configuration permet de mesurer les points de fonctionnement les plus extrémes. A partir des
points expérimentaux obtenus, une corrélation quadratique est utilisée pour exprimer le taux de
compression en fonction du débit corrigé et du rapport de pression.

t=a+bN +cN” +dm +em?+f.Nm +gN"m" (1-18)

T est le rapport de pression ou le taux de détente selon le cas étudié, N* la vitesse de rotation
corrigée, m* le débit masse corrige, a, b, c, d, e, f, et g sont des coefficients empiriques a de-
terminer par la méthode des moindres carrés par exemple. Ce modele est plus ou moins précis
selon le turbocompresseur sur lequel il est appliqué.
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Figure 1-8: Points expérimentaux du champ turbine mesurés sur le banc d’essais de Venson et Barros [30] : taux de
détente en fonction du débit masse corrigé pour la turbine APL-240

Cette méthode expérimentale montre dans la Figure 1-8 qu’il est possible d’extrapoler le champ
turbine en utilisant le compresseur en différentes configurations : ceci sera utile au cours de
cette étude qui montrera les différentes techniques appliquées sur le compresseur.

1.2.3 Etude expérimentale de Otobe

Les travaux de Otobe [31] présentent une procédure de mesure des performances d’un turbo-
compresseur a bas régime. Le turbocompresseur étudié est a refroidissement a eau. Les mesures
sont effectuées dans quatre conditions différentes pour évaluer I’effet du transfert thermique et
du frottement sur les performances de la turbine et du compresseur. La premiére série d’essais
est réalisée a froid avec I’air, I’eau et I’huile tous les trois froids. La deuxiéme série d’essais est
effectuées sur le banc d’essais a chaud avec I’air en entrée turbine a 600°C, et 1’eau et ’huile a
90°C. la troisieéme et la quatriéme séries d’essais sont effectuées a des températures intermé-
diaires avec de I’air a 23 °C et I’huile a 75 °C mais avec des viscosités d’huile différentes. Le
rendement isentropique du compresseur est plus important de 10% a 35% lorsque les essais
sont réalisés a froid plutét qu’a chaud pour des régimes de 90 000 tr.min™ et 20 000 tr.min™
respectivement. Le changement de la température d’huile a un double effet : il influence les
transferts thermiques ainsi que les pertes mécaniques qui dépendent de la viscosité de 1’huile.
Les résultats obtenus montrent que le rendement turbine est plus influencé par le transfert ther-
mique que par le rendement mécanique ; le transfert thermique étant responsable de 70% de la
chute du rendement. Ces méthodes expérimentales montrent qu’il est possible d’extrapoler les
champs turbine en changeant la température de I’air qui alimente la turbine, et que la tempéra-
ture de I’air et de I’huile influence la mesure des rendements ce qui est aussi un point intéressant
qui doit étre pris en compte dans la suite de cette étude.
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1.2.4 Etude expérimentale de Scharf

L’étude de Scharf et al. [32] présente une procédure compléte permettant d’étendre la zone de
mesure des cartographies d’un turbocompresseur. Dans un premier temps, le principe est de
faire fonctionner le compresseur en boucle fermée : c’est le méme principe que le banc d’essais
a « chaud » mais avec cette technique la puissance absorbée est augmentée, ce qui permet de
mesurer des valeurs pour des taux de détente plus importants. L’air sortant du compresseur, est
introduit de nouveau a I’entrée compresseur et il est contr6lé a 1’aide d’une vanne de controle
de pression (BPV : back pressure valve). L’air chaud en sortie compresseur est refroidi a I’aide
d’un refroidisseur air-eau. Le débit circulant dans le circuit fermé est contrdolé a I’aide d’une
soupape de décharge. Le schéma du circuit de fonctionnement du compresseur en boucle fermee
est représenté dans la Figure 1-9. En utilisant ce banc d’essais, il est possible de mesurer des
points de la cartographie turbine pour des taux de détente plus étendus que ceux mesurés sur un
banc d’essai turbocompresseur standard. La puissance fournie par la turbine et consommeée par
le compresseur est plus importante a cause de I’augmentation de la densité d’air dans le com-
presseur.
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Figure 1-9: Schéma du banc turbocompresseur avec le circuit fermé du compresseur pour les mesures de cartogra-
phies turbine étendues de Scharf et al. [32]
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Figure 1-10: Schéma du banc turbocompresseur sans la volute compresseur et avec la roue compresseur remplacée
par un disque pour les mesures de cartographies turbine étendues de Scharf et al. [32]
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Aprés avoir utilisé le circuit en boucle fermée pour le compresseur afin de mesurer les points
qui correspondent aux puissances maximales, il est possible de mesurer les points qui corres-
pondent aux puissances minimales en enlevant la volute du compresseur et en remplagant la
roue du compresseur par un disque sans aubages comme le montre la Figure 1-10.

La puissance absorbée par le compresseur est nulle et la puissance fournie par la turbine est la
puissance nécessaire pour compenser les pertes par frottement. Les mesures sont effectuées sur
le coté turbine de la méme manicre qu’elles I’étaient dans le cas de la boucle fermée sur le
compresseur. Cette technique permet d’étendre le champ turbine pour les points de puissance
minimale ce qui correspond a des taux de détente tres faibles. La mesure des pertes par frotte-
ment a permis de séparer les pertes mécaniques des pertes aérodynamiques de la turbine.

Pour étendre le champ turbine vers des vitesses de rotation plus faibles, un banc d’essais a
dynamometre est utilisé. La Figure 1-11 montre le principe de fonctionnement de ce banc d’es-
sais. Comme dans le cas du banc d’essais a « chaud », la turbine est alimentée avec de I’air
comprimé. Les caractéristiques de I’air sont mesurées en entrée et sortie turbine. A faibles puis-
sances et vitesses de rotation, 1’air peut étre chauffé a 1’aide d’un réchauffeur €lectrique sans
utiliser une chambre de combustion. La turbine fournit du travail consommé par un frein élec-
trique qui remplace le compresseur du turbocompresseur ce qui élimine les causes de limitation
des cartographies turbine a bas régimes et faibles puissances. Les problémes d’adiabaticité sur
le coté compresseur n’existent plus et la puissance fournie par la turbine peut étre calculée a
partir du couple mesuré a I’aide du dynamometre utilisé.
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Figure 1-11: Schéma du banc turbocompresseur & dynamomeétre pour les mesures de cartographies turbine étendues
de Scharf et al. [32]

Ces techniques présentent des bonnes capacités en terme d’extrapolation des champs turbine.
Il serait intéressant de s’inspirer de ces idées pour développer une expérimentation adaptée aux
besoins de 1’étude présentée dans ce document.
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1.2.5 Etude expérimentale de Frelin

Dans les travaux de thése de Frelin [33], une étude expérimentale est développée pour mesurer
le champ turbine dans des conditions a « chaud » et & « froid ». Les mesures effectuées sur les
bancs d’essais sont réalisées pour des régimes stationnaires, et sur des bancs froids, en entrai-
nant la turbine avec de I’air comprimé a la température ambiante. Ces mesures sont valables
pour le compresseur parce que ces conditions sont proches des conditions de fonctionnement
du compresseur dans le moteur. La différence apparait dans le cas de la turbine, ou les essais
réalisés a froid sont différents de la réalité, ce qui nécessite la validation de la similitude entre
les essais chauds et froids : dans cette these, des essais a chaud sont menées pour valider les
lois de similitude.
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Figure 1-12: Schéma du banc d'essais a chaud de Frelin [33]

Les essais a chaud sont effectués sur un banc moteur Diesel avec une modification : un volume
intermédiaire est introduit entre 1’échappement et la turbine pour rendre I’écoulement perma-
nent (affaiblir les pulsations de pression). Les différents instruments de mesure du banc d’essai
sont représentés dans la Figure 1-12. La mesure du débit d’air est effectuée a partir de la mesure
de la pression statique a I’aval d’un diaphragme placé a I’entrée de la tuyauterie d’aspiration du
compresseur. Les mesures des pressions et des températures sont effectuées a I’amont et a I’aval
du compresseur et de la turbine. La pression d’entrée du compresseur est mesurée par un tube
de Pitot placé au centre de la tuyauterie alors que la pression de sortie du compresseur est rele-
vée a la paroi et moyennée par trois capteurs disposés a 120°. La pression d’entrée de la turbine
est mesurée dans le réservoir tampon, et la pression de sortie est mesuree a la sortie du diffuseur.
Le réservoir tampon et le diffuseur sont isolés thermiquement dans le but d’éviter les transferts
de chaleur au niveau des mesures.
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Figure 1-13: Schéma du banc d'essais a froid de Frelin [33]

Le banc d’essai « froid » (voir Figure 1-13) se différencie du banc d’essai chaud dans son prin-
cipe de fonctionnement : dans le banc d’essai chaud, le débit masse traversant la turbine est égal
a celui aspiré par le compresseur plus celui du gazole, alors que dans le banc froid cela n’est
pas réalisable et le banc doit comporter deux alimentations distinctes, une pour la turbine et une
pour le compresseur. Dans le banc chaud, le débit et la vitesse de rotation du turbocompresseur
sont obtenus par réglage du fonctionnement du moteur Diesel. La méme instrumentation est
presque utilisée dans les deux bancs pour avoir des résultats comparables sauf pour la mesure
de la temperature en amont et en aval de la turbine : les thermocouples sont remplacés par des
sondes a résistances au platine. Les différentes vitesses de rotation sont réglées a partir de
vannes de réglage qui contrdlent le débit d’air entrant dans la turbine et sortant du compresseur.

Le champ de turbine étant limité, pour atteindre les débits et les taux de détente les plus impor-

tants, il faut augmenter la puissance absorbée par le compresseur, donc de I’air comprimé sera
envoyé au compresseur. Les essais a froid permettent ainsi d’obtenir un domaine plus étendu
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du champ turbine ce qui constitue leur principal avantage par rapport aux essais a chaud.
D’autre part, il est impossible de mesurer la puissance absorbée par le compresseur ce qui em-
péche ainsi de calculer le rendement mécanique du turbocompresseur. La Figure 1-14 montre
les points mesureés sur le banc « froid » ainsi que sur le banc « chaud » : les résultats correspon-
dent lorsqu’ils sont tracés en grandeurs adimensionnelles pour éliminer I’effet de la différence
de température.
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Figure 1-14: Résultats expérimentaux du banc d'essais froid et du banc d'essai chaud de Frelin [33] : taux de détente
en fonction du débit adimensionnel pour une vitesse adimensionnelle constante

Cette étude montre I’intérét du changement de la température d’entrée turbine sur I’extrapola-
tion du champ turbine.

1.3 Modélisation du débit de turbines radiales

Differents modeles ont été déeveloppés (certains physiques) qui étudient 1’écoulement dans trois
dimensions qui nécessitent une trés grande puissance de calcul et des logiciels avancés. D’autres
modeles sont empiriques et se basent sur les équations mathématiques et les valeurs expérimen-
tales. Les modeéles partiellement empiriques combinent les deux approches : ils sont basés sur
les équations de la thermodynamique et des turbomachines mais ils utilisent les valeurs expéri-
mentales mesurées pour évaluer quelques coefficients de ces équations.
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1.3.1 Fondamentaux de la dynamique des gaz: équation de Barré de Saint
Venant

Le débit d’air a travers la turbine a été traité par plusieurs auteurs durant des années. La plupart
se sont basés sur une équation du débit a travers une tuyere isentropique connue sous le nom de
I’Equation de Barré de Saint-Venant. Dans cette approche, la turbine est remplacée par une ou
plusieurs tuyeres et la section au col de la tuyére est égale a la section effective de la turbine ou
des différents composants (rotor, stator).

