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Nomenclature 

Symboles 

latins 

Unité Signification 

a0, a1,…  constantes 

a m.s-1 Célérité des gaz en entrée turbine a=√(γRT) 

a2 m.s-1 Célérité des gaz en entrée roue a2=√(γRT2) 

aie m.s-1 Célérité des gaz en entrée turbine aie=√(γRTi,e) 

ACM  Air cycle machine  

AFR  Rapport mélange air carburant 

AFT  Angle Fixed Turbine  (turbine à angle fixe) 

A,B,C  Coefficients 

Apalier  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-1 Vitesse pour l’étude du fonctionnement des turbomachines 

Cfrott N.m Couple de frottement 

C1  Constante C1=r3
4/S2 

CD  Coefficient de traînée 

cp J.kg-1.K-1 Chaleur spécifique à pression constante 

cv J.kg-1.K-1 Chaleur spécifique à volume constant 

c N.m couple 

cr m Jeu radial 

d m diamètre 

D m diamètre 

Ec J Energie cinétique  

Ep J Energie potentielle  

ec J.kg-1 Energie cinétique massique 

ep J.kg-1 Energie potentielle massique 

ep m Epaisseur d’aubage 

f, f1, f2  fonction 

g m.s-2 Constante de la pesanteur 

HP  Haute pression 

h J.Kg-1 Enthalpie massique 

hb m Jeu de la butée axiale 

H J Enthalpie 

Hs m Hauteur des aubes du stator 

Hr m Hauteur des aubes du rotor 

Δhi J.kg-1 Ecart d’enthalpie totale 

IER  Taux de détente inversé 
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J Kg.m2 Moment d’inertie 

k  Coefficient polytropique 

kr  Coefficient de détente polytropique à travers le rotor 

ks  Coefficient de détente polytropique à travers le stator 

k1, k2, k3, 

k4,… 

 Constante, coefficient 

ls m Espace inter aubes du stator 

lr m Espace inter aubes du rotor 

L m longueur 

ṁ kg.s-1 Débit masse en kg/s 

ṁadim  Débit adimensionnel ṁ/ (ρieaier3
2) 

ṁt kg.s-1 Débit masse turbine en kg/s 

ṁt
* kg.s-1 Débit masse corrigé turbine  

ṁt,red Kg.K0.5.s-1.bar-1 Débit masse réduit turbine  

M  Nombre de Mach 

MR  Nombre de Mach relatif (repère tournant) 

MM Kg.mol-1 Masse molaire du gaz (air) 

MAPE  Mean Absolute Percentage Error (pourcentage d’erreur 

moyenne absolue) 

n mol Nombre de moles 

N tr.min-1 Vitesse de rotation 

Nt
* tr.min-1 Régime turbocompresseur corrigé  

Nt,red tr.min-1.K-0.5 Régime turbocompresseur réduit  

P Pa Pression 

Pi Pa Pression totale absolue 

Pi,R Pa Pression totale relative (repère tournant) 

Pr  Rapport de pression de sortie sur la pression d’entrée 

(Pr=Ps/Pe=1/τt) 

Pc, Pcrit  Rapport de pression critique  

 q  j/s ou W Chaleur par unité du temps  

Q W Puissance de chaleur transférée  

Qf m3.s-1 Débit volume du carburant 

Qv J Chaleur (annexe A) 

Qv,huile m3.s-1 Débit volumique d’huile 

r J.kg-1.K-1 Constante massique du gaz parfait r=R/MM 

r m Rayon  

r3 m Rayon entrée roue turbine 

r4,moy m Rayon moyen sortie roue 

r4,t m Rayon sortie roue tête de l’aube 

r4,p m Rayon sortie roue pied de l’aube 

R J.K-1.mol-1 Constante du gaz parfait 

   Degré de réaction 

R2  Coefficient de détermination 

Rc
2  Coefficient de détermination corrigé 
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Re  Nombre de Reynolds 

s J.kg-1 entropie 

s2  Carré résiduel moyen 

S m2 Section 

Sr m2 Section réelle rotor 

Ss m2 Section réelle stator 

Sr’ m2 Section effective rotor 

Ss’ m2 Section effective stator 

SSommerfeld  Nombre de Sommerfeld 

sd   Ecart-type 

t s temps 

T K Température  

Ti K Température totale absolue 

Ti,R K Température totale relative (repère tournant) 

Tisentr K Température de sortie isentropique 

u m.s-1 Vitesse de l’écoulement du fluide 

U m.s-1 Vitesse linéaire du rotor pour l’étude du fonctionnement 

des turbomachines 

U, Ured m.s-1.K-0.5 Vitesse linéaire réduite 

U J Energie interne pour les l’étude de la dynamique des gaz 

(annexes) 

V m.s-1 Vitesse absolue 

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

v m3.kg-1 Volume massique (v=1/ρ) 

Vadim  Vitesse adimensionnelle turbine Vadim=U3/aie 

VGT  Turbine à géométrie variable 

Vol m3 volume 

Vs,isentr m.s-1 Vitesse de sortie si l’écoulement était isentropique 

w J.kg-1 Travail spécifique 

W m.s-1 Vitesse relative 

W J Travail du fluide dans l’étude de la dynamique des gaz (an-

nexes) 

W  J.s-1 Travail spécifique*débit (puissance en watt) 

x  Direction du repère orthonormé 

y  Direction du repère orthonormé 

z  Direction du repère orthonormé 

Z  Nombre d’aubes 
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Symboles grecs Unité Signification 

α rad Angle d’attaque des aubages 

β rad Angle de sortie des aubages 

γ  Rapport des chaleurs spécifiques 

δ  incertitude 

Δ  écart 

ε  Rapport d’excentricité 

η  rendement 

ηméca  Rendement mécanique 

ηturb  Rendement turbine 

ηt-s  Rendement isentropique total-à-statique 

θ rad Angle de rotation 

μ Pa.s Viscosité dynamique 

μs  Coefficient de contraction du débit stator 

μr  Coefficient de contraction du débit rotor 

ρ Kg.m-3 Masse volumique 

τt  Taux de détente turbine total-à-total 

τc  Rapport de pression compresseur 

φ  fonction 

φ2  Coefficient d’inadaptation sortie distributeur 

ω rad.s-1 Vitesse de rotation 

χ0  Rapport de vitesse de la turbine 

χstatique  Charge statique 

 

 

Indices Significations 

i total 

e entrée 

s sortie 

t turbine 

* corrigé 

ref référence 

rel relatif 

atm atmosphérique 

isentr isentropique 

c compresseur 

méca 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 
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t-t Total-à-total 

t-s Total-à-statique 

v Volume constant 

T Température constante 

exp Expérimental 

cal Calculé, Prévu (predictible), calorifique 

0 Entrée volute 

1 Entrée distributeur 

eff effective 

R Repère tournant 

2 Sortie distributeur 

3 Entrée roue 

4 Sortie roue 

stator stator 

rotor Rotor 

adim adimensionnel 

4,t Sortie roue, tete de l’aube 

4,p Sortie roue pied de l’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 

 

Le travail de recherche qui a abouti à ce mémoire de thèse a été effectué dans le cadre d’une 

collaboration entre l’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 

système destinée au contrôle et à la mise au point des moteurs à combustion interne et des 

systèmes de propulsion innovants.  

Plusieurs techniques sont utilisées de nos jours pour améliorer le rendement des moteurs à com-

bustion interne et diminuer leurs émissions. La diminution de la cylindrée est très adoptée par 

les constructeurs automobiles européens. Le downsizing qui s’appuie sur la suralimentation 

permet d’utiliser le moteur dans des zones de fonctionnement où 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 à allumage commandé. Bien que l’utilisation 

de turbocompresseurs soit très 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 nécessaire 

pour les constructeurs automobiles car ceux-ci utilisent couramment la simulation numérique 

de moteurs à 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 très 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 modèles 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 à géométrie va-

riable avec la zone de fonctionnement du moteur en bleu qui est plus étendue que l’iso-vitesse 

mesurée et quelques extrapolations possibles qui passent parfaitement par les points mesurés 

mais qui peuvent donner des courbes très différentes. Il est donc nécessaire de bien connaitre 

les caractéristiques de l’écoulement à travers la turbine pour pouvoir extrapoler les champs 

turbine de façon fiable et correcte avec le minimum de temps de calcul. Ces modèles peuvent 

être des modèles 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 être très précis mais ces 

modèles nécessitent des unités de calcul très puissantes et des temps de calcul très importants 

par rapport à la précision demandée pour l’application. D’autres modèles sont plutôt empi-

riques, où l’extrapolation est basée sur des équations mathématiques qui font apparaitre des 

coefficients calculés de façon à avoir la courbe qui passe par les points mesurés. Ces méthodes 

peuvent être fiables mais dans des conditions très précises. D’autres modèles sont plutôt basés 

sur la physique et l’étude des turbomachines, mais s’appuient sur des hypothèses très fortes. 

Celles-ci permettent de simplifier le calcul et de passer d’un système d’équations en 3D à un 

système beaucoup plus simple avec des compromis satisfaisants en temps de calcul et précision.  
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Figure 0-1: Champ d'une turbine à 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 

 
 

Figure 0-2: Champ d’une turbine à géométrie variable (débit masse réduit en fonction du taux de détente): en rouge 

différentes extrapolations possibles d’une iso-vitesse 

Certains logiciels utilisés par les constructeurs automobiles pour les simulations déjà mention-

nées contiennent des codes qui permettent d’extrapoler un champ turbine fourni par le cons-

tructeur à partir d’un système 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 même 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.  

D
é

b
it

 m
as

se
 r

é
d

u
it

 (
kg

.K
0.

5
.s

-1
.b

ar
-1

) 

Taux de détente 

D
é

b
it

 m
as

se
 r

é
d

u
it

 (
kg

.K
0

.5
.s

-1
.b

ar
-1

) 

Taux de détente 



Introduction 

 

 

  13 

 
Figure 0-3: Extrapolation d’un champ débit turbine sur AMESim: débit masse turbine corrigé adimensionnel en 

fonction du taux de détente 

 
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 à la valeur maximale. On constate que les deux 

logiciels donnent des résultats différents alors que les courbes passent par les points mesurés. 
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Ceci est dû à la zone de mesure expérimentale restreinte qui ne permet pas de bien connaitre 

l’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 à 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 à partir d’une certaine valeur. 

Il est nécessaire de pouvoir effectuer des mesures expérimentales plus étendues pour vérifier 

l’allure de la courbe à l’extérieur de la zone fournie par le constructeur, et il est utile de déve-

lopper un modèle simple, précis et fiable en se basant sur les résultats obtenus des courbes 

complètes.  

 

 

 

Dans le cadre des éléments qui viennent d’être présentés, le but de cette thèse est de proposer 

une nouvelle base expérimentale permettant d’obtenir une cartographie turbine étendue et 

de développer un modèle 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 l’état de 

l’art dans le domaine expérimental ainsi que dans le domaine des modèles existant qui est 

présentée dans le chapitre 1. Suite à 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 

à ces résultats dans le chapitre 3. Enfin les différents modèles et tentatives de modèles sont 

présentés dans une étude de la programmation de modèles bibliographiques ainsi que de 

modèles inspirés par la théorie mais développés selon les résultats obtenus dans le chapitre 

4. 
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1  Etude bibliographique 

 

 

 

Dans ce chapitre, une introduction sur la suralimentation des moteurs à 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 analysées pour 

l’extension de la zone de mesure des champs turbine que ce soit en utilisant un banc turbo-

compresseur classique ou avec des modifications qui peuvent être appliquée pour repousser 

les limites du champ compresseur et étendre la zone de mesure. Ensuite l’équation de Barré 

de Saint Venant est détaillée du fait de l’importance qu’elle présente dans l’étude des turbines 

qui sont généralement modélisées comme des tuyères. Des modèles 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 dernière partie de l’étude bibliographique 

présente les systèmes de paliers utilisés généralement dans les turbocompresseurs ainsi que 

les pertes mécaniques associées.  
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1.1 Introduction à la suralimentation des moteurs  

1.1.1 Objectifs et moyens techniques  
 

Le « downsizing » consiste à diminuer la cylindrée du moteur utilisé en maintenant la puissance 

et le régime du moteur initial. Il est donc nécessaire de comprimer l’air en entrée du moteur ce 

qui correspond à la suralimentation du moteur. Celle-ci peut être réalisée par plusieurs tech-

niques : l’utilisation d’un turbocompresseur ou d’un compresseur mécanique. Le turbocompres-

seur permet de récupérer l’énergie des gaz d’échappement en sortie du moteur pour faire tourner 

la turbine qui, à son tour, fait tourner le compresseur qui alimente ainsi le moteur avec de l’air 

comprimé. Dans le cas du turbocompresseur, l’optimisation de la récupération de l’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 à la fois fortement instationnaire et com-

pressible. La turbine est le composant où l’énergie des gaz d’échappement est convertie en 

énergie mécanique ce qui représente des phénomènes complexes. La diversité  des systèmes 

utilisés comme l’alimentation simple, la soupape de décharge (waste gate), l’entrée double, et 

la turbine à géométrie variable rend la tâche plus complexe.  

 

Un moteur à combustion interne est limité en puissance délivrée par la quantité de carburant 

brûlée efficacement dans ses cylindres. La quantité de carburant brûlé est limitée elle-même par 

la quantité d’air introduite à chaque cycle dans les cylindres. Si avant d’être introduit dans les 

cylindres, l’air est comprimé à une pression plus élevée que celle de l’air ambiant, la puissance 

maximale du moteur à dimensions finies est augmentée [1]. La puissance fournie par un moteur 

à combustion interne 4 temps peut être calculée en utilisant la formule (I-1) présentée par Baines 

et al. [2] : 

mot vol air mot mot f f

1 1
W . . .Vol .N . .Q .

2 AFR

 
     

 
  (I-1)  

Cette expression fait bien apparaitre le lien entre la masse volumique de l’air à l’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 même 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 à 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 pratiquement le même depuis son 

invention par l’ingénieur suisse Alfred Büchi (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 à billes [4]. La turbine 

est entraînée par les gaz d’échappement, et entraîne à son tour le compresseur à l’aide de l’arbre 

qui les relie.  

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

Les turbines des turbocompresseurs sont classées en trois grandes catégories : turbines à géo-

métrie axiale, à géométrie radiale, et à 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 à 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 même lorsqu’elles sont 

de petites tailles. Leur fabrication est plus simple et moins chère que les turbines axiales qui ont 

des rendements plus faibles pour les mêmes applications à cause des aubages très courts et des 

conduits étroits de l’écoulement [12].   

Le rapport de compression d’un turbocompresseur varie selon les applications. Pour les moteurs 

à allumage commandé, le niveau de pression de suralimentation est de l’ordre de 2 bars et le 

turbocompresseur comporte généralement une wastegate. Il est fabriqué de matériaux pouvant 

supporter une température jusqu’à 1000°C et même plus. Pour les Moteurs Diesel, le rapport 

de compression est supérieur et les turbines à 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 l’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 à un autre ; ce 

phénomène est connu comme le retard turbocompresseur ou turbocompresseur lag. 

 

1.1.3 Principes généraux  

 La turbine  

La turbine est une machine qui convertit l’énergie liée à la pression d’un fluide en énergie mé-

canique de rotation et permet d’entrainer un autre dispositif à l’aide d’un arbre ; ce dispositif 

peut être un alternateur pour produire de l’électricité, ou un compresseur comme c’est le cas du 

turbocompresseur. 

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

Comme le montre la Figure 1-3, la turbine centripète 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 l’entrée du distributeur. Le 

distributeur suit la volute pour continuer l’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 être fixes ou à calage variable et 

dans ce cas la turbine est à géométrie variable. La roue est généralement fabriquée dans un 

alliage qui résiste à l’oxydation à chaud et aux contraintes mécaniques et thermiques provo-

quées par les vitesses de rotation et les températures élevées. La roue est centripète et doit être 

calculée de façon à ce que le point d’adaptation corresponde à une sortie axiale du fluide afin 

d’entrer convenablement dans le diffuseur qui a pour rôle de transformer l’énergie cinétique du 

fluide en pression.  

Les caractéristiques d’une turbine sont généralement représentées en fonction de quatre para-

mètres qui sont calculés à 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 : 

 Le taux de détente : Le taux de détente peut être un taux de détente total-à-total qui est 

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

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

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

i,e,t

t

i,s,t

P
 

P
    (I-2)  

i,e,t

s

s,t

P
 

P
    (I-3)  

 Le débit masse : le débit masse turbine peut être 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 

l’équation (I-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 l’équation 

(I-5). La pression et la température de référence doivent être 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-1 en simplifiant 

ainsi les unités de mesure de la pression et la température. 

t i,e,t

t ,red

i,e,t

m . T
m

P
   (I-4)  

i,e,t* ref
t t

ref i,e,t

T P
m m

T P


 

 (I-5)  

 La vitesse de rotation : celle-ci peut être une vitesse de rotation réduite qui correspond 

au régime de rotation de l’arbre du turbocompresseur pondéré par la température totale 

d’entrée comme le montre l’équation (I-6). La vitesse de rotation peut être aussi une 

vitesse de rotation corrigée qui correspond au régime de rotation du turbocompresseur 

pondéré par la température totale d’entrée et une température de référence comme le 

montre l’équation (I-7). 
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t ,red

i,e,t

N
N

T
   (I-6)  

* ref
t

i,e,t

T
N N

 T


 

 (I-7)  

 Le rendement : le rendement isentropique d’une turbine est le rapport de l’enthalpie 

récupérée par la turbine et de l’enthalpie idéalement récupérable au cours d’une détente 

isentropique :  

i,réel

isentr

i,idéal

h

h


 


  (I-8)  

 A signaler que le rendement isentropique de la turbine peut être un rendement total-à-

total ou un rendement total-à-statique. La différence entre les deux consiste dans le cal-

cul de la température de sortie isentropique à partir de températures et de pressions to-

tales ou statiques. Les deux hypothèses sont acceptables à conditions d’indiquer laquelle 

est utilisée.   

 

Le rendement est plutôt un outil d’évaluation de la performance de la turbine alors que le débit 

masse, le taux de détente et le régime définissent l’état de fonctionnement de la turbine et dé-

terminent ce qu’on appelle un point de fonctionnement de la turbine.  

Un autre paramètre 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 à la roue. Ce paramètre est le rapport entre la vitesse li-

néaire à l’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 tuyère idéale [3]. L’équation (I-9) 

montre l’expression de ce paramètre caractéristique : 

1

s,t

p i,e,t

i,e,t

U U

C
P

2.c .T 1
P






 

  
   
   

 

 (I-9)  

Le rapport des vitesses à la roue combine deux paramètres caractéristiques de performance de 

la turbine qui sont la vitesse de rotation et le taux de détente. L’intérêt de cette démarche est 

que les variations liées à la seule vitesse du rotor sont presque entièrement éliminées, et les 

données pour toutes les vitesses s’assemblent sur une seule courbe. Pour une turbine radiale 

conventionnelle, l’efficacité maximale correspond à un rapport de vitesse d'environ 0,7. Cette 

information est très utile lors de la conception d'une turbine, mais elle est moins intéressante 

lors de l'association d'un turbocompresseur à un moteur quand une cartographie conventionnelle 

du rendement exprimé en fonction du taux de détente et de la vitesse de rotation de la turbine, 

peut être utilisée de façon équivalente [3]. 
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Figure 1-4: Caractéristiques de fonctionnement d'une turbine centripète [14] 

La Figure 1-4 montre en vert le débit masse turbine réduit en fonction du taux de détente total-

à-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 l’objet de 

plusieurs études, d’autant plus que la méthode de mesure de ce paramètre a un impact signifi-

catif sur ces grandeurs [15].  

 

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

 

 En général, les fabricants de turbocompresseurs adoptent une méthode qui consiste à 

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 à 

travers le compresseur est aussi mesuré ainsi que les températures d’entrée et de sortie 

de l’air du côté compresseur. L’expression du rendement calculé en utilisant cette mé-

thode s’écrit de la manière suivante : 

 c p i,s,c i,e,c

turb 1

s,t

t p i,e,t

i

isentr,turb

,

m

t

é

,

c

e

a

m c T T

P
m c T 1

P





  
  

 
  

     
 

 

 
 

 

 (I-10)  

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

l’expression du rendement de la turbine. 

 Une autre méthode consiste à effectuer le même type de démarche que la précédente, 

mais en détendant les gaz jusqu’à la pression atmosphérique. On enlève ainsi le collec-

teur d’échappement à la sortie de la turbine. L’expression du rendement s’effectue de la 

même manière que précédemment.  
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 La troisième méthode consiste à 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 à 

travers la turbine sur la variation d’enthalpie isentropique qui est l’énergie maximale 

spécifique qui peut être 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 l’énergie maximale spécifique en considérant le fluide comme un 

gaz parfait :   

1

s,t

isentr p i,e,t

i,e,t

P
h c T 1

P




 

  
      

  
 

  (I-11)  

La variation d’enthalpie réelle à travers une turbine adiabatique est plus petite que la 

valeur isentropique à cause des irréversibilités dans l’écoulement. La détente réelle est 

représentée dans le diagramme (h-s) de la Figure 1-5 et représente une augmentation de 

l’entropie. Le rendement isentropique (ou adiabatique) de la turbine est donc calculé 

comme suit : 

i,e,t i,s,t

t s

isentr

h h

h



 


  (I-12)  

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 l’application. Si l’énergie ciné-

tique en sortie du rotor est utile, la pression totale est utilisée. C’est le cas des turbines 

à plusieurs étages ou des turboréacteurs. Dans le cas de l’automobile, la pression de 

sortie statique est utilisée car en général l’énergie cinétique à l’échappement est dissipée 

à l’atmosphère [17].  

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

Le compresseur est composé de 4 parties : l’entrée, la roue, le diffuseur et la volute (Figure 1-6) 

contenues dans un carter assurant une bonne distribution de l’air à l’entrée et à la collecte de 

l’air comprimé en sortie.  

 

 

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

L’entrée du compresseur sert à canaliser l’air jusqu’à 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 l’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 à 50% de l’énergie totale transférée est convertie dans le diffuseur 

[19]. Les diffuseurs utilisés dans les turbocompresseurs automobiles sont généralement lisses : 

ils ont des rendements inférieurs à ceux avec des aubages redresseurs mais ils ont une grande 

plage d’utilisation (débit variable) et un coût moindre. La volute sert à collecter le fluide en 

sortie du diffuseur et à 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 paramètres 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 être 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 paramètres. 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 deuxième 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, l’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 à l’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 l’étude de Chessé [23] qui a réalisé une étude 
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sur le pompage des compresseurs de suralimentation et l’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-

sième limite est la limite d’étouffement ou « choke line » : elle correspond aux points de fonc-

tionnement à 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.  