L’¢équation de Barré de Saint-Venant s’écrit sous la forme suivante :

: P,
m(Pe’Te’Pr):ﬁ'Ss'g(Pr) (l_lg)
2 I
g(Pr):\/—le RI=P Pour p=P. (1-20)
’Y_
L+l
2 -1
g(P) =+r (VTJ Pour P, <P, (1-21)
2 i Voir annexe
Pc: m B (|_22)
PS
Pr=P— (1-23)

La démonstration de 1’équation de Barré de Saint Venant est présentée en détail dans I’annexe
B.

1.3.2 Modeles CFD

Dans sa these de 2011, Tartousi [34] présente une simulation numérique du comportement des
compresseurs et des turbines ; pour la turbine, il présente une turbine centripéte avec ses diffé-
rents composants : la volute, le distributeur et la roue. Le distributeur étudié est un distributeur
a géomeétrie variable pour pouvoir atteindre des débits et des vitesses de rotation variables, mais
cette géométrie variable nécessite la présence d’un jeu entre les ailettes et les parois du carter
et du moyeu conduisant a des pertes importantes a prendre en considération. Une autre source
de pertes dans le distributeur sont les entretoises : dans les simulations, les entretoises ne sont
pas prises en compte parce qu’elles augmentent beaucoup la complexité et les ressources infor-
matiques nécessaires. Elles sont remplacées par des ailettes. La roue de la turbine (présentée en
Figure 1-15) comporte 9 aubes.
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Figure 1-15: lllustration 3D des différentes parties de la turbine Tartoussi [34]

Pour le rendement, la notion de rendement isentropique est utilisée, ainsi le rendement est le
rapport du travail réel de la turbine au travail isentropique. Le triangle des vitesses est aussi
appliqué en entrée et en sortie, et les expressions de vitesses sont utilisées dans le calcul de la
puissance de la turbine. Pour les courbes de fonctionnement, le débit utilisé est le débit réduit
tracé en fonction du taux de détente, et le rendement isentropique est tracé en fonction du rap-
port de vitesse.

Le logiciel utilisé dans ce modele est le logiciel de simulation elsA (ensemble logiciel pour la
simulation en Aérodynamique). Il permet la simulation numérique de fluides visqueux com-
pressibles, bi ou tridimensionnels, laminaires ou turbulents, stationnaires ou instationnaires. Le
langage C++ et FORTRAN sont aussi utilisés pour une implémentation efficace en temps calcul
des méthodes numériques.

L’écoulement turbulent est tridimensionnel, chaotique, diffusif et dissipatif. Il est décrit par les
équations moyennées de Navier-Stockes : pour les écoulements a masse volumique variable, la
décomposition de Favre est utilisée.

Pour la modélisation de la turbulence, le modéle k — | de Smith (1995) [35] est utilisé dans le
cadre de cette thése. Il est nécessaire aussi de déterminer le schéma numérique utilisé : le
schéma de Jameson de second ordre est utilisé pour la discrétisation des flux du champ moyen,
et un schéma implicite du premier ordre nommé « Euler rétrograde » est utilisé pour ’intégra-
tion temporelle. Pour les écoulements subsoniques, des conditions de pression totale, tempéra-
ture totale et d’angle d’écoulement sont imposées en amont. Pour les calculs stationnaires, les
informations a 1’interface entre les parties mobiles et les parties fixes sont échangées a I’aide
d’un plan de mélange.

Le maillage utilisé dans le cadre des simulations est structuré, multi-domaines, réalisé a 1’aide
de I’outil de maillage Autogrid. Les aubes de la roue sont entourées d’un bloc en O, la taille de
la premiére maille au niveau de la paroi est d’environ 1um. Le jeu est maillé avec un bloc en O
entouré d’un bloc en H. La hauteur du jeu est discrétisée avec 17 points, ce qui permet de déecrire
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avec précision I’influence de 1’écoulement de jeu sur I’écoulement dans la roue. La méme to-
pologie est utilisée pour le distributeur. Les ailettes étant mobiles, un jeu est considéré au niveau
du moyeu et du carter, avec 13 points dans la hauteur du jeu. La vraie géométrie contient des
entretoises qui forment une base pour la rotation des ailettes. Pour des raisons de complexité de
maillage, ces entretoises ne sont pas prises en compte dans le cadre des simulations, elles sont
remplacées par des ailettes. La Figure 1-16 représente une vue globale de la géométrie de la
roue de la turbine et du distributeur.

(a) Position ouverte. (b) Position fermée.

Figure 1-16. Vue globale de la géométrie de la roue de la turbine et du distributeur pour deux positions d'ailettes [34]

Des simulations stationnaires et instationnaires sont effectuées pour le compresseur et pour la
turbine. Les simulations instationnaires sont réalisées a partir de la solution stationnaire du point
de fonctionnement correspondant. Pour un calcul stationnaire la convergence est considérée
atteinte quand les résidus des variables conservatives diminuent de plusieurs ordres de grandeur
(Figure 1-17.b) d’une part et les débits extraits a I’amont et a I’aval sont égaux et stables d’autre
part (Figure 1-17.a). Pour un calcul instationnaire, le critére utilisé est basé sur la périodicité du
débit aux surfaces de contrdles (Figure 1-18.a) ainsi que la convergence asymptotique de la
moyenne glissante appliquée aux débits vers une valeur fixe (Figure 1-18.b).

Les nombres d’itérations et de tours de roue nécessaires pour la convergence des calculs sont
présentés dans les tableaux Tableau 1-1 et Tableau 1-2. Le nombre de tours effectués pour
aboutir a la convergence dépend du pas de temps choisi.

Tableau 1-1: Nombre d'itérations et de tours de roue nécessaire pour converger les simulations stationnaires et insta-
tionnaires pour le cas du compresseur [34]

Fort et moyen débit Proche pompage
Simulations stationnaires 10000 itérations 70000 itérations
Simulations instationnaires 20 tours 120 tours

Tableau 1-2: Nombre d'itérations et de tours de roue nécessaire pour converger les simulations stationnaires et insta-
tionnaires pour le cas de la turbine [34]

Fort et moyen débit Proche pompage

Simulations stationnaires 7000 itérations 7000 itérations
Simulations instationnaires 9 tours 9 tours
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Figure 1-17: Evolution des débits et des résidus d'une simulation stationnaire en fonction du nombre d'itérations pour
le cas de la turbine [34]
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Figure 1-18: Evolution des débits d'une simulation instationnaire pour le cas de la turbine [34]

Cette étude est intéressante en terme de résultats mais elle n’est pas adaptée a cette étude : ce
modele nécessite beaucoup de détails sur la géométrie de la turbine qui ne seront pas disponibles
pour cette étude. Les constructeurs automobiles ayant besoin de ces modeles disposent en gé-
néral de trés peu d’information concernant la turbine et doivent travailler uniquement a partir
des courbes caractéristiques classiques. Il est donc préférable de choisir un modeéle avec un
compromis entre le temps de calcul et la précision des résultats et qui nécessitent un minimum
de données géométriques.

1.3.3 Modeles empiriques du débit masse turbine

Les modeles empiriques du débit sont similaires a 1’équation du débit masse a travers une tuyére
isentropique en écoulement stationnaire. La base est 1’équation de Barré de Saint Venant mais
la section utilisée est la section effective calculée a partir des valeurs expérimentales. Plusieurs
modeles basés sur cette approche sont présentés puis comparés entre eux.
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1.3.3.1 Modele de Jensen

Jensen et al. [36] utilisent le modéle suivant pour la modélisation du débit masse turbine des
moteurs suralimentés :

2 v+l
I’ht,red :Seff\/ zy (pry - Pr ! ) Pour Pr 2 Pc (|'24)
r(y=1)
2 oA
ri‘]t,red =Seff\/ 2 (Pcy - I:)cy ) Pour Pr < Pc (|'25)
r(y=1)

Ou rireq est le débit masse turbine réduit, Py le rapport de pression sortie/entrée, Sefr la section
effective de passage du fluide a travers la turbine, r la constante des gaz parfaits, y le coefficient
isentropique, et Pc le rapport de pressions critique. Pour un débit d’air en écoulement isentro-
pique a travers un orifice : P;=0.528.

. A Tie
mt,red = mt P (|-26)
P
Pp=-2 -
) (1-27)

Jensen et al. [36] ainsi que Moraal et al. [37] présentent une définition de la section effective
Serf en fonction du taux de détente de la turbine et de la vitesse de rotation réduite Nireqd. Pour
une turbine a géométrie fixe, I’expression proposée est :

Seff = aO +a1’tt +a2Nt,red +a3TtNt,red (|'28)
Ou ag, a1, az, a3 sont des constantes, et la vitesse de rotation réduite Nt req €St égale au rapport de
la vitesse de rotation N par la racine carré de la température d’entrée Tie. Les résultats sont
montrés dans la Figure 1-19.

1.3.3.2 Modeles empiriques polynomiaux

Sieros et al. [38] considerent qu’un polyndme quadratique peut approximer la relation entre le
taux de détente et le débit masse dans une turbine. Le polynéme quadratique est de la forme :
M eg =80 + AT, + 83N, g +3, TN, g +3,T0 +aN7 (1-29)
Ou ao, a1, a2, a3, a4 et as sont des coefficients polynomiaux qui peuvent étre déterminés en uti-
lisant les points de fonctionnement fournis par le constructeur. Les résultats sont montrés dans
la Figure 1-19.

Orkisz et Starwarz [39] proposent une relation de forme différente ; Dans cette expression, ¢’est
le taux de détente qui est exprimé en fonction du débit masse réduit, de la vitesse de rotation

réduite et d’une nouvelle expression Zt:
. 2 .
Nt,red +a2(mt,redNt,red) +a3m

t,re t,re

T, =8, +a,m Nt,redZT +a,Z; + a52$ (1-30)

t,red t,red

T m re N re
ZT :[ - t J [ t,red t,red J—l (|_31)
mt,redNt,red 7t Tt

Ou I’indice zt indique les valeurs au blocage sonique, et ao, a1, a2, as, a4 et as sont des coefficients
polynomiaux a déterminer par le calcul en utilisant les points de mesure fournis par le construc-
teur.
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1.3.3.3 Modele de Canova

Canova et al. [40] [41] utilisent aussi un modele de débit masse turbine basé sur 1’équation de
Barré de Saint Venant en utilisant le principe de la section effective. Le modeéle utilisé dans la
simulation de moteur Diesel suralimenté est donc de la forme :

Pour
M, g =S Px-P k1 -
t,red eff r(y—l)( r r ) Prz(kiljkl ( )
Pour
kil )
M, =S, M(L)“ 2 Ya  (1-33)
T ry -1 (k+1 P <l

Ou k le coefficient polytropique.

Pour les turbines a géométrie fixe, Canova et al. [40] [41] consideérent que Sefr et k sont des
constantes déterminées par la méthode des moindres carrés basée sur les valeurs expérimentales.
Il est aussi possible de considérer le coefficient k comme une fonction de la vitesse de rotation
réduite. Cependant, dans plusieurs cas, cette dépendance peut étre négligée sans influencer la
précision du modele [41]. Mais il existe des incertitudes avec cette approche parce qu’elle né-
glige I’influence du paramétre de la vitesse de rotation sur le débit. Les résultats sont montrés
dans la Figure 1-19.