 
Figure 1-7: Champ caractéristique d'un compresseur centrifuge [28] 

Le rendement isentropique du compresseur est calculé à partir des grandeurs totales. C’est le 

rapport du travail idéal qui pourrait être fourni au fluide si l’écoulement était isentropique sur 

le travail réel fourni au fluide. Il s’écrit de la manière suivante : 

i,s,c,isentr i,e,c

c,t t

i,s,c i,e,c

h h

h h



 


  (I-13)  

En considérant l’air comme un gaz parfait et en considérant cp comme une constante simpli-

fiable, l’équation du rendement isentropique du compresseur devient : 
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  (I-14)  

Les cartographies turbine et compresseur fournies par les constructeurs pour être utilisées par 

les constructeurs automobile représentent des zones de fonctionnement très 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 effectuées en même 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 très petites en largeur à 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] 

où il y a deux configurations possibles : boucle ouverte et boucle fermée. La configuration 

boucle ouverte est plutôt préférée mais l’utilisation de variables réduites est nécessaire pour 

rendre les mesures indépendantes des conditions atmosphériques. L’huile de lubrification doit 

être à une température fixe et une pression fixe : 100°C et 3,5bar. L’alimentation de la turbine 

se fait avec de l’air à 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 l’utilisation et les 

caractéristiques du fluide sont indiquées sur les champs. Du côté compresseur, le rendement 

mesuré est le rendement isentropique alors que du côté 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 côté turbine, compresseur et sur le corps central. 

Le gaz chaud alimentant la turbine peut être issu de combustion de gasoil, kérosène 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 contrôler la puissance 

consommée par ce dernier. Toutes les mesures passent par un système d’acquisition et de con-

trôle qui permet de contrôler les vannes et les températures et de tracer les grandeurs mesurées. 

Le rendement compresseur qui est le rendement isentropique du compresseur est calculé en 
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posant l’hypothèse d’écoulement adiabatique : c’est le rapport de la puissance fournie en con-

ditions isentropiques sur la puissance réelle fournie à l’air dans le compresseur. les puissances 

sont calculées en utilisant le premier principe de la thermodynamique avec l’hypothèse d’écou-

lement permanent et d’adiabaticité : 

 
 

 
 

c p s,is i,e,c s,is i,e,cc,isentr

c

c,réel c p i,s,t i,e,c i,s,t i,e,c

m .c . T T T TW

W m .c . T T T T

 
   

 
 (I-15)  

Pour les régimes les plus faibles, la compression est moins importante et la variation de tempé-

rature dans le compresseur est faible. Dans ce cas, l’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 à évaluer et le rendement fourni par le cons-

tructeur est le produit du rendement isentropique de la turbine par le rendement mécanique du 

turbocompresseur.  

turb isentr,turb méca     (I-16)  

c c
méca

t c frott

W W

W W W
  


 (I-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 première configuration, la turbine est alimentée en air par un compresseur 

radial extérieur et le compresseur du turbocompresseur souffle à l’air libre, ce qui permet de 

mesurer des valeurs dans la zone de faibles taux de pressions et faibles régimes. Dans la deu-

xième 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 intermédiaires. Pour la troisième configuration, 

le turbocompresseur fonctionne de façon autonome à l’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 œuvre de cette configuration 

ressemble à 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 arrêté.  Cette 

configuration permet de mesurer les points de fonctionnement les plus extrêmes. 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.  
2 2 2* * * *2 * * * *a b.N c.N d.m e.m f.N .m g.N .m         (I-18)  

τ est le rapport de pression ou le taux de détente selon le cas étudié, N* la vitesse de rotation 

corrigée, ṁ* le débit masse corrigé, a, b, c, d, e, f, et g sont des coefficients empiriques à  dé-

terminer par la méthode des moindres carrés par exemple. Ce modèle 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 à bas régime. Le turbocompresseur étudié est à refroidissement à eau. Les mesures 

sont effectuées dans quatre conditions différentes pour évaluer l’effet du transfert thermique et 

du frottement sur les performances de la turbine et du compresseur. La première série d’essais 

est réalisée à froid avec l’air, l’eau et l’huile tous les trois froids. La deuxième série d’essais est 

effectuées sur le banc d’essais à chaud avec l’air en entrée turbine à 600°C, et l’eau et l’huile à 

90°C. la troisième et la quatrième séries d’essais sont effectuées à des températures intermé-

diaires avec de l’air à 23 °C et l’huile à 75 °C mais avec des viscosités d’huile différentes. Le 

rendement isentropique du compresseur est plus important de 10% à 35% lorsque les essais 

sont réalisés à froid plutôt qu’à chaud pour des régimes de 90 000 tr.min-1 et 20 000 tr.min-1 

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 l’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 l’air qui alimente la turbine, et que la tempéra-

ture de l’air et de l’huile influence la mesure des rendements ce qui est aussi un point intéressant 

qui doit être 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 complète 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 même principe que le banc d’essais 

à « 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 à l’entrée compresseur et il est contrôlé à l’aide d’une vanne de contrôle 

de pression (BPV : back pressure valve). L’air chaud en sortie compresseur est refroidi à l’aide 

d’un refroidisseur air-eau. Le débit circulant dans le circuit fermé est contrôlé à l’aide d’une 

soupape de décharge. Le schéma du circuit de fonctionnement du compresseur en boucle fermée 

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 consommée par 

le compresseur est plus importante à cause de l’augmentation de la densité d’air dans le com-

presseur.  

 
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] 

 
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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Après 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 remplaçant 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 côté turbine de la même manière qu’elles l’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 à des taux de détente très 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 à 

dynamomètre 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 à « chaud », la turbine est alimentée avec de l’air 

comprimé. Les caractéristiques de l’air sont mesurées en entrée et sortie turbine. A faibles puis-

sances et vitesses de rotation, l’air peut être chauffé à l’aide d’un réchauffeur électrique 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 à bas régimes et faibles puissances. Les problèmes d’adiabaticité sur 

le côté compresseur n’existent plus et la puissance fournie par la turbine peut être calculée à 

partir du couple mesuré à l’aide du dynamomètre utilisé.  

 
Figure 1-11: Schéma du banc turbocompresseur à dynamomètre 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 l’étude présentée dans ce document.  

  



Chapitre 1 : Etude bibliographique 

 

 

  30 

1.2.5 Etude expérimentale de Frelin 
Dans les travaux de thèse de Frelin [33], une étude expérimentale est développée pour mesurer 

le champ turbine dans des conditions à « chaud » et à « 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 l’air comprimé à 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, où les essais 

réalisés à froid sont différents de la réalité, ce qui nécessite la validation de la similitude entre 

les essais chauds et froids : dans cette thèse, des essais à chaud sont menées pour valider les 

lois de similitude. 

 
Figure 1-12: Schéma du banc d'essais à chaud de Frelin [33] 

Les essais à chaud sont effectués sur un banc moteur Diesel avec une modification : un volume 

intermédiaire est introduit entre l’échappement et la turbine pour rendre l’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 à partir de la mesure 

de la pression statique à l’aval d’un diaphragme placé à l’entrée de la tuyauterie d’aspiration du 

compresseur. Les mesures des pressions et des températures sont effectuées à l’amont et à l’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 à la paroi et moyennée par trois capteurs disposés à 120°. La pression d’entrée de la turbine 

est mesurée dans le réservoir tampon, et la pression de sortie est mesurée à 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 à 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 

à 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 même instrumentation est 

presque utilisée dans les deux bancs pour avoir des résultats comparables sauf pour la mesure 

de la température en amont et en aval de la turbine : les thermocouples sont remplacés par des 

sondes à résistances au platine. Les différentes vitesses de rotation sont réglées à partir de 

vannes de réglage qui contrôlent 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 l’air comprimé sera 

envoyé au compresseur. Les essais à 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 à chaud. 

D’autre part, il est impossible de mesurer la puissance absorbée par le compresseur ce qui em-

pêche ainsi de calculer le rendement mécanique du turbocompresseur. La Figure 1-14 montre 

les points mesurés sur le banc « froid » ainsi que sur le banc « chaud » : les résultats correspon-

dent lorsqu’ils sont tracés en grandeurs adimensionnelles pour éliminer l’effet de la différence 

de température. 

 

 
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 l’intérêt du changement de la température d’entrée turbine sur l’extrapola-

tion du champ turbine. 

1.3 Modélisation du débit de turbines radiales  

Différents modèles ont été développés (certains physiques) qui étudient l’écoulement dans trois 

dimensions qui nécessitent une très grande puissance de calcul et des logiciels avancés. D’autres 

modèles sont empiriques et se basent sur les équations mathématiques et les valeurs expérimen-

tales. Les modèles 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 à travers la turbine a été traité par plusieurs auteurs durant des années. La plupart 

se sont basés sur une équation du débit à travers une tuyère isentropique connue sous le nom de 

l’Equation de Barré de Saint-Venant. Dans cette approche, la turbine est remplacée par une ou 

plusieurs tuyères et la section au col de la tuyère est égale à 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 : 

 e
e e r s r

e

P
m(P ,T ,P ) .S .g P

r.T
  (I-19)  

 
2 1

r r r

2
g P P P

1



 
  

 
 Pour  

r cP P  (I-20)  

1

1

r

2
g(P )

1



 
   

  
 Pour  

r cP P  (I-21)  

1

c

2
P

1



 
  

  
 

 Voir annexe 

B 
(I-22)  

s
r

e

P
P

P
   (I-23)  

            

La démonstration de l’équation de Barré de Saint Venant est présentée en détail dans l’annexe 

B. 

 

1.3.2 Modèles CFD  
Dans sa thèse de 2011, Tartousi [34]  présente une simulation numérique du comportement des 

compresseurs et des turbines ; pour la turbine, il présente une turbine centripète avec ses diffé-

rents composants : la volute, le distributeur et la roue. Le distributeur étudié est un distributeur 

à géométrie 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 à des pertes importantes à 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: Illustration 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 modèle 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 à masse volumique variable, la 

décomposition de Favre est utilisée. 

Pour la modélisation de la turbulence, le modèle k − l de Smith (1995) [35] est utilisé dans le 

cadre de cette thèse. 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 l’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 à l’interface entre les parties mobiles et les parties fixes sont échangées à l’aide 

d’un plan de mélange. 

Le maillage utilisé dans le cadre des simulations est structuré, multi-domaines, réalisé à l’aide 

de l’outil de maillage Autogrid. Les aubes de la roue sont entourées d’un bloc en O, la taille de 

la première maille au niveau de la paroi est d’environ 1μm. 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 décrire 



Chapitre 1 : Etude bibliographique 

 

 

  35 

avec précision l’influence de l’écoulement de jeu sur l’écoulement dans la roue. La même 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. 

 
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 à 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 à l’amont et à l’aval sont égaux et stables d’autre 

part (Figure 1-17.a). Pour un calcul instationnaire, le critère utilisé est basé sur la périodicité du 

débit aux surfaces de contrôles (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 à 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] 

 
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 à cette étude : ce 

modèle 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 modèles disposent en gé-

néral de très peu d’information concernant la turbine et doivent travailler uniquement à partir 

des courbes caractéristiques classiques. Il est donc préférable de choisir un modèle avec un 

compromis entre le temps de calcul et la précision des résultats et qui nécessitent un minimum 

de données géométriques.  