1.3.3.4 Comparaison des trois modeéles

Les valeurs expérimentales de la turbine du turbocompresseur [37] et la cartographie du débit
masse de la turbine ACM (« air cycle machine »: principale partie de la réfrigération a cycle
d’air) simple sont utilisées pour la comparaison des modeles précédents. Dans les données dis-
ponibles, le maximum de taux de détente t: du turbocompresseur est 3.2, et celui de la turbine
ACM simple est 4.0.
Les critéres utilisés pour comparer différents modeles en terme de capacité de prédiction sont
le carré résiduel moyen s?, le coefficient de détermination R?, et le coefficient de détermination
corrigé R¢? [42]. s? joue un role important dans la détermination du meilleur modéle prédictif.
R¢? est identique a s? en termes d’ordre de classement. s? est exprimée en tant que :
N 2

= o 2 Mo (=) (24
Ou m est le nombre de paramétres estimés (m=4 dans le modeéle de Jensen), N est le nombre de
cas étudiés, myred(i)exp €t M red(i)car SONt, respectivement, les valeurs expérimentales et prévues
(calculées) de ringreq(i).
R? et R¢? sont exprimés en tant que :

Z[mt,red (i)exp - mt,red (i)cal:| — 1N
R? _1_] m = NZ M e (1) (1-35)

Z[mt,red (i)exp —ET i=1
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ey (NDE-RY) L (N1

¢ N-m Z[mt,red(i)exp _ET

Le coefficient de détermination corrigé R¢? est choisi comme critére de comparaison des mo-
déles présentés ci-dessus du fait qu’il soit du méme ordre de classement en terme que s? et
représente en partie R% En plus, le MAPE (Mean Absolute Percentage Error) est aussi utilisé
comme indice de comparaison :

(1-36)

1 i mtVI’Ed (i)exp - mt,red (i)cal

MAPE = — 5 -
N i=1 mt,red (I)exp

En utilisant le MAPE, le cas ou rtyred (i)exp=0 est exclu.

‘ (1-37)

Tableau 1-3: Comparaison des modeles empiriques de débit masse turbine: Canova et al. [40] [41], Jensen et al. [36],
polyndme équation (1-29), Orksiz et al [39]. [43]

Turbine ACM simple

Turbine du turbocompresseur

R¢? MAPE R¢? MAPE
Méthode de Canova et al. 0.8636 7.08 0.8601 9.86
Méthode de Jensen et al. 0.9358 3.56 0.9613 2.90
Equation (1-29) 0.8063 5.74 0.9755 2.29
Méthode d’Orkisz et al. 0.8562 7.99 0.9299 9.03

Le Figure 1-19 montre que le modele de Jensen et le modéle polynomial du second degré (1-29)

sont les meilleurs en termes de prédiction.
4.5

— Map curve
- Canova's
- Jensen's

-~ 2nd-degree
polynonual

Mass flow parameter ¢ x 10% m-sJK

1 2 3 ¢ 4] 6 7

Expansion ratio

Figure 1-19: Comparaison des traces des modeles empiriques de débit masse turbine: Canova et al. [40] [41], Jensen et
al. [36], polyndme équation (1-29) ; débit masse turbine réduit en fonction du taux de détente turbine [43]
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Les extrapolations du modéle de Jensen, Canova, et le polyndme du second degré (I-29) de la
turbine ACM simple sont tracés dans la Figure 1-19 ou les points expérimentaux (map curve)
sont des points de la cartographie de la turbine ACM. Cette figure montre que le modéle de
Canova présente une erreur constante de -5.26%, le modele de Jensen conduit & une erreur qui
croit avec le taux de détente, et le modéle polynomial est le moins performant. Pour conclure,
le modele de Jensen semble le meilleur parmi ces trois modeles comparés. Néanmoins, 1’écart
modele/expérience apparait encore important.

1.3.3.5 Modele de Fang et Dai : développement de Taylor

Le modele de Fang et Dai [43] est un modele de régression basé sur une analyse des modeles
théoriques. En identifiant les variables indépendantes lors de I’analyse de modé¢les théoriques
il est possible de réduire le nombre de termes de 1’¢tude sans affecter la précision [44]. Une
fagon d’appliquer cette méthodologie est d’utiliser la série de Taylor pour développer les fonc-
tions avec des variables de petites variations comme le coefficient polytropique : tous les pro-
cessus thermodynamiques dans les turbines sont polytropiques. Pour un processus polytropique

entre deux états 0 et 1, il est possible d’écrire:
k-1

o (ﬂj ‘ (1-38)
TO P0

Ou le coefficient polytropique k n’est pas constant [45]. Il dépend de la géométrie de la turbine,
le type de gaz, sa température et sa pression. Il est égal a 1 pour une transformation isotherme
et il est égal ay (1.4 pour I’air) pour une transformation isentropique. Les transformations ther-
modynamiques dans les turbines sont entre I’isotherme et I’isentropique, plus proche de I’isen-
tropique. Donc, pour les gaz traversant une turbine, on prendra 1’hypothése que le coefficient
polytropique vaut entre 1 et 1.4. Malgré la variation du coefficient polytropique tout au long du
processus thermodynamique, les variations sont suffisamment petites pour qu’on puisse le con-
sidérer constant [40] [41] [46] [47]. Donc un développement de Taylor peut étre utilisé pour
développer les équations d’une transformation polytropique de facon a ce que I’équation d’une
transformation polytropique se réduise a un polynéme de termes isentropiques.

Soit x=(k-1)/k, a=(y-1)/y et f(x)=(p1/po)*. en utilisant 1’équation (I-38) , le développement de
Taylor de second ordre de I’équation est:

e T I
P, P, ky ) (P) 20 ky P

[i}k =(ﬂ]y 1+a,In (EJ+a2 l:m(ﬂﬂ (1-40)
P, P, P, P,

Ou a; et a» sont des constantes a déterminer par régression des valeurs expérimentales. De cette
fagon une transformation polytropique est approximée par un polynéme des termes isentro-
piques.

En utilisant le principe de conservation de la masse, le premier principe de la thermodynamique,
le théoreme d’Euler, I’équation des gaz parfaits, 1’équation de transformation polytropique et
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le développement de Taylor comme dans 1’équation (I-39), et en éliminant les termes négli-
geables comme le second ordre du développement de Taylor qui n’influence pas la précision

du calcul, les égquations suivantes sont obtenues :
1y

v =\ Pour (1-41)
Mf g =8 +8,2° | 1-1" |+8,N, 2" +a;2° Int +a,N7 ;2" | 1-7.} 1,<3.5
: <3

t,red t,red

v
5 ¥ 2 5 4 4
+a.Z [1—1t }Inz+a6Ntyredz Inz+a,N; .z

2

— 2
t,red_m

m t,red {Tt =3.5, Nt,red = maX(Nt,red ) =>pourrt, = 35} Pour (|_42)

T, >3.5
Ou ao, ao, a1, a2, as, a4, as, as et az sont des coefficients de régression constants. Lorsque nt>3.5,
® est égal a la valeur calculée en utilisant I’équation pour m<3.5 et en considérant m=3.5 et n;
¢gal au maximum des valeurs pour m:=3.5. z est une fonction du diamétre d’entrée de la roue
turbine, du régime turbocompresseur réduit, des angles d’entrée du fluide absolu et relatif, et
du diametre équivalent au col de la tuyere.
L’équation (1-41) est une forme générale et quelques éléments peuvent étre négligeables ; donc
il est nécessaire d’étudier I’importance de tous les éléments pour pouvoir €liminer les termes
qui n’influencent pas le calcul et rendre ainsi le modéle plus simple sans affecter sa précision.
Le coefficient de détermination corrigé R¢? déja présenté dans 1’équation (1-36) sera utilisé
comme critére pour identifier les termes négligeables. On commence par calculer R¢? pour
1’équation (1-41) et on le note Rc?(7). En éliminant ensuite un terme a le fois de cette équation
pour obtenir des équations a six termes, R¢? est calculé pour chaque modéle obtenu noté Rc2(6)i
(i=1,2,...,7). Le max[Rc*(6)i] est ensuite comparé avec Rc*(7). Si le premier coefficient
max[Rc2(6)i] est plus grand ou égal au second coefficient R¢?(7), le terme considéré est négli-
geable et doit étre supprimé. Si max[Rc2(6)i] est légérement inférieur a Rc2(7), le terme consi-
déré peut étre supprimé pour simplifier le modele sans influencer fortement la précision. Si
max[R¢?(6)i] est visiblement inférieur a R3(7), tous les termes sont importants et on ne peut
rien ¢éliminer. Apres 1’€élimination d’un terme négligeable on procede a I’étude du terme suivant
de la méme facgon.

Tableau 1-4: Elimination des termes négligeables de I'équation de débit (développement de Taylor) [36]

Turbine ACM simple, R:2(7)=0.9589 Turbine du turbocompresseur, R:2(7)=0.9925

Max{ Rc?()i} Résultat Max{ R:?()i} Résultat

Max{ R:2(6)i}=0.9593 =5, **™terme supprimé  Max{ R:?(6)i}=0.9898  Aucun terme supprimé

Max{ R:2(5)i}=0.9598 =7, "®™ terme supprimé

Max{ R:2(4)i}=0.9583  Aucun terme supprimé

En se basant sur la stratégie présentée ci-dessus, les résultats obtenus pour la turbine ACM et
la turbine du turbocompresseur sont présentés dans le Tableau 1-4. Pour la turbine ACM, les
termes 5 et 7 sont supprimés, et I’équation (I-41) devient :
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1y Pour (1-43)
M g =8, +a,2°| 1-17 [+a,N, 42" +3,2° Int, 1, <35

1y
+a,Nf z*|1-1 |+a;Nf 2% Inz

(1-44)

2

r.nt,red t,red {Tt = 35’ Nt,red = maX(Nt,red ) => pOUth = 35} Pour

=m?

T, >3.5
Pour la turbine du turbocompresseur, tous les termes sont importants et aucun d’eux n’est sup-
prime.

a5 024

4t
&4 02}
@
5
e 35 B
— o
x S 016 |
= B
= 3T A
L
=
£ o5t 012}

2 4 L L L 0.08 A A A

2 25 3 35 4 45 008 012 0.16 02 024
a. Measured @ x 10° msJK b. Measured

Figure 1-20: Comparaison des résultats calculés en utilisant le modéle de Fang et Dai [43] avec les mesures expérimen-
tales de la turbine ACM (a) et de la turbine du turbocompresseur (b) (débit masse turbine réduit)
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Figure 1-21: Comparaison des tracés du modele développé de Fang et Dai [43] (développement de Taylor) avec les
valeurs expérimentales et avec le modele de Jensen et al [36], le modele de Canova et al. [40] [41], le modeéle polyné-
mial équation (1-29): débit masse réduit de la turbine ACM en fonction du taux de détente turbine [48]
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Pour la turbine ACM , le MAPE (déja présenté dans 1I’équation (1-37)) est de 2.34% et 90% des
cas présentent des erreurs inférieures a 3.8%. Pour la turbine du turbocompresseur, le MAPE
est de 1.27% et 90 % des cas présentent des erreurs inférieures a 2.5%. La Figure 1-20 montre
la conclusion graphiquement ; dans les deux cas, les valeurs obtenues du modele coincident
avec les valeurs mesurées.

Ce modele est avantageux une fois comparé aux autres modeéles empiriques du débit masse
turbine comme le montre la Figure 1-21 : le modele de Fang et Dai [43] correspond le mieux
aux valeurs expérimentales de la turbine ACM étudiée mais le nombre important de coefficients
a calibrer rend 1’utilisation de cette méthode délicate.

1.3.3.6 Modele de Fang : Modéle empirique compact

Le modele de Fang et al. [48] est un modéle plus compact et précis que celui déja présenté par
Fang et Dai [43] dans la partie 1.3.3.5. Il présente une plus grande simplicité de calcul. C’est
un modéle empirique pour construire une équation unique qui représente les courbes de fonc-
tionnement de la turbine. La procédure commence par I’identification des variables dépendantes
et indépendantes. Ensuite, le type de fonction possible (I'exponentielle pour des caractéristiques
de debit massique de turbine par exemple) est déduit de I'analyse des courbes disponibles. Par
la suite, un certain nombre de corrélations est mis en avant, et le modele final est déterminé par
analyse de régression en utilisant un logiciel disponible et les données présentées. La compa-
raison du modele proposé avec le meilleur modele existant démontre que le modele proposé
permet de réduire la MAPE d'environ 40%.
La procedure peut étre résumée en 4 grandes étapes :

1) Identifier les variables dépendantes et indépendantes gréace a I'analyse théorique ;

2) Observer les cartes disponibles afin de déterminer les types de fonctions possibles ;

3) Construire les corrélations possibles sur la base des deux premiéres étapes ;

4) Procéder a une analyse de régression en utilisant un logiciel disponible et les données

présentées pour trouver le meilleur modele.

Pour une turbine a géométrie fixe, il est possible de considérer que le débit réduit iy req est une
fonction du taux de détente 1t et de la vitesse de rotation réduite Nired [49] [50]. L’analyse de
courbes de débit de différentes turbines axiales et radiales montre qu’elles ont une allure expo-
nentielle. Donc le modele prévu aura la forme exponentielle avec myred =0 lorsque 1=1, et
mtred =cte lorsque 1=1/P¢ (ou P est le rapport de pressions critique)

Aprés différents essais de plusieurs modéles, le modeéle choisi est le suivant :

®=a,+a, exp [aszf,ed (t, —1)] =a,+a, exp [aszjed (7, —1)] (1-45)
L’équation (1-45) a un R:?=0.9899 (voir équation (1-36))et un MAPE=1.38% (voir équation (I-
37)) pour la turbine ACM (présentée dans la partie 1.3.3.4) avec 90% des cas ayant une erreur

inférieure & +-2.6% ; R:?=0.9965 et MAPE=0.91% et 90% des cas ont une erreur inférieure a
+-2% pour la turbine du turbocompresseur. La Figure 1-22 montre les résultats graphiquement.
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Tableau 1-5. Comparaison du modéle compact avec le modéle de Fang et Dai

Turbine du turbocompresseur

Turbine ACM simple

R MAPE  Erreur max. % R MAPE  Erreur max. %
Nouveau modéle 0.9899 1.38 7.16 0.9965 0.91 3.17
Fang et Dai 0.9593 2.33 21.84 0.9898 1.5 4.77

La comparaison de ce modele avec le modele de Fang et Dai [43] déja présente est détaillée
dans le Tableau 1-5 qui montre que le MAPE est réduit de 40%. L’extrapolation du nouveau
modéle est illustrée dans la Figure 1-23 ou les valeurs expérimentales sont obtenues de la
cartographie de débit de la turbine ACM. Cette figure montre que ce modéle donne une bonne
extrapolation du débit réduit dans le cas de la turbine étudiée.

45 0.24
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v 35F
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3 0.12 f
St
A 201 +
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. - . : 3 " : 0.08 012 016 0.20 0.24
a. Measured ¢ x10°, m-svVK b. Measured

Figure 1-22: Comparaison des résultats calculés en utilisant le modéle empirique compact de Fang et al. [48] avec les
mesures expérimentales de la turbine ACM (a) et de la turbine du turbocompresseur (b) (débit masse turbine réduit)
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Figure 1-23: Comparaison du tracé des mesures expérimentales et du modéle de Fang et al. [48] : Débit masse réduit
de la turbine ACM en fonction du taux de détente turbine

Le nouveau modele présente donc un avantage par rapport aux autres modeles empiriques étu-
diés car il est simple a calculer et ses résultats correspondent aux mesures, mais il peut poser
probleme lorsque le champ turbine entier doit étre tracé avec les différentes vitesses de rotation.
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1.3.4 Modeles semi-empiriques du débit masse turbine

1.3.4.1 Modele de Payri (1996)

Le modéle de Payri et al. [51] a pour but de remplacer la turbine par un ensemble d’¢léments
plus simples, capables de reproduire avec précision le phénomene physique qui a lieu dans la
turbine. Le modele a eté développé pour étre utilisé comme une condition aux limites dans les
modeles de calcul des ondes de pression. Le modele utilise les données des courbes caractéris-
tiques de la turbine et il est basé sur une modelisation de la turbine par des éléments simples:
deux tuyéres adiabatiques idéales et un volume intermédiaire. La premiére tuyére représente le
stator de la turbine réelle, qui produit la premiere détente dans I'écoulement. La seconde tuyere
représente le rotor de la turbine, et conduit I'écoulement vers les conditions de sortie. Entre les
deux, le volume intermédiaire est capable de prendre en compte I'accumulation de masse en
écoulement pulsé, qui peut avoir lieu dans la vraie turbine. Le volume de cette chambre inter-
médiaire doit étre similaire a celui du volume réel existant dans la turbine.

F. Payri et al
nozzle nozzle
for stator fl:lrfrotur
. ;

turbine 4 turbine
i::le: ee ® 2 ®S outlet
|
internal
volume

Figure 1-24: schéma de modele de turbine a entrée unique: Payri et al. (1996) [51]

Les hypothéses les plus importantes dans ce modele sont les suivantes:
(i) l'écoulement est quasi-stationnaire a travers les tuyeres simulant la turbine.
(i) le taux de détente est le méme a travers le stator et le rotor.
Dans le cas particulier de la modélisation de la turbine, le fait que 1’écoulement soit quasi-
stationnaire a été validé dans des installations expérimentales.

Calcul des sections effectives des tuyéres :

L'hypothése sur laquelle la procédure de calcul des tuyéres equivalentes est basée, est que, en
conditions de régime permanent d'écoulement, la tuyére adiabatique devrait produire la méme
chute de pression moyenne pour un débit masse donne que I'elément qu'elle représente (le stator
ou le rotor). Ainsi, I'équation qui concerne ces variables en régime permanent est:

P

P
n =S e s
m, eff \/ﬁq)[PeJ (|-46)
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Ou e et s sont les indices d’entrée et de sortie, et ¢ est la fonction présentée dans 1’équation ci-
dessous :

1 y-1
ANEA N EAMLAY
1 il Y o e (1-47)

Le taux de détente dans 1’équation précédente ne peut pas dépasser la valeur critique d’écoule-
ment sonique au col. La condition suivante doit donc étre satisfaite :

v
P P 2 |t
S > = = — -
[F’J—(PJ " [HJ (1-48)
critique

Ces expressions peuvent étre appliquées a la tuyere qui modélise le stator :

. (YR i,e) P.
Mtator P— = Sstator(p(P._Z] (|-49)

e ie

Ou i,e représente les conditions d’arrét a I’entrée, 2 représente les caractéristiques thermody-
namiques au point intermédiaire entre le rotor et le stator, et Sstator 1a Section effective de la
tuyére qui modélise le stator.

L’¢écoulement dans le rotor peut étre aussi caractérisé par :

i \/(VRTz) B

W) o ol (1-50)
rotor P2 rotor(P P2

Ou Srotor représente la section effective de la deuxieme tuyere qui remplace le rotor et s repre-
sente I’indice de sortie du rotor.

La deuxieme simplification de ce modéle considére une détente égale a travers le stator et le
rotor. Dans ce cas, la section efficace de la tuyére du rotor sera toujours supérieure a celle de la
tuyére du stator. En régime permanent, le débit masse traversant le stator doit étre égal a celui
traversant le rotor. En réarrangeant les équations (I-49) et (I-50) avec les hypothéses citées ci-

dessus, on obtient :
v-1

: -1
Srotor — p2

- (1-51)
Sstator Ps % Ps YTl
o) o) |
En simplifiant 1’équation avec une erreur inférieure a 1%, il est possible d’écrire :
Srotor _ &
=0.822+0.179 (1-52)

stator S

Une méthode de simplification consiste a calculer la section effective du stator a 1’aide de
I'équation (1-49), et a utiliser I’équation (1-51) ou (1-52) pour calculer la section effective du
rotor qui est maintenue constante en tout point de fonctionnement du moteur. Les valeurs du
taux de détente totale a introduire dans les équations précédentes pour chaque point de fonc-
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tionnement du moteur peuvent étre estimees facilement et avec précision a partir de la perfor-
mance prévue du moteur et des courbes caractéristiques de la turbine. Il est aussi possible d’uti-
liser une valeur intermédiaire moyenne du rapport des sections effectives, et de la maintenir
constante dans tous les points de fonctionnement du moteur.

corrected
mass flow rate (kg's)

0.04 |

0.03 |

0.02 . " L . ;
1o 1.5 2.0 2.5 3.0 3.5

turbine expansion ratio
Figure 1-25: Courbe caractéristique du débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente: valeurs expéri-
mentales et modele de tuyéres. modéle de Payri et al. [51]

Turbine a entrées doubles :
Pour une turbine a double entrée, la détente a travers le stator est modélisée comme une détente
a travers 2 tuyeres A et B en parallele (voir Figure 1-26). A et B correspondent aux 2 entrées
de la turbine. La valeur de la section effective de chacune des deux tuyeres du stator est égale
a la moitié de la valeur obtenue par un tel procédé d’assemblage :

S

Sstator,A = Sstator,B = % (|'53)
. P P
Mgy :—,estt ¢ — 1-54
stator 'YRTi’e stator Pie ( )
entry A nozzle

for rotor

nozzles
for stator -

common
outlet

®5

internal
volume

Figure 1-26: schéma de modele de turbine a entrée double: Payri et al. (1996) [51]

entry B

Le débit masse peut étre calculé a travers chacune des sections A et B de la maniére suivante :

P P
msaor = = Ssaor ¢ 2 -
tator, A RT,... tator, A P (1-55)
P, P
msaor :Lssaor ¢ — -
tator,B RT.. tator, B P.a (1-56)
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Puissance de la turbine:

y-1 y-1

. Pe )" | P )"
W = I’nACpTi,e,A 1- P +mBCpTi,e,B 1-| —— Mis (|'57)

i,e,A i,e,B

Ou W est la puissance de la turbine.