 

1.3.3 Modèles empiriques du débit masse turbine  
Les modèles empiriques du débit sont similaires à l’équation du débit masse à travers une tuyère 

isentropique en écoulement stationnaire. La base est l’équation de Barré de Saint Venant mais 

la section utilisée est la section effective calculée à partir des valeurs expérimentales. Plusieurs 

modèles basés sur cette approche sont présentés puis comparés entre eux. 
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 Modèle de Jensen  

Jensen et al. [36] utilisent le modèle suivant pour la modélisation du débit masse turbine des 

moteurs suralimentés : 

2 1

t,red eff r r

2
m S (P P )

r( 1)



 
 

 
 Pour  r cP P  (I-24)  

2 1

t,red eff c c

2
m S (P P )

r( 1)



 
 

 
 Pour  r cP P  (I-25)  

Où ṁt,red est le débit masse turbine réduit, Pr le rapport de pression sortie/entrée, Seff la section 

effective de passage du fluide à travers la turbine, r la constante des gaz parfaits, γ le coefficient 

isentropique, et Pc le rapport de pressions critique. Pour un débit d’air en écoulement isentro-

pique à travers un orifice : Pc=0.528. 

i,e

t ,red t

i,e

T
m m

P
   (I-26)  

2
r

1

P
P

P
   (I-27)  

Jensen et al. [36] ainsi que Moraal et al. [37] présentent une définition de la section effective 

Seff en fonction du taux de détente de la turbine et de la vitesse de rotation réduite Nt,red. Pour 

une turbine à géométrie fixe, l’expression proposée est : 

eff 0 1 t 2 t,red 3 t t,redS a a a N a N        (I-28)  

Où a0, a1, a2, a3 sont des constantes, et la vitesse de rotation réduite Nt,red est égale au rapport de 

la vitesse de rotation N par la racine carré de la température d’entrée Ti,e. Les résultats sont 

montrés dans la Figure 1-19. 

 Modèles empiriques polynomiaux 

Sieros et al. [38] considèrent qu’un polynôme quadratique peut approximer la relation entre le 

taux de détente et le débit masse dans une turbine. Le polynôme quadratique est de la forme : 
2 2

t,red 0 1 t 3 t,red 4 t t,red 2 t 5 t,redm a a a N a N a a N           (I-29)  

Où a0, a1, a2, a3, a4 et a5 sont des coefficients polynomiaux qui peuvent être 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, c’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 2

t 0 1 t,red t,red 2 t,red t,red 3 t,red t,red T 4 T 5 Ta a m N a (m N ) a m N Z a Z a Z         (I-30)  

t ,red t,redt
T

t,red t,red tzt

m N
Z 1

m N

   
        

  (I-31)  

Où l’indice zt indique les valeurs au blocage sonique, et a0, a1, a2, a3, a4 et a5 sont des coefficients 

polynomiaux à déterminer par le calcul en utilisant les points de mesure fournis par le construc-

teur.  
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 Modèle de Canova 

Canova et al. [40] [41] utilisent aussi un modèle de débit masse turbine basé sur l’équation de 

Barré de Saint Venant en utilisant le principe de la section effective. Le modèle utilisé dans la 

simulation de moteur Diesel suralimenté est donc de la forme : 

2 k 1

k k
t,red eff r r

2
m S (P P )

r( 1)




 
 

 

Pour  

12

1

k

k

rP
k

 
  

 
 

(I-32)  

 
k 1

k 1

t,red eff

k 1 2
m S

r( 1) k 1



   
  

   
 

Pour  

12

1

k

k

rP
k

 
  

 
 

(I-33)  

Où k le coefficient polytropique. 

Pour les turbines à géométrie fixe, Canova et al. [40] [41] considèrent que Seff 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 être négligée sans influencer la 

précision du modèle [41]. Mais il existe des incertitudes avec cette approche parce qu’elle né-

glige l’influence du paramètre de la vitesse de rotation sur le débit. Les résultats sont montrés 

dans la Figure 1-19. 

 Comparaison des trois modèles  

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 à cycle 

d’air) simple sont utilisées pour la comparaison des modèles précédents. Dans les données dis-

ponibles, le maximum de taux de détente τt du turbocompresseur est 3.2, et celui de la turbine 

ACM simple est 4.0. 

Les critères utilisés pour comparer différents modèles en terme de capacité de prédiction sont 

le carré résiduel moyen s2, le coefficient de détermination R2, et le coefficient de détermination 

corrigé Rc
2 [42]. s2 joue un rôle important dans la détermination du meilleur modèle prédictif. 

Rc
2 est identique à s2 en termes d’ordre de classement. s2 est exprimée en tant que : 

   
N 2

2

t,red t ,redexp cal
i 1

1
s m i m i

N m 

  
 

   (I-34)  

Où m est le nombre de paramètres estimés (m=4 dans le modèle de Jensen), N est le nombre de 

cas étudiés, ṁt,red(i)exp et ṁt,red(i)cal sont, respectivement, les valeurs expérimentales et prévues 

(calculées) de ṁt,red(i). 

R2 et Rc
2 sont exprimés en tant que : 

   

 

2

t,red t,redexp cal
2 i

2

t,red exp
i

m i m i

R 1

m i m

 
 

 
 
 




  

N

t,red exp
i 1

1
m m i

N 

   (I-35)  
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    

 

2 2

2

c 2

t,red exp
i

N 1 1 R N 1 s
R 1 1

N m m i m

  
   

  
 

 
 (I-36)  

Le coefficient de détermination corrigé Rc
2 est choisi comme critère de comparaison des mo-

dèles présentés ci-dessus du fait qu’il soit du même ordre de classement en terme que s2 et 

représente en partie R2. En plus, le MAPE (Mean Absolute Percentage Error) est aussi utilisé 

comme indice de comparaison : 

   

 

N
t,red t ,redexp cal

i 1 t ,red exp

m i m i1
MAPE

N m i


    (I-37)  

En utilisant le MAPE, le cas où ṁt,red (i)exp=0 est exclu. 

 

Tableau 1-3: Comparaison des modèles empiriques de débit masse turbine: Canova et al. [40] [41], Jensen et al. [36], 

polynôme équation (I-29), Orksiz et al [39]. [43] 

 Turbine ACM simple Turbine du turbocompresseur 

Rc
2 MAPE Rc

2 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 (I-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 modèle de Jensen et le modèle polynomial du second degré (I-29) 

sont les meilleurs en termes de prédiction. 

 
Figure 1-19: Comparaison des traces des modèles empiriques de débit masse turbine: Canova et al. [40] [41], Jensen et 

al. [36], polynôme équation (I-29) ; débit masse turbine réduit en fonction du taux de détente turbine [43] 
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Les extrapolations du modèle de Jensen, Canova, et le polynôme du second degré (I-29) de la 

turbine ACM simple sont tracés dans la Figure 1-19 où les points expérimentaux (map curve) 

sont des points de la cartographie de la turbine ACM. Cette figure montre que le modèle de 

Canova présente une erreur constante de -5.26%, le modèle de Jensen conduit à une erreur qui 

croît avec le taux de détente, et le modèle polynomial est le moins performant. Pour conclure, 

le modèle de Jensen semble le meilleur parmi ces trois modèles comparés. Néanmoins, l’écart 

modèle/expérience apparait encore important. 

 Modèle de Fang et Dai : développement de Taylor 

Le modèle de Fang et Dai [43] est un modèle de régression basé sur une analyse des modèles 

théoriques. En identifiant les variables indépendantes lors de l’analyse de modèles théoriques 

il est possible de réduire le nombre de termes de l’étude sans affecter la précision [44]. Une 

façon 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

k
1 1

0 0

T P

T P



 
  
 

  (I-38)  

Où 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 à 1 pour une transformation isotherme 

et il est égal à γ (1.4 pour l’air) pour une transformation isentropique. Les transformations ther-

modynamiques dans les turbines sont entre l’isotherme et l’isentropique, plus proche de l’isen-

tropique. Donc, pour les gaz traversant une turbine, on prendra l’hypothèse 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 être utilisé pour 

développer les équations d’une transformation polytropique de façon à ce que l’équation d’une 

transformation polytropique se réduise à un polynôme de termes isentropiques. 

Soit x=(k-1)/k, a=(γ-1)/γ et f(x)=(p1/p0)
x. en utilisant l’équation (I-38) , le développement de 

Taylor de second ordre de l’équation  est: 
k 1 1

22
k

1 1 1 1

0 0 0 0

P P P P1 1 1
1 ln ln

P P k P 2 k P

 

                 
               

                

  (I-39)  
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  (I-40)  

Où a1 et a2 sont des constantes à déterminer par régression des valeurs expérimentales. De cette 

façon une transformation polytropique est approximée par un polynôme des termes isentro-

piques. 

En utilisant le principe de conservation de la masse, le premier principe de la thermodynamique,  

le théorème d’Euler, l’équation des gaz parfaits, l’équation de transformation polytropique et 
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le développement de Taylor comme dans l’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 équations suivantes sont obtenues : 

1 1

2 5 5 5 2 4

t,red 0 1 t 2 t,red 3 t 4 t,red t

1

5 2 5 4 4

5 t 6 t,red 7 t,red

m a a z 1 a N z a z ln a N z 1

a z 1 ln z a N z ln z a N z

 

 





   
            

   
   

 
     

 
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Pour 

t 3.5   

(I-41)  

  2 2

t,red t,red t t,red t,red tm m 3.5, N max N pour 3.5        Pour 

t 3.5   

(I-42)  

Où a0, a0, a1, a2, a3, a4, a5, a6 et a7 sont des coefficients de régression constants. Lorsque πt>3.5, 

Φ est égal à la valeur calculée en utilisant l’équation pour πt≤3.5 et en considérant πt=3.5 et nt 

égal au maximum des valeurs pour πt=3.5.  z est une fonction du diamètre d’entrée de la roue 

turbine, du régime turbocompresseur réduit, des angles d’entrée du fluide absolu et relatif, et 

du diamètre équivalent au col de la tuyère.  

L’équation (I-41) est une forme générale et quelques éléments peuvent être négligeables ; donc 

il est nécessaire d’étudier l’importance de tous les éléments pour pouvoir éliminer les termes 

qui n’influencent pas le calcul et rendre ainsi le modèle plus simple sans affecter sa précision.  

Le coefficient de détermination corrigé Rc
2 déjà présenté dans l’équation (I-36) sera utilisé 

comme critère pour identifier les termes négligeables. On commence par calculer Rc
2 pour 

l’équation (I-41) et on le note  Rc
2(7). En éliminant ensuite un terme à le fois de cette équation 

pour obtenir des équations à six termes, Rc
2 est calculé pour chaque modèle obtenu noté Rc

2(6)i 

(i=1,2,…,7). Le max[Rc
2(6)i] est ensuite comparé avec Rc

2(7). Si le premier coefficient 

max[Rc
2(6)i] est plus grand ou égal au second coefficient Rc

2(7), le terme considéré est négli-

geable et doit être supprimé. Si max[Rc
2(6)i] est légèrement inférieur à Rc

2(7), le terme consi-

déré peut être supprimé pour simplifier le modèle sans influencer fortement la précision. Si 

max[Rc
2(6)i] est visiblement inférieur à Rc

2(7), tous les termes sont importants et on ne peut 

rien éliminer. Après l’élimination d’un terme négligeable on procède à l’étude du terme suivant 

de la même façon. 

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

Turbine ACM simple, Rc
2(7)=0.9589 Turbine du turbocompresseur, Rc

2(7)=0.9925 

Max{ Rc
2()i} Résultat Max{ Rc

2()i} Résultat 

Max{ Rc
2(6)i}=0.9593 i=5, 5eme terme supprimé Max{ Rc

2(6)i}=0.9898 Aucun terme supprimé 

Max{ Rc
2(5)i}=0.9598 i=7, 7eme terme supprimé   

Max{ Rc
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 l’équation  (I-41) devient : 
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1

2 5 5 5
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(I-43)  

  2 2

t,red t,red t t,red t,red tm m 3.5, N max N pour 3.5      
 

Pour 

t 3.5   

(I-44)  

Pour la turbine du turbocompresseur, tous les termes sont importants et aucun d’eux n’est sup-

primé. 

a. b.  
Figure 1-20: Comparaison des résultats calculés en utilisant le modèle 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) 

 
Figure 1-21: Comparaison des tracés du modèle développé de Fang et Dai [43] (développement de Taylor) avec les 

valeurs expérimentales et avec le modèle de Jensen et al [36], le modèle de Canova et al. [40] [41], le modèle polynô-

mial équation (I-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 (déjà présenté dans l’équation (I-37)) est de 2.34% et 90% des 

cas présentent des erreurs inférieures à 3.8%. Pour la turbine du turbocompresseur, le MAPE 

est de 1.27% et 90 % des cas présentent des erreurs inférieures à 2.5%. La Figure 1-20 montre 

la conclusion graphiquement ; dans les deux cas, les valeurs obtenues du modèle coïncident 

avec les valeurs mesurées. 

 

Ce modèle est avantageux une fois comparé aux autres modèles empiriques du débit masse 

turbine comme le montre la Figure 1-21 : le modèle de Fang et Dai [43] correspond le mieux 

aux valeurs expérimentales de la turbine ACM étudiée mais le nombre important de coefficients 

à calibrer rend l’utilisation de cette méthode délicate.  

 Modèle de Fang : Modèle empirique compact 

 

Le modèle de Fang et al. [48] est un modèle  plus compact et précis que celui déjà présenté par 

Fang et Dai [43] dans la partie 1.3.3.5. Il présente une plus grande simplicité de calcul. C’est 

un modèle empirique  pour construire une équation unique qui représente les courbes de fonc-

tionnement de la turbine. La procédure commence par l’identification des variables dépendantes 

et indépendantes. Ensuite, le type de fonction possible (l'exponentielle pour des caractéristiques 

de débit massique de turbine par exemple) est déduit de l'analyse des courbes disponibles. Par 

la suite, un certain nombre de corrélations est mis en avant, et le modèle final est déterminé par 

analyse de régression en utilisant un logiciel disponible et les données présentées. La compa-

raison du modèle proposé avec le meilleur modèle existant démontre que le modèle proposé 

permet de réduire la MAPE d'environ 40%. 

La procédure peut être résumée en 4 grandes étapes :  

1) Identifier les variables dépendantes et indépendantes grâce à l'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 premières étapes ; 

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

présentées pour trouver le meilleur modèle. 

 

Pour une turbine à géométrie fixe, il est possible de considérer que le débit réduit ṁt,red est une 

fonction du taux de détente τt et de la vitesse de rotation réduite Nt,red [49] [50]. L’analyse  de 

courbes de débit de différentes turbines axiales et radiales montre qu’elles ont une allure expo-

nentielle. Donc le modèle prévu aura la forme exponentielle avec ṁt,red =0 lorsque   τt=1, et 

ṁt,red =cte lorsque τt=1/Pc (où Pc est le rapport de pressions critique) 

Après différents essais de plusieurs modèles, le modèle choisi est le suivant : 

   3 3a a

0 1 2 t,red t 0 1 2 t,red ta a exp a N 1 a a exp a N 1                 (I-45)  

L’équation (I-45) a un Rc
2=0.9899 (voir équation (I-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 à +-2.6% ; Rc
2=0.9965 et MAPE=0.91% et 90% des cas ont une erreur inférieure à 

+-2% pour la turbine du turbocompresseur. La Figure 1-22 montre les résultats graphiquement.  



Chapitre 1 : Etude bibliographique 

 

 

  44 

Tableau 1-5. Comparaison du modèle compact avec le modèle de Fang et Dai 

 Turbine ACM simple Turbine du turbocompresseur 

 Rc
2 MAPE Erreur max. % Rc

2 MAPE Erreur max. % 

Nouveau modèle 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 modèle avec le modèle de Fang et Dai [43] déjà présenté est détaillée 

dans le Tableau 1-5 qui montre que le MAPE est réduit de 40%. L’extrapolation du nouveau 

modèle est illustrée dans la Figure 1-23 où les valeurs expérimentales sont obtenues de la 

cartographie de débit de la turbine ACM. Cette figure montre que ce modèle donne une bonne 

extrapolation du débit réduit dans le cas de la turbine étudiée.  

a. b.  
Figure 1-22: Comparaison des résultats calculés en utilisant le modèle 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) 

 
Figure 1-23: Comparaison du tracé des mesures expérimentales et du modèle de Fang et al. [48] : Débit masse réduit 

de la turbine ACM en fonction du taux de détente turbine 

Le nouveau modèle présente donc un avantage par rapport aux autres modèles empiriques étu-

diés car il est simple à calculer et ses résultats correspondent aux mesures, mais il peut poser 

problème lorsque le champ turbine entier doit être tracé avec les différentes vitesses de rotation. 
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1.3.4 Modèles semi-empiriques du débit masse turbine 

 Modèle de Payri (1996) 

Le modèle de Payri et al. [51] a pour but de remplacer la turbine par un ensemble d’éléments 

plus simples, capables de reproduire avec précision le phénomène physique qui a lieu dans la 

turbine. Le modèle a été développé pour être utilisé comme une condition aux limites dans les 

modèles de calcul des ondes de pression. Le modèle utilise les données des courbes caractéris-

tiques de la turbine et il est basé sur une modélisation de la turbine par des éléments simples: 

deux tuyères adiabatiques idéales et un volume intermédiaire. La première tuyère représente le 

stator de la turbine réelle, qui produit la première détente dans l'écoulement. La seconde tuyère 

représente le rotor de la turbine, et conduit l'écoulement vers les conditions de sortie. Entre les 

deux, le volume intermédiaire est capable de prendre en compte l'accumulation de masse en 

écoulement pulsé, qui peut avoir lieu dans la vraie turbine. Le volume de cette chambre inter-

médiaire doit être similaire à celui du volume réel existant dans la turbine. 

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

 

Les hypothèses les plus importantes dans ce modèle sont les suivantes: 

(i) l'écoulement est quasi-stationnaire à travers les tuyères simulant la turbine.  

(ii) le taux de détente est le même à travers le stator et le rotor. 

Dans le cas particulier de la modélisation de la turbine, le fait que l’écoulement soit quasi-

stationnaire a été validé dans des installations expérimentales. 

 

Calcul des sections effectives des tuyères : 
L'hypothèse sur laquelle la procédure de calcul des tuyères équivalentes est basée, est que, en 

conditions de régime permanent d'écoulement, la tuyère adiabatique devrait produire la même 

chute de pression moyenne pour un débit masse donné que l'élément qu'elle représente (le stator 

ou le rotor). Ainsi, l'équation qui concerne ces variables en régime permanent est: 

e s
t eff

ee

P P
m S

PRT

 
  

  

  (I-46)  
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Où e et s sont les indices d’entrée et de sortie, et φ est la fonction présentée dans l’équation ci-

dessous : 

1 1

s s s

e e e

P P P2
1

P P 1 P



 
 

                     
  

  (I-47)  

Le taux de détente dans l’équation précédente ne peut pas dépasser la valeur critique d’écoule-

ment sonique au col. La condition suivante doit donc être satisfaite : 

1
s s

e e critique

P P 2

P P 1



     
      

     

  (I-48)  

Ces expressions peuvent être appliquées à la tuyère qui modélise le stator : 

 i,e 2
stator stator

i,e i,e

RT P
m S

P P

  
   

 

  (I-49)  

Où i,e représente les conditions d’arrêt à l’entrée, 2 représente les caractéristiques thermody-

namiques au point intermédiaire entre le rotor et le stator, et Sstator la section effective de la 

tuyère qui modélise le stator. 

L’écoulement dans le rotor peut être aussi caractérisé par : 

 2 s
rotor rotor

2 2

RT P
m S

P P

  
  

 
  (I-50)  

Où Srotor représente la section effective de la deuxième tuyère qui remplace le rotor et s repré-

sente l’indice de sortie du rotor. 

La deuxième simplification de ce modèle considère une détente égale à travers le stator et le 

rotor. Dans ce cas, la section efficace de la tuyère du rotor sera toujours supérieure à celle de la 

tuyère du stator. En régime permanent, le débit masse traversant le stator doit être égal à celui 

traversant le rotor. En réarrangeant les équations (I-49) et (I-50) avec les hypothèses citées ci-

dessus, on obtient : 
1

i,e

2rotor

2 1

stator 2
s s

2 2

P
1

pS

S
P P

P P









 
       

    
    
     

  (I-51)  

En simplifiant l’équation avec une erreur inférieure à 1%, il est possible d’écrire : 

i,erotor

stator s

PS
0.822 0.179

S P
    (I-52)  

Une méthode de simplification consiste à calculer la section effective du stator à l’aide de 

l'équation (I-49), et à utiliser l’équation (I-51) ou (I-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 à introduire dans les équations précédentes pour chaque point de fonc-
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tionnement du moteur peuvent être estimées facilement et avec précision à 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. 

 

 
Figure 1-25: Courbe caractéristique du débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente: valeurs expéri-

mentales et modèle de tuyères. modèle de Payri et al. [51] 

Turbine à entrées doubles : 

Pour une turbine à double entrée, la détente à travers le stator est modélisée comme une détente 

à travers 2 tuyères A et B en parallèle (voir Figure 1-26). A et B correspondent aux 2 entrées 

de la turbine. La valeur de la section effective de chacune des deux tuyères du stator est égale 

à la moitié de la valeur obtenue par un tel procédé d’assemblage : 

stator
stator,A stator,B

S
S S

2
    (I-53)  

i,e 2
stator stator

i,ei,e

P P
m S

PRT

 
     

  (I-54)  

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

Le débit masse peut être calculé à travers chacune des sections A et B de la manière suivante : 

i,e,A 2
stator,A stator,A

i,e,Ai,e,A

P P
m S

PRT

 
     

  (I-55)  

i,e,B 2
stator,B stator,B

i,e,Bi,e,B

P P
m S

PRT

 
     

  (I-56)  
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Puissance de la turbine: 

1 1

S s
A p i,e,A B p i,e,B t s

i,e,A i,e,B

P P
W m c T 1 m c T 1

P P

 

 



    
       

              
           

  (I-57)  

Où Ẇ est la puissance de la turbine. 

La combinaison du modèle de la turbine et du modèle global du moteur permet le calcul de la 

performance instantanée de la turbine dans les conditions réelles de fonctionnement du moteur. 

Une des conclusions à tirer est que la détermination de l'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 tuyères est plus importante que la capacité du 

volume intermédiaire. Cependant, une fois la section du stator calculée, l'utilisation d’une va-

leur constante de la section du rotor peut donner des résultats satisfaisants. 

Le modèle 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 modèle dans les variables instantanées et moyennes à la fois.  

Ce modèle 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 à 

partir d’un champ turbine classique. 

 Modèle de Mseddi  

Dans l’étude de Mseddi et al. [52], l’écoulement est supposé stationnaire et monodimensionnel. 

L’équation d’état utilisée est celle des gaz parfaits et le rapport γ 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 à 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’arrêt 

dans la turbine à l’état statique. Dans un deuxième temps se fait l’étude du mouvement du fluide 

à travers la roue mobile tournant à une vitesse angulaire constante, pour tenir compte de l’effet 

des forces centrifuges. La combinaison des deux états précédents permettra à partir de la diffé-

rence totale des pressions d’arrêt, de calculer explicitement le taux de détente. 