La combinaison du modele de la turbine et du modele global du moteur permet le calcul de la
performance instantanée de la turbine dans les conditions réelles de fonctionnement du moteur.
Une des conclusions a tirer est que la détermination de I'espace réel entre le carter et la roue
n'est pas essentielle pour une bonne modélisation du comportement global de la turbine.
La valeur correcte des sections effectives des tuyeres est plus importante que la capacité du
volume intermédiaire. Cependant, une fois la section du stator calculée, I'utilisation d’une va-
leur constante de la section du rotor peut donner des résultats satisfaisants.
Le modéle de turbine a été validé en comparant les résultats prédits avec ceux obtenus expéri-
mentalement sur un banc d'essai d’un moteur complet, et les résultats montrent une bonne pré-
cision du modele dans les variables instantanées et moyennes a la fois.

Ce modele comporte plusieurs caractéristiques recherchées dans notre propre étude : une pré-
cision qui semble correcte, des équations qui s’appuient sur la physique, et une calibration a
partir d’un champ turbine classique.

1.3.4.2 Modele de Mseddi

Dans I’étude de Mseddi et al. [52], I’écoulement est supposé stationnaire et monodimensionnel.
L’équation d’état utilisée est celle des gaz parfaits et le rapport y des capacités thermiques mas-
siques est constant. D’autre part, les transformations subies par les gaz sont considérées adia-
batiques.

Calcul du taux de détente :

La méthode de calcul du taux de détente consiste a étudier la turbine en deux temps, connaissant
ses données géométriques, son débit, et sa vitesse de rotation : dans un premier temps la roue
est bloquée. L’étude du mouvement du fluide permet de calculer les pertes de pression d’arrét
dans la turbine a I’état statique. Dans un deuxiéme temps se fait 1’étude du mouvement du fluide
a travers la roue mobile tournant a une vitesse angulaire constante, pour tenir compte de 1’effet
des forces centrifuges. La combinaison des deux états précédents permettra a partir de la diffé-
rence totale des pressions d’arrét, de calculer explicitement le taux de détente.

Etat statique :

La roue est supposee bloqueée et la vitesse de rotation est nulle ; en appliquant le premier prin-
cipe de la thermodynamique et la relation des gaz parfaits avec les hypothéses appliquées, on
obtient :

IO

adim’ ie

ie is P + P (|-58)
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En posant Ci1=r3*/S? une constante, rhagim=m/(picaicls?) le débit adimensionnel de la turbine,
aie=V(yrTie) la célérité des gaz en entrée turbine. L’indice 3 indique les caractéristiques en entrée
roue.

Etat dynamique :

La roue tourne a une vitesse de rotation constante @. C’est I’état dynamique de la turbine. La
différence des pressions d’arrét dans la turbine a 1’état dynamique :

Pii |:exp(2Yk1VaZdim) _ 1:|
I:’ie - Pis = P 4P (1-59)
ie + is

Vadim=Us/aie la vitesse adimensionnelle de la turbine. k1 est une constante qui ne dépend que de
la géomeétrie de la roue.

K, %[1—(%] } (1-60)

*® (1-61)

Combinaison des deux états :
La combinaison des deux états consiste a ajouter 1’effet dynamique a I’effet statique. A partir
des équations des états statique et dynamique, on obtient :

27Ky Vgim
ie exp( o )

S 1-62
Pis ‘\ll_yclmfxdim (1-62)

Cette équation montre qu’il existe un blocage de débit (rhadim) tel que :
1

vC,

madim,b = (1-63)
Ce modele est plutdt un outil de premiere estimation des performances d’une turbine radiale de
suralimentation pour 1’adaptation d’un turbocompresseur de suralimentation & un moteur
d’automobile ce qui ne correspond pas au but principal de cette thése.

1.3.4.3 Modele de Serrano (2008)

Le modele de Serrano et al. [53] considere que la turbine est composée de deux tuyéres avec
un volume intermédiaire. C’est une évolution du modéle précédent de Payri et al. [51] mais qui
ajoute une méthodologie de calcul du degré de réaction R qui sera ensuite utilisé pour le calcul
de la pression a la sortie du stator. Une fois cette pression calculée on peut trouver les chutes
de pression dans le stator et le rotor en prenant en compte le rendement, qui serviront pour le
calcul des sections effectives.

Calcul du degré de réaction R :

- hz_hs

“h -h (1-64)

ie "i,s

R
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En appliquant les hypothéses de gaz parfait, en conservant 1’enthalpie totale dans le stator, en
utilisant 1’équation d’Euler ainsi que les triangles des vitesses a I’entrée et la sortie du rotor, en
admettant que la vitesse radiale a 1’entrée du rotor est égale a la vitesse axiale a la sortie du
rotor, et en négligeant le « swirl » a la sortie du rotor, 1’équation du degré de réaction devient :

R=1- 2 M, o-tan(a,) T, | T, 1{ P, }v

| = Mes

TCZDZ (D‘Z‘VI_Di,p> N red . P, | Tie (1-65)

Dans cette expression le rapport Too/To reste a déterminer. D’ou I’expression suivante :

+1

T, Tie 4 I’(y DMy i Tie " (1-66)
T 2y S T,

e e e

Une itération de ce rapport converge vers une valeur légerement supérieure a 1. Et le degreé de
réaction R devient :

() (P ) ’ g

2r reg-fan (a P T, P "

R=1-— 2 2 P o : Mes| 1- (1-67)
n°D, (D4,t 'D4,p) N red P T, P

ie
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Figure 1-27: Différentes positions des aubages mobiles du VGT et les valeurs obtenues du degré de réaction SR pour
les points mesureés de I’angle d’attaque des aubages a2 [53]
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A partir d’une certaine valeur a2, qui est 68° dans la Figure 1-27, 1’axe des aubes devient tangent
a la circonférence extérieure du rotor; on peut ainsi considérer R =0.5.

Calcul de la pression a la sortie du stator :

En considérant les détentes a travers le stator et le rotor différentes, ainsi les coefficients poly-
tropiques sont différents mais constants : kr le coefficient polytropique de détente a travers le
rotor et ks le coefficient polytropique de détente a travers le stator. Soit k le coefficient de
détente polytropique a travers la turbine. Les coefficients polytropiques varient entre 1 et 1.33
(coefficient isentropique y). En utilisant les relations des gaz parfaits ainsi que les équations de
transformation polytropique, et en reliant k et g de fagon logarithmique, on obtient :

kr In L +L|n L :Lh‘] L
k1 \T,) k-1 \T.) k1 T (1-68)

e e
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LM elr)
]

Pour la VGT fermée ou ouverte complétement, le rendement est faible.

Pour la VGT fermée, I’irréversibilité causée par le frottement est trés importante et le gain
d’entropie dans le stator est plus important que dans le rotor. Le coefficient polytropique dans
le stator ks varie entre 1 et k et le coefficient polytropique dans le rotor k; varie entre k et vy.
Pour la VGT ouverte complétement, le rendement est aussi faible du fait qu’il n’y a pas un
angle optimal d’incidence a I’entrée du stator. Et dans ce cas aussi le coefficient polytropique
dans le stator ks varie entre 1 et k et le coefficient polytropique dans le rotor k varie entre k et
y. La Figure 1-28 et la Figure 1-29 montrent les diagrammes enthalpie-entropie de la détente :
détente dans le stator et dans le rotor pour les différentes ouvertures de la VGT.

Pour les ouvertures intermédiaires, le rendement isentropique augmente car 1’angle d’incidence
des aubes du stator est proche de 1’optimum. Le coefficient polytropique dans le stator ks varie
entre k et vy, et le coefficient polytropique dans le rotor Kr varie entre 1 et k.

(1-69)

1
k(k-yﬂj +y(vk)*
2 hAR PN
( WERe - <k<y (1-70)
T
2
1
y(k-l)‘1+k(7“-kj
k = 2 1< k<y_+1
= 1 sks<— (1-71)
(k-1)* +(V? -kj
[ .pﬂ -lpﬂ:
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Figure 1-28: Diagramme enthalpie-entropie pour les conditions de bas rendement: VGT fermé (gauche) avec R =0.5,

et VGT ouvert 100% (droite) avec R >0.5. Indices : e entrée turbine, 2 position intermédiaire stator-rotor, s sortie
turbine. [53]
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Figure 1-29: Diagramme enthalpie-entropie pour les conditions de rendement élevé: ouverture VGT 20% (gauche)
avec ‘R =0.5, et ouverture VGT 60% (droite) avec SR >0.5. Indices : e entrée turbine, 2 position intermédiaire sta-
tor-rotor, s sortie turbine. [53]

L’expression de la pression a la sortie du stator P> devient ainsi :

kS
v ] [k
P, T, P 1|
2 =1+ (R-1 1-| — 1-72
Pe Te ( )nt_s {Pi,e ] ( )
Avec
%#=0.5 0l >0l fimite (1-73)
R=1- 2r M, rg-tan (at, ) Oy < 0 e (1-74)
TCZDZ (Dzzlt 'Dzzl p) Nt,red
1 1 1l
PS -I-ive PS !
p T ] MR
ie e ie
Le modéle VGT propose :

La notion de section effective du rotor et du stator est utilisée de nouveau comme dans le cas
déja présenté :

(1-76)

1 =
WTie (Pe )| | 2y P, |
S ~ 1. e | e 1-| -2 :
eff —stator t Pi'e [ P2 j ’Y—l (Piyej (l 75)
-1
! vl
ﬂ/r T, P v
Seff—rotor =m. Y 2 ( L2R JY Z'Y 1—(PPS ]
i,2,R
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Ou Pi2r est la pression d’arrét relative a I’entrée du rotor. Cette pression est calculée a partir
de P2 en utilisant le nombre de, Mach relatif dans les relations de dynamique des gaz :
W2

M., =—=
2R a, (1-77)

Ou W est la vitesse relative du gaz a I’entrée de la roue et az la célérité des gaz a ’entrée de la

roue.
. o
P P. y-1 T v-1
i,2,R zi' ie Te 11+ L1 L (|-78)
F)s Pe Ps Ti,e Te TZ

En utilisant les tracés des sections effectives du rotor et du stator comme dans la Figure 1-30 et
la Figure 1-31, on peut extrapoler les surfaces tracées de ces sections et ainsi extrapoler le debit.

VGT
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Figure 1-30: Corrélations des sections effectives des tuyéres équivalentes du rotor de | ‘AFT et la VGT : section effec-
tive du rotor en fonction du régime turbocompresseur réduit et du débit masse turbine réduit. Comparaison des va-
leurs mesurées aux valeurs calculées [53]
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Figure 1-31: Corrélations des sections effectives des tuyeres équivalentes du stator: section effective du rotor en fonc-

tion du régime turbocompresseur réduit et du débit masse turbine réduit. Comparaison des valeurs mesurées aux va-
leurs calculées [53]

Ce modeéle présente un intérét pour cette étude du fait de I’aspect physique appliqué. 1l s’agit
d’une extension intéressante du modele de Payri et al. [51] qui peut étre appliquée a une turbine
a géometrie variable.

1.3.4.4 Modele de Chiong

Ce modele présenté par Chiong et al. [54] remplace les différents composants d’une turbine a
entrée double par des systémes de tuyaux et jonctions. Cing modéles monodimensionnels a
complexité croissante sont développés pour étudier 1’effet géométrique sur I’écoulement. Tous
les modeéles présentés sont en forme de tuyau droit, du fait que les pertes de pression dues a la
courbure de la conduite ont été prises en compte en utilisant une augmentation du coefficient
de frottement de la paroi.