 

Etat statique : 

La roue est supposée bloquée et la vitesse de rotation est nulle ; en appliquant le premier prin-

cipe de la thermodynamique et la relation des gaz parfaits avec les hypothèses appliquées, on 

obtient : 
2 2

1 a dim ie
ie is

ie is

C m P
P P

P P


 


  (I-58)  
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En posant C1=r3
4/S2 une constante, ṁadim=ṁ/(ρieaier3

2) le débit adimensionnel de la turbine, 

aie=√(γrTie) la célérité des gaz en entrée turbine. L’indice 3 indique les caractéristiques en entrée 

roue. 

Etat dynamique : 

La roue tourne à une vitesse de rotation constante ω. C’est l’état dynamique de la turbine. La 

différence des pressions d’arrêt dans la turbine à l’état dynamique : 

 2
1 a dim2 k V2

is

ie is

ie is

P exp 1

P P
P P

 
   


 

 (I-59)  

Vadim=U3/aie la vitesse adimensionnelle de la turbine. k1 est une constante qui ne dépend que de 

la géométrie de la roue. 
2

4m
1

3

r1
k 1

2 r

  
    
   

  (I-60)  

2 2

4t 4p

4moy

r r
r

2


   (I-61)  

 

Combinaison des deux états : 

La combinaison des deux états consiste à ajouter l’effet dynamique à l’effet statique. A partir 

des équations des états statique et dynamique, on obtient : 

 2
1 a dim2 k V

ie

2
is 1 a dim

P exp

P 1 C m




 

  (I-62)  

Cette équation montre qu’il existe un blocage de débit (ṁadim,b) tel que : 

a dim,b

1

1
m

C



  (I-63)  

Ce modèle est plutôt un outil de première estimation des performances d’une turbine radiale de 

suralimentation pour l’adaptation d’un turbocompresseur de suralimentation à un moteur 

d’automobile ce qui ne correspond pas au but principal de cette thèse. 

 Modèle de Serrano (2008) 

Le modèle de Serrano et al. [53] considère que la turbine est composée de deux tuyères avec 

un volume intermédiaire. C’est une évolution du modèle 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 à 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  : 

2 s

i,e i,s

h -h
=

h -h
   (I-64)  
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En appliquant les hypothèses de gaz parfait, en conservant l’enthalpie totale dans le stator, en 

utilisant l’équation d’Euler ainsi que les triangles des vitesses à l’entrée et la sortie du rotor, en 

admettant que la vitesse radiale à l’entrée du rotor est égale à la vitesse axiale à la sortie du 

rotor, et en négligeant le « swirl » à la sortie du rotor, l’équation du degré de réaction devient : 

 
 

γ-1

γ
t,red 2 i,e e s

t-s2 2 2
t,red s i,e i,e2 4,t 4,p

m .tan α rT T P2
=1- . . -η 1-

N P T Pπ D D -D

  
   

     
     

  (I-65)  

Dans cette expression le rapport T00/T0 reste à déterminer. D’où l’expression suivante : 
γ+1

2
γ-1

i,e t,red i,e

e e e

T m Tr(γ-1)
=1+

T 2γ S T

   
   
   

  (I-66)  

Une itération de ce rapport converge vers une valeur légèrement supérieure à 1. Et le degré de 

réaction R devient : 

 
 

γ-1
-1 -1

γ
, 2 ,

t-s2 2 2
t,red , ,2 4, 4,

m .tan α TP P2r
=1- . . -η 1-

P T Pπ D D -D

  
      

           
        

t red i es s

i e e i et p
N

  (I-67)  

 
Figure 1-27: Différentes positions des aubages mobiles du VGT et les valeurs obtenues du degré de réaction   pour 

les points mesurés de l’angle d’attaque des aubages α2 [53] 

A partir d’une certaine valeur α2, qui est 68° dans la Figure 1-27, l’axe des aubes devient tangent 

à la circonférence extérieure du rotor; on peut ainsi considérer  =0.5. 

 

Calcul de la pression à la sortie du stator : 

En considérant les détentes à travers le stator et le rotor différentes, ainsi les coefficients poly-

tropiques sont différents mais constants : kr le coefficient polytropique de détente à travers le 

rotor et ks le coefficient polytropique de détente à travers le stator. Soit k le coefficient de 

détente polytropique à travers la turbine. Les coefficients polytropiques varient entre 1 et 1.33 

(coefficient isentropique γ). En utilisant les relations des gaz parfaits ainsi que les équations de 

transformation polytropique, et en reliant k et g de façon logarithmique, on obtient : 

s s sr 2

r 2 s e e

T k Tk T k
ln + ln = ln

k -1 T k -1 T k-1 T

    
    

     

  (I-68)  
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i,es s2

s e i,e er

r i,es2

e i,e e

Tk PT γ
ln - ln + ln

k -1 T P γ-1 Tk
=

k -1 TTT
ln - ln +ln

T T T

       
        

        

     
      

      

  (I-69)  

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

Pour la VGT fermée, l’irréversibilité causée par le frottement est très 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 kr varie entre k et γ.   

Pour la VGT ouverte complètement, le rendement est aussi faible du fait qu’il n’y a pas un 

angle optimal d’incidence à l’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 kr varie entre k et 

γ. 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 l’angle d’incidence 

des aubes du stator est proche de l’optimum. Le coefficient polytropique dans le stator ks varie 

entre k et γ , et le coefficient polytropique dans le rotor kr varie entre 1 et k. 
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Figure 1-28: Diagramme enthalpie-entropie pour les conditions de bas rendement: VGT fermé (gauche) avec  =0.5, 

et VGT ouvert 100% (droite) avec  >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  =0.5, et ouverture VGT 60% (droite) avec   >0.5. Indices : e entrée turbine, 2 position intermédiaire sta-

tor-rotor, s sortie turbine. [53] 

L’expression de la pression à la sortie du stator P2 devient ainsi : 
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Le modèle VGT proposé : 

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

déjà présenté : 
1

11
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Où Pi,2,R est la pression d’arrêt relative à l’entrée du rotor. Cette pression est calculée à partir 

de P2 en utilisant le nombre de, Mach relatif dans les relations de dynamique des gaz :  

2
2,R

2

W
M =

a
  (I-77)  

Où W2 est la vitesse relative du gaz à l’entrée de la roue et a2 la célérité des gaz à l’entrée de la 

roue. 

1 1
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s e s i,e e 2
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. . 1 1
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        

   

  (I-78)  

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 débit. 

 

 

Figure 1-30: Corrélations des sections effectives des tuyères équivalentes du rotor de l '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 tuyères 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 modèle présente un intérêt pour cette étude du fait de l’aspect physique appliqué. Il s’agit 

d’une extension intéressante du modèle de Payri et al. [51] qui peut être appliquée à une turbine 

à géométrie variable. 

 Modèle de Chiong 

Ce modèle présenté par Chiong et al. [54] remplace les différents composants d’une turbine à 

entrée double par des systèmes de tuyaux et jonctions. Cinq modèles monodimensionnels à 

complexité croissante sont développés pour étudier l’effet géométrique sur l’écoulement. Tous 

les modèles présentés sont en forme de tuyau droit, du fait que les pertes de pression dues à 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 l'étude actuelle, la pression et la température totales expérimentales ont été utilisées 

comme conditions aux limites d'entrée, avec la résolution du système pour la vitesse d'écoule-

ment à l’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 à combustion interne. Néanmoins, les conditions 

d'exploitation turbine sont créées sur la base de la similitude, où les paramètres quasi-dimen-

sionnels du paramètre de débit masse et du paramètre 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-même est modélisé comme une limite de perte de pression avec une 

longueur nulle dans tous les modèles; 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 utilisée est un schéma de Lax-Wendroff à deux étapes 

classique combiné avec un limiteur de flux à 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 à travers la turbine peuvent être appliquées à la 

limite du rotor (sauf les pertes par frottement à la paroi de la canalisation et celles dues à des 

variations brusques de section transversale). La validation du modèle est réalisée en vérifiant 

que chaque profil de pertes génère la performance correcte expérimentalement mesurée de la 

carte du rendement de l'écoulement dans des conditions d'écoulement stables. 

 

 
Figure 1-32: Schémas des modèles de Chinog et al. [54] :  I et II (branches intérieure et extérieure combinées) et III, 

IV et V (branches modélisées séparément) 

Pour les modèles qui combinent les branches intérieure et extérieure comme une seule entrée 

(modèles I et II), le débit masse calculé suit l'évolution de la pression totale appliquée au plan 

de mesure. Pour les modèles I et II, le calcul du taux de détente τt et du débit masse réduit ṁt,red 

est simple comme indiqué par les équations (I-79) et (I-80). Les équations (I-81) et (I-82) sont 
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utilisées pour le calcul du taux de détente τt et du débit masse réduit ṁt,red pour les modèles III, 

IV et V. 
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Où MP représente l’indice au niveau du plan de mesure « measurement plane », les indices int 

et ext représentent les conduits intérieur et extérieur des modèles à deux tuyaux d’entrée (mo-

dèles III, IV, V), e l’indice d’entrée et s l’indice de sortie. 

Ceci suggère que le débit masse de la turbine soit affecté à la fois par la pression et la tempéra-

ture dans les deux branches. Le débit masse pour la branche intérieure est toujours inférieur à 

celui de la branche extérieure. Dans l'ensemble, le modèle 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 thèse. 

 Modèle de Martin  

Dans le modèle 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 l’extrapolation robuste qu’elle présente. La seule modification c’est que le degré 

des fonctions f1 et f2 peut être élevé pour obtenir de meilleurs résultats : 
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 (I-85)  

Où γ est le rapport des chaleurs spécifiques, f1 et f2 deux polynômes de degrés variables, Nt,red 

la vitesse de rotation réduite de la turbine, τt le taux de détente, et ṁt,red le débit masse turbine 

réduit. 

Une forme possible de St : 

1 2
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1t
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    

 (I-86)  

Les coefficients ki peuvent être calculés par la méthode des moindres carrés. Les courbes obte-

nues présentent des résultats plus ou moins satisfaisants pour cette étude car cette méthode 

possède une bonne capacité d’interpolation, mais n’intègre pas suffisamment la physique pour 

une extrapolation assurée. 

 
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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 Modèle 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 à mesurer. Se basant sur des données physiques, le modèle présenté parait suf-

fisamment robuste pour couvrir le manque d’informations concernant la turbine dans les zones 

où la mesure est infaisable. Le but n’est pas de prévoir le fonctionnement de la turbine à partir 

des données géométriques mais d’extrapoler le champ de fonctionnement à partir de données 

expérimentales. 

Extrapolation des courbes de débit masse turbine : 

Le débit masse réduit à travers l'orifice d'une tuyère unique isentropique est donné par l'équation 

de Barré de Saint Venant (voir équation (I-19) ) : 
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Il est possible de modéliser la turbine comme une tuyère unique, en supposant que la surface 

équivalente d'écoulement de la tuyère (Seff) peut être variable.  

L'objectif sera donc d'estimer Seff en fonction des conditions opératoires de la turbine, c'est le 

taux de détente τt, la vitesse réduite Ured et le rapport de vitesse de la turbine χ0. 
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A l’aide de l’équation (I-89) de χ0 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 peuvent être calculées pour chaque point. 

A mentionner que lorsque les expériences sont réalisées à vitesse réduite constante Ured, il est 

raisonnable de tracer l’évolution de Seff en fonction de χ0 du fait de la linéarité obtenue.  

La relation entre Seff et χ0 est affectée aussi par le degré de réaction de la turbine et le rendement 

isentropique, et cet effet croît avec la diminution de la vitesse et la croissance du taux de détente. 

Lorsque les expériences sont réalisées à taux de détente constant, l’évolution devient quadra-

tique. Seff décroît lorsque la vitesse de rotation augmente à taux de détente constant du fait du 

champ de forces centrifuges créé par le rotor de la turbine radiale. 

La relation proposée est basée sur l'équation (I-90), déduite par Sanchez et al. [58] pour la 

section d'une tuyère équivalente à la turbine (Aeff) 
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Où S’r et S’s sont les sections effectives du col des tuyères qui représentent le rotor et le stator 

respectivement, V la vitesse absolue du fluide, W la vitesse relative du fluide. Cette équation 

est obtenue à partir du théorème de l’énergie cinétique et de l’équation de conservation de la 

masse. La conservation de la masse est appliquée à un débit traversant Seff qui doit être égal au 

débit traversant deux tuyères en série représentant le stator et le rotor.  

s 3 3 r 4 4 eff 4 s' V S' Wm S S V       (I-91)  

s s s s s s sS' S H l Z    (I-92)  

r r r r r r rS' S H l Z    (I-93)  

Ss et Sr sont les sections réelles du stator et du rotor, et μr et μs sont les coefficients qui relient 

S et S’. Le rapport des masses volumiques de l’équation (I-90)  est une fonction compliquée du 

taux de détente, degré de réaction et rendement. Pour simplifier l’équation (I-90), deux hypo-

thèses majeures sont utilisées: la première est que la détente polytropique dans le stator et le 

rotor a le même coefficient, la deuxième 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 : 
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k2= Facteur de correspondance, constant pour chaque turbine ayant le but de corriger les grands 

écarts causés par les deux hypothèses précédentes.La procédure à suivre pour pouvoir extrapo-

ler les courbes du débit masse en fonction du taux de détente est la suivante 

 Première étape : 

A l’aide des équations (I-87) et (I-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. 

 Deuxième étape : 

En introduisant ces valeurs dans l’équation (I-94) on obtient un ensemble d’équations à 4 in-

connues μR, μs, k1 et k2. Une fois ce système résolu, μR, μs, k1 et k2 sont calculés. 

 Troisième étape :  

En évaluant les équations (I-87), (I-89) et (I-94) pour une grande gamme de valeurs de χ0 et/ou 

Ured, on peut effectuer une extrapolation de la tuyère subsonique (I-87) qui s’adapte avec les 

données expérimentales. 

 Quatrième étape : 
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En raison de la condition d’écoulement subsonique de l'équation (I-87), le débit masse ne se 

bloque jamais [1]. En effet, si Seff/Se est maintenu constant, la valeur de l'équation (I-87) aug-

mente avec le taux de détente jusqu'à une certaine valeur de taux de détente critique et ensuite 

les résultats fournis par l’équation (I-87) diminuent, c'est à dire qu'ils diminuent pour les valeurs 

de τt supérieures à la valeur critique de taux de détente. Cet effet est compensé dans l'équation 

(I-94) où Seff/Se augmente de façon exponentielle lorsque χ0 diminue (c'est à dire quand τt  aug-

mente). A des valeurs très élevées du taux de détente, il peut arriver que la première dérivée de 

l'équation (I-87) soit égale à zéro et le débit masse montre une légère tendance à la baisse. Une 

fois ce point atteint, le débit masse réduit reste constant et le taux de détente critique correspon-

dant peut être considéré comme le taux de détente critique pour lequel le débit bloqué est atteint. 

Par conséquent, une étape supplémentaire peut être ajoutée à la procédure précédente : 

Lorsque la dérivée de l’équation (I-87) devient nulle la turbine est bloquée et à 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 

à géométrie variable.  

 
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-à-statique en fonction du rapport de 

vitesse turbine. en bas: débit masse turbine réduit en fonction du taux de détente [57] 

 
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 modèle parait un des modèles les plus rapides à calibrer pour extrapoler un champ turbine 

avec le minimum de calcul et le plus de précision. Il correspond donc parfaitement à cette étude 

 Modèle de Frelin 

Dans sa thèse, Frelin [33] décrit l’écoulement du fluide à travers une turbine à partir de ses 

données géométriques et des caractéristiques d’entrée du fluide (température, pression, débit, 

vitesse de rotation). Cette approche quasi unidimensionnelle de l’ensemble turbine permet de 

calculer les courbes prévisionnelles de fonctionnement de cette turbine à partir de sa géométrie 

et de la connaissance des caractéristiques du fluide à l’entrée supposé homogène et stationnaire. 

La validation du modèle est obtenue à partir des courbes expérimentales du banc d’essai froid 

de la turbine GARRET type TA 03. 

 

Le principe de calcul consiste à calculer les dégradations énergétiques à travers les différents 

composants de la turbine, pour aboutir à la fin à 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 énergétiques sont calculées en différentes parties. La puissance consommée 

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 l’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  à travers les aubes varient linéairement avec l’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 

l’angle des aubages : il existe donc une perte dite de glissement qui dépend du nombre d’aubes 

et de l’angle des aubages. La puissance dissipée par l’hétérogénéité des vitesses à la sortie de 

la roue est calculée en considérant que l’énergie cinétique constituée par la composante tangen-

tielle est perdue à 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, 

l’utilisation du mot diffuseur ne convient pas pour décrire la partie de la turbine située en aval 

de la roue. C’est plutôt un élargissement brusque de section. A partir des hypothèses posées, il 

est possible de calculer aussi la puissance interne fournie par la turbine.  

 

Les caractéristiques 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 hypothèses adoptées est de considérer que les 

caractéristiques du fluide restent inchangées entre la sortie du distributeur et l’entrée de la roue.  

 

Les résultats obtenus par le calcul précédent sont comparés aux résultats expérimentaux de la 

turbine Garret TA03 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 
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fonction du débit réduit pour les mêmes valeurs de la vitesse réduite. On remarque une diffé-

rence dans les valeurs maximales. 

 
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] 

 
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 à l’entrée de la volute 0.093 

Frottements de disques 0.059 

Singularités à la sortie de la turbine (diffuseur) 0.043 

Chocs à l’entrée de la roue (incidence) 0.034 

Frottements dans les canaux mobiles (roue) 0.031 

Hétérogénéité des vitesses à 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 débit de fuite 

représente plus d’un quart des pertes.  

Cette méthode permet de modéliser l’écoulement à 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 à chaque endroit de 

la turbine. Néanmoins, le niveau de détail géométrique et le nombre de modèles de pertes à 

calibrer rend difficile l’application de cette modélisation aux turbines de suralimentation. 

Comme cela a déjà été mentionné, les courbes caractéristiques des turbines sont l’outil unique 

à disposition des constructeurs automobiles qui disposent de très peu d’information sur la tur-

bine.   

1.4 Modélisation du rendement turbine  

1.4.1 Modèles empiriques du rendement turbine  
Le rendement d’une turbine ηt est une fonction de plusieurs variables indépendantes et peut 

s’écrire sous différentes formes : 

 t 0 t,redf , N     (I-97)  

 t t t,redf , N     (I-98)  

 t t 0f ,      (I-99)  

Où χ0 est le rapport de vitesse de la turbine : 

1 t,red

0
1

p t

D N

2c 1






 

 
  

 
 

 

 (I-100)  
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Où D1 est le diamètre des aubages de la roue. Les équations (I-97) et (I-98) sont utilisées pour 

les turbines à gaz et les turbines des turbocompresseurs ; l’équation (I-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 polynôme cubique ou quadratique est généralement utilisé. 

 Modèle de Jensen 

Le modèle de Jensen et al. [36] est un polynôme quadratique du rapport de vitesse avec des 

coefficients linéairement dépendants de la vitesse de rotation : 

    2

t 0 1 t,red 2 3 t,red 0 4 5 t,red 0a a N a a N a a N           (I-101)  

Où a0, a1, a2, a3, a4 et a5 sont des constantes. 

 Modèle d’Orksiz et Starwarz 

Le modèle d’Orksiz et Starwarz [39] s’écrit sous la forme suivante : 
2 2

t 0 1 t,red 2 t,red 3 t,red t 4 t 5 ta a N a N a N a a            (I-102)  

 Modèle d’Andersson  

Le modèle d’Anderson [59] permet d’écrire le rendement en utilisant le rendement maximal 

ηt,max et son rapport de vitesse χ0,m correspondant : 
2

0 0,m

t t,max

0,m

1
   
         

  (I-103)  

Où χ0,m est le rapport de vitesse qui correspond au rendement turbine maximal. 

 Modèle de Watson et Eriksson 

Le modèle de Watson [60] et d’Eriksson [61] s’écrit de la façon suivante : 

 
2

t t,max 0 0,m1      
  

  (I-104)  

 Modèle d’Eriksson 

Une approximation grossière est de considérer le rendement turbine indépendant du régime de 

rotation. Eriksson et al. [62] utilisent le modèle suivant : 

4
t 0 1 t 2 ta a 1 a 1          (I-105)  

 Comparaison des modèles  

La comparaison des modèles 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
2 et le MAPE (déjà pré-

sentés dans la partie1.3.3.4). 
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Tableau 1-7: Comparaison des modèles empiriques de rendement turbine en utilisant le coefficient de détermination 

corrigé Rc
2  et le MAPE : Modèle de Jensen et al. [36] modèle d’Orksiz et Starwarz [39], modèle d4Andersson [59], 

modèle de Watson [60] et Eriksson [61], modèle d’Eriksson et al. [62]. 

 Turbine du turbocompresseur Turbine ACM simple Turbine ACM Bootstrap 

 Rc
2 MAPE Rc

2 MAPE Rc
2 MAPE 

(I-101) 0.97847 0.27 0.99790 0.84 0.99139 0.49 

(I-102) 0.78031 0.87 0.99539 1.23 0.9876 0.62 

(I-103) 0.94872 0.48 0.97747 8.2 0.87243 5.52 

(I-104) 0.87602 0.94 0.89773 23.11 0.48364 7.59 

(I-105) 0.74113 1.01 0 23.68 0 6.67 

 

 
Figure 1-38: Comparaison des traces des modèles empiriques de rendement turbine: Modèle de Jensen et al. [36], mo-

dèle d’Orksiz et Starwarz [39], modèle d’Andersson [59], modèle de Watson [60] et Eriksson [61], modèle d’Eriksson 

et al. [62] 

Parmi les différents modèles étudiés, le modèle de Jensen [36] est le plus précis et le modèle de 

Eriksson et al [62] est le pire. Pour la turbine du turbocompresseur, tous les modèles sont ac-

ceptables alors que pour les turbines ACM, seulement les équations (I-101) et (I-102) sont ac-

ceptables. Ces modèles 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. 

  

(I-101) 

(I-102) 

(I-103) 

(I-105) 

(I-104) 
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 Modèle 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 l’hypothèse que le travail réel est un travail 

de détente polytropique. Ce rendement est aussi nommé rendement isentropique : 

t
t ,isentr

t,max

w

w
    (I-106)  

1 k

k
t p e tw c T 1

 
   

 

  (I-107)  

1

t,max p e tw c T 1




 

   
 
 

  (I-108)  

1 k

k
t

t ,isentr 1

t

1

1







 
 

 

  (I-109)  

Où k est le coefficient de détente polytropique et γ 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 (déjà détaillé 

dans la partie 1.3.3.5: modèles empiriques du débit).  