Conditions aux limites :

Dans I'étude actuelle, la pression et la température totales expérimentales ont été utilisées
comme conditions aux limites d'entrée, avec la résolution du systéme pour la vitesse d'écoule-
ment a I’entrée. Pas de chambre de combustion ou de chauffage de gaz significatif en jeu, de
sorte que la température résultante entrant dans la turbine est beaucoup plus faible que celle
typique du gaz d'‘échappement d'un moteur a combustion interne. Néanmoins, les conditions
d'exploitation turbine sont créées sur la base de la similitude, ou les parameétres quasi-dimen-
sionnels du parametre de débit masse et du parameétre de vitesse sont réglés sur des valeurs
représentatives, comme c'est le cas pour le taux de détente sans dimension.

Le rotor de la turbine elle-méme est modélisé comme une limite de perte de pression avec une
longueur nulle dans tous les modeéles; La sortie de la turbine est considérée comme une condi-
tion de limite d'ouverture partielle.
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Méthode de calcul :

L’outil informatique utilisé est le solveur de dynamique des gaz unidimensionnel développé par
Costall [55]. La méthode de propagation utilisee est un schéma de Lax-Wendroff a deux étapes
classique combiné avec un limiteur de flux a variation totale décroissante (TVD), ce qui est
conservatif, capture les chocs et garantit la précision du second ordre.

Toutes les pertes d'écoulement se produisant a travers la turbine peuvent étre appliquées a la
limite du rotor (sauf les pertes par frottement a la paroi de la canalisation et celles dues a des
variations brusques de section transversale). La validation du modele est réalisée en vérifiant
que chaque profil de pertes génere la performance correcte expérimentalement mesurée de la
carte du rendement de I'écoulement dans des conditions d'écoulement stables.

Measurement Plane
Turbine Entry
Turbine Tongue

Turbine Exit

O ‘0‘ O —_—
[Model 1]
—[—;__ l._l-_ ‘|G|i _-__:|o o —
T [Model 11}
— FoH fod |
o —r
—= o o I
[Model I11]
— o o |
O —
— o For] |
[Model IV]
— 1 Jo[ e
o) —-
— 1 Jo| T her————
B [Model V]

Figure 1-32: Schémas des modeles de Chinog et al. [54] : 1 et Il (branches intérieure et extérieure combinées) et 111,
1V et V (branches modélisées séparément)

Pour les modeles qui combinent les branches intérieure et extérieure comme une seule entrée
(modeles 1 et I1), le débit masse calculé suit I'évolution de la pression totale appliquée au plan
de mesure. Pour les modeéles | et 11, le calcul du taux de détente t: et du débit masse réduit m red
est simple comme indiqué par les équations (1-79) et (1-80). Les équations (1-81) et (1-82) sont
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utilisées pour le calcul du taux de détente t: et du débit masse réduit ryreq pour les modéles 111,
IVetV.

_ I:)e,MP
T, = D (1-79)
myT,
mt,red = ;/_ (|'80)
€ Iwp
|:Pe,int + Pe,extj|
L2 2 (1-81)
v P
3 r.nin I:nex
mtotal . t Te,int + . t e,ext
m _ mtotal mtotal
bred Point  Peext (1-82)
2 2
MP

Ou MP représente 1’indice au niveau du plan de mesure « measurement plane », les indices int
et ext représentent les conduits intérieur et extérieur des modeles a deux tuyaux d’entrée (mo-
deles 111, IV, V), e I’indice d’entrée et S I’indice de sortie.

Ceci suggére que le débit masse de la turbine soit affecté a la fois par la pression et la tempéra-
ture dans les deux branches. Le débit masse pour la branche intérieure est toujours inférieur a
celui de la branche extérieure. Dans I'ensemble, le modéle IV a permis d'obtenir le meilleur
compromis des résultats de cette étude.

Le lien entre les éléments géométriques (tuyaux et jonctions) et les courbes turbine constructeur
ne sont pas clairement explicités. Finalement cette méthode ne semble pas adaptée au besoin
de cette these.

1.3.4.5 Modele de Martin

Dans le modéle de Martin et al. [56], une nouvelle méthode d’extrapolation du champ de fonc-
tionnement d’une turbine est présentée :

En ce qui concerne le débit, la méthode de Jensen et al. [36] est utilisée du fait des résultats
précis et de ’extrapolation robuste qu’elle présente. La seule modification c’est que le degré
des fonctions f1 et f> peut étre élevé pour obtenir de meilleurs résultats :

2 hais
Mg =S¢, |—=|| — | —| — S 1-83
-1 L Ty e y+1 (-83)
o 1 2.
mt red :St Y( 2 jY1 - <_Y_1 (|-84)
’ y+1 Tt y+1
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St =T+(f2(Nt,red )) (|-85)

Ou v est le rapport des chaleurs spécifiques, f1 et f> deux polynémes de degrés variables, Nt red
la vitesse de rotation réduite de la turbine, 1 le taux de détente, et myred le débit masse turbine
réduit.

Une forme possible de St :

s, - k.N+k,

+k,.N +k
1 o (1-86)
ﬂ.t

Les coefficients ki peuvent étre calculés par la méthode des moindres carrés. Les courbes obte-
nues présentent des résultats plus ou moins satisfaisants pour cette étude car cette méthode
posséde une bonne capacité d’interpolation, mais n’intégre pas suffisamment la physique pour

une extrapolation assurée.
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Figure 1-33: Interpolation des champs turbine par la méthode de Jensen: débit masse corrigé en fonction du taux de
détente [56]
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1.3.4.6 Modele de Payri et Serrano (2012)

La méthode développée par Payri et al. [57] est une méthode basée sur les équations physiques
mais qui utilise les données expérimentales pour calculer quelques coefficients et quelques rap-
ports difficiles & mesurer. Se basant sur des données physiques, le modéle présenté parait suf-
fisamment robuste pour couvrir le manque d’informations concernant la turbine dans les zones
ou la mesure est infaisable. Le but n’est pas de prévoir le fonctionnement de la turbine a partir
des données géométriques mais d’extrapoler le champ de fonctionnement & partir de données
expérimentales.

Extrapolation des courbes de debit masse turbine :

Le débit masse réduit a travers I'orifice d'une tuyere unique isentropique est donné par I'équation
de Barré de Saint Venant (voir équation (I-19) ) :

1 y-1
i y(1}) | 2 1)
M, .y =Sui|~| = | |—|1-| = ]
t,red eff r(rtj y—l [th (I 87)

Il est possible de modéliser la turbine comme une tuyere unique, en supposant que la surface
équivalente d'écoulement de la tuyére (Setf) peut étre variable.

L'objectif sera donc d'estimer Ser en fonction des conditions opératoires de la turbine, c'est le
taux de détente T, la vitesse réduite Ureq et le rapport de vitesse de la turbine yo.

Ured = nDNt,red (|-88)
nDNt,red

Ko = 1y
\/mD (Htv] (1-69)

A T’aide de I’équation (1-89) de yo et avec les valeurs expérimentales mesurées du débit réduit
en fonction du taux de détente, la vitesse de rotation et la position de la géométrie variable, les
valeurs de Sefr peuvent étre calculées pour chaque point.

A mentionner que lorsque les expériences sont réalisées a vitesse réduite constante Ureq, il est
raisonnable de tracer 1’évolution de Seff en fonction de yo du fait de la linéarité obtenue.

La relation entre Se et yo est affectée aussi par le degré de réaction de la turbine et le rendement
isentropique, et cet effet croit avec la diminution de la vitesse et la croissance du taux de détente.
Lorsque les expériences sont réalisées a taux de détente constant, I’évolution devient quadra-
tique. Serr décroft lorsque la vitesse de rotation augmente a taux de détente constant du fait du
champ de forces centrifuges cree par le rotor de la turbine radiale.

La relation proposée est basée sur I'équation (1-90), deduite par Sanchez et al. [58] pour la
section d'une tuyere équivalente a la turbine (Aeff)

2 2 2
S' 1+ Ve| | W +yl Di| 4
Vs Vs D3

= (1-90)

[ETET

eff
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Ou S’ret S’s sont les sections effectives du col des tuyeres qui représentent le rotor et le stator
respectivement, V la vitesse absolue du fluide, W la vitesse relative du fluide. Cette équation
est obtenue a partir du théoréme de 1’énergie cinétique et de 1’équation de conservation de la
masse. La conservation de la masse est appliquée a un débit traversant Ser qui doit étre égal au
débit traversant deux tuyéres en série représentant le stator et le rotor.

m=3S', p;V; =S’ p,W, =Sp,V, (|-91)
SIS :HSSS :HSHSISZS (I-92)
S =nS =pHIZ (1-93)

Ss et S sont les sections réelles du stator et du rotor, et ur et ps sont les coefficients qui relient
SetS’. Le rapport des masses volumiques de 1’équation (1-90) est une fonction compliquée du
taux de détente, degré de réaction et rendement. Pour simplifier I’¢quation (1-90), deux hypo-
theses majeures sont utilisées: la premiere est que la détente polytropique dans le stator et le
rotor a le méme coefficient, la deuxieme est que la pression intermédiaire entre le rotor et le
stator est une moyenne des pressions d’entrée et de sortie turbine. L’équation (I-90) devient

donc :
D 2
urSr 1+ k1+X(2) {[4} 1]
Ds

. i s (1-94)
1 (ﬁ} (2] @_nts.(:_l[i;R]ylez

IER =

T, +1 (1-95)

AL
=l v (1-96)

ko= Facteur de correspondance, constant pour chaque turbine ayant le but de corriger les grands
écarts causeés par les deux hypothéses précédentes.La procédure a suivre pour pouvoir extrapo-
ler les courbes du débit masse en fonction du taux de détente est la suivante

e Premiere étape :
A T’aide des équations (I-87) et (1-89) et avec les valeurs expérimentales mesurées du débit
réduit en fonction du taux de détente, la vitesse de rotation et la position de la géométrie variable,
les valeurs de Seff sont calculées pour chaque point.

e Deuxieme éetape :
En introduisant ces valeurs dans 1’équation (1-94) on obtient un ensemble d’équations a 4 in-
connues LR, Us, K1 et ko. Une fois ce systéme résolu, ur, s, K1 et ko sont calculés.

e Troisieme étape :
En évaluant les équations (1-87), (1-89) et (1-94) pour une grande gamme de valeurs de yo et/ou
Ured, ON peut effectuer une extrapolation de la tuyere subsonique (I-87) qui s’adapte avec les
données expérimentales.

e Quatrieme étape :
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En raison de la condition d’écoulement subsonique de I'équation (1-87), le débit masse ne se
bloque jamais [1]. En effet, si Sef/Se est maintenu constant, la valeur de I'équation (1-87) aug-
mente avec le taux de détente jusqu'a une certaine valeur de taux de détente critique et ensuite
les résultats fournis par 1’équation (1-87) diminuent, c'est a dire qu'ils diminuent pour les valeurs
de 1t supérieures a la valeur critique de taux de détente. Cet effet est compensé dans I'équation
(1-94) ou Ser/Se augmente de fagon exponentielle lorsque xo diminue (c'est a dire quand t aug-
mente). A des valeurs tres élevées du taux de detente, il peut arriver que la premiere dérivée de
I'équation (1-87) soit égale a zéro et le debit masse montre une légeére tendance a la baisse. Une
fois ce point atteint, le débit masse réduit reste constant et le taux de détente critique correspon-
dant peut étre considéré comme le taux de détente critique pour lequel le débit bloqué est atteint.
Par conséquent, une étape supplémentaire peut étre ajoutée a la procédure précédente :
Lorsque la dérivée de 1’équation (1-87) devient nulle la turbine est bloquée et a partir de ce point
la valeur du débit masse reste constante lorsque le taux de détente augmente. La Figure 1-34 et
la Figure 1-35 montrent le tracé des courbes de débit et de rendement turbine pour une turbine
a géometrie variable.
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Figure 1-34: tracé des courbes d'extrapolation et des résultats expérimentaux de débit et de rendement turbine pour

des points de puissance faible de la VGT: en haut: rendement isentropique total-a-statique en fonction du rapport de
vitesse turbine. en bas: débit masse turbine réduit en fonction du taux de détente [57]
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Figure 1-35: tracé des courbes d'extrapolation et des résultats expérimentaux de débit turbine pour plusieurs géomé-
tries de la VGT: débit masse turbine réduit en fonction du taux de détente [57]
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Ce modele parait un des modéles les plus rapides a calibrer pour extrapoler un champ turbine
avec le minimum de calcul et le plus de précision. 1l correspond donc parfaitement a cette étude

1.3.4.7 Modeéle de Frelin

Dans sa thése, Frelin [33] décrit 1’écoulement du fluide a travers une turbine a partir de ses
données géométriques et des caractéristiques d’entrée du fluide (température, pression, débit,
vitesse de rotation). Cette approche quasi unidimensionnelle de I’ensemble turbine permet de
calculer les courbes prévisionnelles de fonctionnement de cette turbine a partir de sa géométrie
et de la connaissance des caractéristiques du fluide a I’entrée supposé homogene et stationnaire.
La validation du modele est obtenue a partir des courbes expérimentales du banc d’essai froid
de la turbine GARRET type TA 03.

Le principe de calcul consiste a calculer les dégradations énergétiques a travers les différents
composants de la turbine, pour aboutir a la fin & un ensemble de coefficients de pertes qui per-
mettent de calculer les caractéristiques du fluide aux différents endroits ainsi que la puissance
interne et le coefficient de détente polytropique.

Les dégradations énergeétiques sont calculées en différentes parties. La puissance consommeée
par le débit de fuite est fonction du débit qui traverse la roue ainsi que du jeu aubes-stator et des
dimensions des aubes. Les pertes par incidence sont prises en compte et dépendent de I’angle
d’incidence, du débit et des dimensions des éléments. La puissance dissipée par frottement dans
les canaux mobiles est calculée par la formule de DARCY WEISSBACK, en admettant que la
largeur et la section droite a travers les aubes varient linéairement avec 1’abscisse curviligne.
L’évaluation des pertes par frottement de disque s’appuient sur des coefficients empiriques. Du
fait que le nombre d’aubes n’est pas infini, le fluide sort de la roue avec un angle différent de
I’angle des aubages : il existe donc une perte dite de glissement qui dépend du nombre d’aubes
et de I’angle des aubages. La puissance dissipée par I’hétérogénéité des vitesses a la sortie de
la roue est calculée en considérant que 1’énergie cinétique constituée par la composante tangen-
tielle est perdue a tous les régimes, et que la vitesse débitante est sensiblement constante le long
du rayon. Il y a aussi la puissance dégradée dans le diffuseur mais pour la turbine étudiée,
I’utilisation du mot diffuseur ne convient pas pour décrire la partie de la turbine située en aval
de la roue. C’est plutdt un élargissement brusque de section. A partir des hypothéses posées, il
est possible de calculer aussi la puissance interne fournie par la turbine.

Les caracteéristiques du fluide aux différents points de la turbine sont calculées en appliquant
les équations des gaz parfaits, les équations de la dynamique des gaz, le principe de continuité,
et les principes de la thermodynamique. Une des hypothéses adoptées est de considérer que les
caractéristiques du fluide restent inchangées entre la sortie du distributeur et I’entrée de la roue.

Les résultats obtenus par le calcul précedent sont comparés aux résultats expérimentaux de la
turbine Garret TAO3 réalisés sur un banc d’essai « froid » qui est quasiment adiabatique. La
Figure 1-36 compare le taux de détente en fonction du débit réduit pour trois valeurs de vitesse
réduite. Les résultats sont satisfaisants. La Figure 1-37 représente le rendement isentropique en

61



Chapitre 1 : Etude bibliographique

fonction du débit réduit pour les mémes valeurs de la vitesse réduite. On remarque une diffé-
rence dans les valeurs maximales.
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Figure 1-36: champ turbine Garret TA03: taux de détente en fonction du débit masse corrigé pour des iso-vitesses
réduites: valeurs expérimentales et valeurs calculées. [33]

RENDEMENT ISENTROPIQUE

st ———————— COURBE CALCULEE
FHHRHRRRSS. COURBE  EXPERIMENTALE
0,9
N _ N _ (I
7= 1169 = 2921 L4093
08 Vi Ve et VTee
& -
& “ i} i .
Q7 — P, /] !) S
/1 N \
0,6 N : S
4 K3 \
oS5 ' -" % \ \
' [} Ny
0% /
]
Tie

15 30 45 60 75 so en %

Figure 1-37:champ turbine Garret TA03: rendement isentropique en fonction du débit masse corrigé pour des iso-
vitesses réduites: valeurs expérimentales et valeurs calculées. [33]
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Un exemple de la répartition des pourcentages des pertes dans une turbine est présenté dans le

Tableau 1-6 pour le rendement isentropique optimum de la turbine.
Tableau 1-6: Répartition des pourcentages des pertes dans une turbine Garret TA03 [33]

Type de perte Pourcentage de perte %

Débit de fuite 0.299
Frottements dans le distributeur 0.215
Frottements dans la volute 0.213
Singularités a I’entrée de la volute 0.093
Frottements de disques 0.059
Singularités a la sortie de la turbine (diffuseur) 0.043
Chocs a I’entrée de la roue (incidence) 0.034
Frottements dans les canaux mobiles (roue) 0.031
Hétérogénéité des vitesses a la sortie de la roue 0.013
Total 1.000

On constate que la volute est responsable de plus de la moitié des pertes. Le debit de fuite
représente plus d’un quart des pertes.

Cette méthode permet de modéliser I’écoulement a travers la turbine en connaissant les gran-
deurs géométriques en détails de toutes les parties de la turbine. Il est nécessaire aussi de pou-
voir attribuer des coefficients empiriques de pertes pour chaque partie. Cette méthode présente
beaucoup d’avantages en termes de précision et caractéristiques du fluide a chaque endroit de
la turbine. Néanmoins, le niveau de détail géométrique et le nombre de modeles de pertes a
calibrer rend difficile I’application de cette modélisation aux turbines de suralimentation.
Comme cela a déja été mentionné, les courbes caractéristiques des turbines sont 1’outil unique
a disposition des constructeurs automobiles qui disposent de trés peu d’information sur la tur-
bine.

1.4 Modélisation du rendement turbine

1.4.1 Modeles empiriques du rendement turbine
Le rendement d’une turbine n: est une fonction de plusieurs variables indépendantes et peut
s’écrire sous différentes formes :

M= (%0: Nio) (1-97)
Nt =f (Tt’ Nt,red) (|'98)
N =T (%) (1-99)
Ou yp est le rapport de vitesse de la turbine :
DN,
Xo = — j_y
% (PWJ (1-100)
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Ou D; est le diametre des aubages de la roue. Les equations (1-97) et (1-98) sont utilisées pour
les turbines a gaz et les turbines des turbocompresseurs ; 1’équation (1-99) est utilisée dans le
cas des turbines ACM.

Pour une vitesse de rotation fixée, la courbe du rendement d’une turbine prend la forme d’une
parabole inversée. Un polynéme cubique ou quadratique est généralement utilisé.

1.4.1.1 Modele de Jensen

Le modeéle de Jensen et al. [36] est un polynéme quadratique du rapport de vitesse avec des
coefficients linéairement dépendants de la vitesse de rotation :

Ny = a‘0 + ath,red + (aZ + a3Nt,red )XO + (3.4 + aSNt,red )Xg (|-101)

Ou ap, a1, a2, as, a4 et as sont des constantes.

1.4.1.2 Modele d’Orksiz et Starwarz

Le mod¢le d’Orksiz et Starwarz [39] s’écrit sous la forme suivante :

_ 2 2
M =8 + AN, g + 8Ny o +85N, g7 +8,7, +85T (1-102)

1.4.1.3 Mod¢le d’Andersson

Le modele d’Anderson [59] permet d’écrire le rendement en utilisant le rendement maximal
Ntmax €t son rapport de vitesse xom correspondant :

2
Xo ~—Xo,m
M =M {1—{¥] } (1-103)
Xo,m

Ou yo,m est le rapport de vitesse qui correspond au rendement turbine maximal.

1.4.1.4 Modéle de Watson et Eriksson
Le modéle de Watson [60] et d’Eriksson [61] s’écrit de la fagon suivante :

M =M e |:1_(X0 ~Yom )2} (1-104)

1.4.1.5 Modéele d’Eriksson

Une approximation grossiére est de considérer le rendement turbine indépendant du régime de
rotation. Eriksson et al. [62] utilisent le modele suivant :

M :a0+a1‘\/’rt_1+a24/,[t_1 (1-105)

1.4.1.6 Comparaison des modeles

La comparaison des modéles empiriques du rendement est faite pour trois turbines : pour la
turbine du turbocompresseur, les valeurs expérimentales sont utilisées, alors que pour la turbine
ACM simple et la turbine « bootstrap », les cartographies de rendement sont utilisées. Les élé-
ments de comparaison sont le coefficient de détermination corrigé Rc? et le MAPE (déja pré-
sentés dans la partiel.3.3.4).
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Tableau 1-7: Comparaison des modéles empiriques de rendement turbine en utilisant le coefficient de détermination
corrigé R et le MAPE : Modele de Jensen et al. [36] modéle d’Orksiz et Starwarz [39], modéle d4Andersson [59],
modele de Watson [60] et Eriksson [61], modéle d’Eriksson et al. [62].

Turbine du turbocompresseur

Turbine ACM simple

Turbine ACM Bootstrap

R:2 MAPE R¢? MAPE R¢? MAPE
(1-101) 0.97847 0.27 0.99790 0.84 0.99139 0.49
(1-102) 0.78031 0.87 0.99539 1.23 0.9876 0.62
(1-103) 0.94872 0.48 0.97747 8.2 0.87243 5.52
(1-104) 0.87602 0.94 0.89773 23.11 0.48364 7.59
(1-105) 0.74113 1.01 0 23.68 0 6.67
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Figure 1-38: Comparaison des traces des modeles empiriques de rendement turbine: Modeéle de Jensen et al. [36], mo-
déle d’Orksiz et Starwarz [39], modéle d’Andersson [59], modeéle de Watson [60] et Eriksson [61], modéle d’Eriksson
et al. [62]

Parmi les différents modeles étudiés, le modéle de Jensen [36] est le plus précis et le modele de
Eriksson et al [62] est le pire. Pour la turbine du turbocompresseur, tous les modeles sont ac-
ceptables alors que pour les turbines ACM, seulement les équations (I-101) et (1-102) sont ac-
ceptables. Ces modeles sont questionnables pour une étude d’extrapolation car les capacités
d’extrapolation ne sont pas démontrées. Les points expérimentaux sont tous utilisés pour tracer
une courbe qui passe par ces points. : il n’y a pas d’extrapolation.

65



Chapitre 1 : Etude bibliographique

1.4.1.7 Modele de Fang et Xu : Développement de Taylor

L’approche de Fang et Xu [63] est la suivante : une définition du rendement turbine est le rap-
port de travail détente réel fourni par la turbine sur le travail idéal fourni si la détente dans la
turbine était isentropique [37] [49] [50].en ajoutant I’hypothése que le travail réel est un travail
de détente polytropique. Ce rendement est aussi nommeé rendement isentropique :

W,
nt,isentr = (|'106)
t,max
1k
w, =C,T, (1—1} j (1-107)
1y
Wi max = Cp T (1—Tty ] (1-108)
1k
1-t.k
Nt isentr = = (|-109)
1-17

Ou k est le coefficient de détente polytropique et y le coefficient de détente isentropique. La
méthodologie utilisée est proposée par Fang et Dai [43], qui utilise le développement de Taylor
pour exprimer le coefficient polytropique en fonction du coefficient isentropique (déja détaillé
dans la partie 1.3.3.5: modéles empiriques du débit).

La détente polytropique d’un gaz dans une turbine peut étre exprimée comme suit :
k-1

T (P )k X
?s:(;s] =X (1-110)

e e

En appliquant le développement de Taylor du second ordre, et en réarrangeant les équations (I-
109) et (1-110), on obtient :

Mt isentr =1+ yj- |:A|n T +B(In Tt)2:|

T," -1

(I-111)

Ou A et B sont des variables a faible variation. En considérant B comme constante et A un
polyndme quadratique en fonction du rapport de vitesse, I’expression du rendement devient :

- 1 | | 2| Int,)’
Nejisentr = &0 T3 a INT +a), INT +ax, Int, + a4( n Tt)

1-112
T, -1 ( )

Il est possible de considérer aussi A un polyndme quadratique en fonction de la vitesse de rota-
tion réduite. L’équation du rendement (I-111) devient :

2
Int %o Int Int,)
_ t 0 t 2 t
Mt isentr = a,+a, y1 +a, 1 +a3%o In T +a, -1 (|-113)
T’ -1 \/’cty -1 T -1

En comparant les deux modeles (1-112) et (1-113) a partir du coefficient de détermination ré-
duite R¢?, les résultats montrent que le premier modeéle est le meilleur, 1’équation (1-112) est
donc choisie.
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Pour déterminer les termes négligeables, une analyse de régression semblable a celle présentee
dans la partie 1.3.3.5 est utilisée en éliminant a la fois un terme et en calculant le Rc2(4)i
(i=1,2,...,4). Le max[Rc?(4)i] est ensuite comparé avec R¢?. Si le premier coefficient max[Rc(4)i]
est plus grand ou égal au second coefficient R¢?, le terme considéré est négligeable et doit étre
supprimé. Si max[Rc%(4)i] est légérement inférieur a R¢2, le terme considéré peut étre supprimé
pour simplifier le modéle sans influencer énormément la précision. Si max[Rc2(4)i] est visible-
ment inférieur a R¢?, tous les termes sont importants et rien ne peut étre éliminé. Aprés 1°élimi-
nation d’un terme négligeable 1’étude du terme suivant est faite de la méme facon.

Tableau 1-8: Elimination des termes négligeables de I'équation de rendement isentropique turbine (développement de
Taylor) [63]

a:=0 a,=0 as=0 a=0
R:2(4)1 R:2(4), R:2(4)s R:2(4)4
Turbine du turbocompresseur 0.9425 0.7885 0.7817 0.9601
Turbine ACM simple 0.9898 0.7414 0.8645 0.9897
Turbine ACM bootstrap 0.9752 0.9107 0.9398 0.9749

En comparant le max{ Rc2(4)i } avec le R¢?, le terme as est négligeable et I’expression du ren-
dement devient :

Int, 5
Neisenr = 30 T 7 [a1 ta) t+ a3Xo]

L
T," -1

(1-114)

Pour les trois turbines, le MAPE du modéle proposé est 0.396 pour la turbine du turbocompres-
seur, 1.968 pour la turbine ACM simple, 0.898 pour la turbine ACM bootstrap. En moyenne, la
MAPE est de I’ordre de 1.19% avec 90% des cas ayant une déviation inférieure a 2.7%. La

Figure 1-39 montre que le modéle proposé est précis.
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Figure 1-39: Comparaison des résultats calculés en utilisant le modéle de Fang et Xu [63] avec les mesures expérimen-
tales (rendement isentropique turbine)

67



Chapitre 1 : Etude bibliographique

Cette méthode peut étre une technique d’extrapolation de champ turbine a partir des points
expérimentaux.

1.4.2 Modeles semi-empiriques du rendement turbine

1.4.2.1 Modele du rendement isentropique: Mseddi [52]

En appliquant la définition du rendement isentropique, le théoréme d’Euler, les triangles des
vitesses, Mseddi et al. [52] aboutissent a 1’expression :
(y-1)m, gV,

adim Yadim
-1y

(Vk1Va2dim) (Vk1Va2dim)
exp kzkg +k4 exp —k Vadim (|_115)

\ll_yclmsdim \ll_yclmgdim " M
OU C1=r3%S? une constante, tagim=1i/(picdiers?) le débit adimensionnel de la turbine, Va.
dim=Us/aie la vitesse adimensionnelle de la turbine, aie=\(yrTic) la célérité des gaz en entrée tur-

bine (n=0.35). Les constantes ki, k2, k3, ks et ks du modéle sont obtenues a partir des données
géométriques de la turbine.
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Figure 1-40: Comparaison des rendements isentropiques calculés par le modéle de Mseddi et al. [52], a ceux de
I'expérience (Podevin [64]), pour la turbine Garrett TA03 pour automobile [52]

La Figure 1-40 montre que les courbes caractéristiques obtenues a partir de ce modele sont plus
completes que celles issues de I’expérience, et que grace a ce modele, les points de fonctionne-
ment correspondant aux faibles débits ont pu étre obtenus.
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Ce modele permet donc de tracer une courbe du rendement isentropique turbine s’il y a assez
de points expérimentaux pour lui donner 1’allure. Les coefficients sont calculés par régression
a partir des points expérimentaux et une courbe d’iso-vitesse adimensionnelle est tracee.
Comme dans le cas du débit, ce modele est plutdt un outil de premiére estimation des perfor-
mances d’une turbine radiale de suralimentation pour I’adaptation d’un turbocompresseur de
suralimentation a un moteur d’automobile ce qui ne correspond pas au but principal de cette
these.

1.4.2.2 Modele du rendement isentropique : Martin

Pour les courbes de rendement, la méthode de Martin et al. [56] [65] consiste & calculer la
variation d’enthalpie réelle a travers la turbine Ah et la variation d’enthalpie idéale Ahisentr €N
écoulement isentropique et appliquer la formule du rendement :

Ah

MNis —m

(1-116)
Calcul de la variation d’enthalpie réelle Ah :

Pour le calcul de Ah, aprés avoir montré 1’évolution linéaire de Ah en fonction du débit masse,
une expression de Ah est proposée et elle comporte des parametres a et b qui ne dépendent que
de la vitesse de rotation de la turbine.

Ahza(N).mt-l-b(N) (1-117)

Dans le cas ou l'arbre de la turbine ne tourne pas, aucune puissance n’est captee par la turbine
alors que le debit masse est établi. Par conséquent, I'évolution de Ah par rapportamia N =0
est une ligne horizontale telle que Ah = 0. a et b sont extrapolés vers des valeurs de régime
moins élevé tel que: a (0) =0 et b (0) = 0. b(N) sera extrapolé comme une fonction quadratique
qui atteint 0 a son origine. a(N) est extrapolé linéairement pour atteindre 0 a son origine.
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Figure 1-41: a. Evolution de a(N) en fonction de la vitesse de rotation de I'axe de la turbine (étoiles). Les lignes rouges
représentent I'interpolation et I'extrapolation a bas régimes; b. Evolution de b(N) en fonction de la vitesse de rotation
de I'axe de la turbine (étoiles). Les lignes rouges représentent I'interpolation et I'extrapolation a bas régimes. [56]

Il est également important de noter que dans le cas d’une turbine a géométrie variable, plusieurs
ensembles de coefficients a et b seront calculés.
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La variation d’enthalpie idéale Ahisentr est calculée classiquement:
71
I:)i,s,t !
Ahis =[1- P CpTi,e,t (|-118)

iet

Ou I’indice i,e,t représente les conditions totales d’entrée turbine et i,s,t représente les condi-
tions totales de sortie turbine, et cp la chaleur spécifique a pression constante.

! ; ; ; ; ; ; ; ; ; ;

09

Efficiency

Figure 1-42: extrapolation du rendement turbine en fonction du taux de détente: Modéle de Jensen [36] a gauche, mo-
déle de Martin a droite [56]

Le résultat du modeéle proposé est présenté dans la Figure 1-42 en comparaison avec ceux du
modele de Jensen et al. [36]. Le nouveau modele présente une nouvelle allure de la courbe mais
cette allure ne peut étre vérifiée qu’a partir de mesures expérimentales plus étendues. Toutes
les courbes passent par les points expérimentaux mais ces points sont disponibles sur une plage
de fonctionnement trés étroite et il n’est donc pas possible de vérifier si le modele est correct
ou non pour I’extrapolation.

1.4.2.3 Modele de rendement isentropique : Payri

Selon Payri et al. [57], I’extrapolation du rendement doit commencer par une définition du
rendement en cours d’étude; ce rendement est le rendement total-a-statique défini comme suit :

_ hi,e,t_hi,s,t _ Ti,e,t_Ti,s,t
M= IF]i,e,t - hs,isentr - L (I-llg)

iet s,isentr

Ou i,s,t représente 1’indice du fluide en conditions totales a la sortie de la turbine, et S,isentr
représente 1’indice des conditions de sortie isentropique.

L’équation (1-119) est acceptée en général dans les turbines des turbocompresseurs si on con-
sidere une valeur moyenne de la chaleur spécifique a pression constante ¢, et une valeur du
coefficient isentropique selon les conditions de gaz a ’entrée, la sortie et tout au long de la
turbine.

En utilisant la définition de la détente isentropique, 1’équation du rendement isentropique de-
vient :
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Ti,e,t _Ti,s,t

ntfs = E

T 1_[1J (1-120)
el T,

La définition de la puissance d’une turbine :
W=ri.c, (T —Tisr) (-121)

L’équation d’Euler pour les turbomachines :
W= mt'(USVB,u -U,V,, ) (1-122)

U est la vitesse d’entrainement du rotor, V3 est la composante tangentielle de la vitesse a 1’en-
trée de la roue , et Vi, est la composante tangentielle de la vitesse a la sortie de la roue. En
combinant I’expression de la puissance de la turbine avec le théoréme d’Euler on obtient 1’équa-
tion suivante :
u,v,,-u,v,
Ti,e,t _Ti,s,t = = = (|-123)

Cp

En définissant Vs comme proposé par Watson et Janota [12], c’est la vitesse que peut atteindre
le fluide dans la turbine s’il subit une détente dans une tuyere idéale avec le méme taux de
détente que la turbine :

-1
2 117
\/s,isentr = 2Cp'Ti,e,t 1- ‘E_ (|-124)
t
En utilisant ce qui précede, I’expression du rendement devient :
2
—2U3 (r“] +2U.V,| tana, + [r“J tan B,
I3 I3 