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

1 kk
s s k

t

e e

T P

T P


 

   
 

  (I-110)  

En appliquant le développement de Taylor du second ordre, et en réarrangeant les équations (I-

109) et (I-110), on obtient :  

 
2

t,isentr t t1

t

1
1 A ln B ln

1





      
 

 

 
 (I-111)  

Où A et B sont des variables à faible variation. En considérant B comme constante et A un 

polynôme quadratique en fonction du rapport de vitesse, l’expression du rendement devient : 

 
22

t,isentr 0 1 t 2 0 t 3 0 t 4 t1

t

1
a a ln a ln a ln a ln

1





            
 

 

 
 (I-112)  

Il est possible de considérer aussi A un polynôme quadratique en fonction de la vitesse de rota-

tion réduite. L’équation du rendement (I-111) devient : 

 
2

t2t 0 t
t ,isentr 0 1 2 3 0 t 41 11

t tt

lnln ln
a a a a ln a

1 11

 
 

  
       

    

 
 (I-113)  

En comparant les deux modèles (I-112) et (I-113) à partir du coefficient de détermination ré-

duite Rc
2, les résultats montrent que le premier modèle est le meilleur, l’équation (I-112) est 

donc choisie.  
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Pour déterminer les termes négligeables, une analyse de régression semblable à celle présentée 

dans la partie 1.3.3.5 est utilisée en éliminant à la fois un terme et en calculant le Rc
2(4)i 

(i=1,2,…,4). Le max[Rc
2(4)i] est ensuite comparé avec Rc

2. Si le premier coefficient max[Rc
2(4)i] 

est plus grand ou égal au second coefficient Rc
2, le terme considéré est négligeable et doit être 

supprimé. Si max[Rc
2(4)i] est légèrement inférieur à Rc

2, le terme considéré peut être supprimé 

pour simplifier le modèle sans influencer énormément la précision. Si max[Rc
2(4)i] est visible-

ment inférieur à Rc
2, tous les termes sont importants et rien ne peut être éliminé. Après l’élimi-

nation d’un terme négligeable l’étude du terme suivant est faite de la même façon. 

 
Tableau 1-8: Elimination des termes négligeables de l'équation de rendement isentropique turbine (développement de 

Taylor) [63] 

 a1=0 a2=0 a3=0 a4=0 

Rc
2(4)1 Rc

2(4)2 Rc
2(4)3 Rc

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{ Rc
2(4)i } avec le Rc

2, le terme a4 est négligeable et l’expression du ren-

dement devient : 

2t
t,isentr 0 1 2 0 3 01

t

ln
a a a a

1






        

 

 
 (I-114)  

Pour les trois turbines, le MAPE du modèle 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 l’ordre de 1.19% avec 90% des cas ayant une déviation inférieure à 2.7%. La 

Figure 1-39 montre que le modèle proposé est précis. 

 
Figure 1-39: Comparaison des résultats calculés en utilisant le modèle de Fang et Xu [63] avec les mesures expérimen-

tales (rendement isentropique turbine) 
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Cette méthode peut être une technique d’extrapolation de champ turbine à partir des points 

expérimentaux. 

 

1.4.2 Modèles semi-empiriques du rendement turbine 

 Modèle du rendement isentropique: Mseddi [52] 

En appliquant la définition du rendement isentropique, le théorème d’Euler, les triangles des 

vitesses, Mseddi et al. [52] aboutissent à l’expression : 

 

   2 2
1 a dim 1 a dim

adim adim

isentr (1 )/
k V k V

n adim
2 3 4 5

2 2
adim1 adim 1 adim

1 m V

Vexp exp
1 . k k k k

m1 C m 1 C m

 
 

 
 

    
 

      
           

 

 (I-115)  

Où C1=r3
4/S2 une constante, ṁadim=ṁ/(ρieaier3

2) le débit adimensionnel de la turbine, Va-

dim=U3/aie la vitesse adimensionnelle de la turbine, aie=√(γrTie) la célérité des gaz en entrée tur-

bine (n=0.35). Les constantes k1, k2, k3, k4 et k5 du modèle sont obtenues à partir des données 

géométriques de la turbine.  

 
Figure 1-40: Comparaison des rendements isentropiques calculés par le modèle de Mseddi et al. [52], à ceux de 

l'expérience (Podevin [64]), pour la turbine Garrett TA03 pour automobile [52] 

La Figure 1-40 montre que les courbes caractéristiques obtenues à partir de ce modèle sont plus 

complètes que celles issues de l’expérience, et que grâce à ce modèle, les points de fonctionne-

ment correspondant aux faibles débits ont pu être obtenus.  
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Ce modèle permet donc de tracer une courbe du rendement isentropique turbine s’il y a assez 

de points expérimentaux pour lui donner l’allure. Les coefficients sont calculés par régression 

à partir des points expérimentaux et une courbe d’iso-vitesse adimensionnelle est tracée. 

Comme dans le cas du débit, ce modèle est plutôt un outil de première estimation des perfor-

mances d’une turbine radiale de suralimentation pour l’adaptation d’un turbocompresseur de 

suralimentation à un moteur d’automobile ce qui ne correspond pas au but principal de cette 

thèse. 

 Modèle du rendement isentropique : Martin 

Pour les courbes de rendement, la méthode de Martin et al. [56] [65] consiste à calculer la 

variation d’enthalpie réelle à travers la turbine Δh et la variation d’enthalpie idéale Δhisentr en 

écoulement isentropique et appliquer la formule du rendement : 

is

is

h

h


 


  (I-116)  

Calcul de la variation d’enthalpie réelle Δh : 

Pour le calcul de Δh, après avoir montré l’évolution linéaire de Δh en fonction du débit masse, 

une expression de Δh est proposée et elle comporte des paramètres a et b qui ne dépendent que 

de la vitesse de rotation de la turbine. 

   th a N .m b N     (I-117)  

Dans le cas où l'arbre de la turbine ne tourne pas, aucune puissance n’est captée par la turbine 

alors que le débit masse est établi. Par conséquent, l'évolution de Δh par rapport à ṁt à N = 0 

est une ligne horizontale telle que Δh = 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 à son origine. a(N) est extrapolé linéairement pour atteindre 0 à son origine. 

a. b.  
Figure 1-41: a. Évolution de a(N) en fonction de la vitesse de rotation de l'axe de la turbine (étoiles). Les lignes rouges 

représentent l'interpolation et l'extrapolation à bas régimes; b. Évolution de b(N) en fonction de la vitesse de rotation 

de l'axe de la turbine (étoiles). Les lignes rouges représentent l'interpolation et l'extrapolation à bas régimes. [56] 

Il est également important de noter que dans le cas d’une turbine à géométrie variable, plusieurs 

ensembles de coefficients a et b seront calculés. 
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La variation d’enthalpie idéale  Δhisentr  est calculée classiquement: 

1

i,s,t

is p i,e,t

i,e,t

P
h 1 c T

P




 

  
     

  
 

  (I-118)  

Où l’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 à pression constante. 

 
Figure 1-42: extrapolation du rendement turbine en fonction du taux de détente: Modèle de Jensen [36] à gauche, mo-

dèle de Martin à droite [56] 

Le résultat du modèle proposé est présenté dans la Figure 1-42 en comparaison avec ceux du 

modèle de Jensen et al. [36]. Le nouveau modèle présente une nouvelle allure de la courbe mais 

cette allure ne peut être vérifiée qu’à partir de mesures expérimentales plus étendues. Toutes 

les courbes passent par les points expérimentaux mais ces points sont disponibles sur une plage 

de fonctionnement très étroite et il n’est donc pas possible de vérifier si le modèle est correct 

ou non pour l’extrapolation. 

 Modèle de rendement isentropique : Payri 

Selon Payri et al. [57], l’extrapolation du rendement doit commencer par une définition du 

rendement en cours d’étude; ce rendement est le rendement total-à-statique défini comme suit :  

i,e,t i,s,t i,e,t i,s,t

i,e,t s,isentr i,e,t s,isent

s

r

t

h h T T

h h T T
 

 


 
  (I-119)  

Où i,s,t représente l’indice du fluide en conditions totales à la sortie de la turbine, et s,isentr 

représente l’indice des conditions de sortie isentropique. 

L’équation (I-119)  est acceptée en général dans les turbines des turbocompresseurs si on con-

sidère  une valeur moyenne de la chaleur spécifique à pression constante cp et une valeur du 

coefficient isentropique selon les conditions de gaz à l’entrée, la sortie et tout au long de la 

turbine. 

En utilisant la définition de la détente isentropique, l’équation du rendement isentropique de-

vient : 
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i,e,t i,s,t

t s 1
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 (I-120)  

La définition de la puissance d’une turbine : 

 t p i,e,t i,s,tW m .c T T    (I-121)  

L’équation d’Euler pour les turbomachines : 

 t 3 3,u 4 4,uW m . U V U V    (I-122)  

U est la vitesse d’entrainement du rotor, V3,u est la composante tangentielle de la vitesse à l’en-

trée de la roue , et V4,u est la composante tangentielle de la vitesse à la sortie de la roue. En 

combinant l’expression de la puissance de la turbine avec le théorème d’Euler on obtient l’équa-

tion suivante : 

3 3,u 4 4,u

i,e,t i,s,t

p

U V U V
T T

c


    (I-123)  

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 tuyère idéale avec le même taux de 

détente que la turbine : 

1

2

s,isentr p i,e,t

t

1
V 2c .T 1




 

      
  

  (I-124)  

En utilisant ce qui précède, l’expression du rendement devient : 
2

2 4 4
3 3 0 3 4

3 3

t s 2

s,isentr

r r
2U 2U V tan tan

r r

V


    
         

       
 (I-125)  

En utilisant l’équation du rapport de vitesse turbine (I-89) et en groupant les coefficients ki, 

on obtient : 

2 2 0
t s 1 0 2 0

s

V
K K

V
        (I-126)  

2

4
1

3

r
K 2

r

 
  

 
  (I-127)  

4
2 3 4

3

r
K 2 tan tan

r

  
      

  
  (I-128)  

K2 est ensuite développée comme une fonction de χ0 après avoir considéré que α3 varie linéai-

rement avec χ0. 

3 0k ' k ''      (I-129)  
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K’ et k’’ sont des constantes ; une petite variation de l’angle avec χ0 est prévue, donc k’ tend 

vers des valeurs petites même proches de 0. k’’ doit tendre vers des valeurs proches de l’angle 

des aubes du stator (dans le cas de stator à ailettes). 

L’équation (I-126) sera utilisée de différentes manières selon que les mesures effectuées sur la 

turbine sont à taux de détente constant ou pour une vitesse réduite Ured constante. 

 

Tests à taux de détente constant: 

0
0

0 0

mrT
V

P S
   (I-130)   

Où 0 est l’indice à l’entrée de la volute. L’équation (I-126) devient ainsi : 
1

2 2 eff
t s 1 0 2 0

0 t

S 1
K K

S





 
       

 
  (I-131)   

Tests à vitesse de rotor réduite U3,red constant: 

3
3,red

i,e,t

U
U

T
   (I-132)   

2 1
3,red

2

t p 0

U1
1

2c



 
  

   

  (I-133)   

 
11

2 1
3,red0 eff 0

2

s 0 0 i,0,t

1 UV S T
1

V S 2 r T

    
          

  (I-134)   

En combinant les équations (I-126) et (I-134), l’expression du rendement devient : 
1

1
2 * 3

t s 1 0 2 02

0

K
K K 1





 
       

 
  (I-135)   

* eff 4
2 3 4

0 3

S r
K 2 tan tan

S r

  
      

  
  (I-136)   

  2 2

3,red 3,red

3

p

1 U U
K

2 r 2c

 
 


  (I-137)   

Blocage sonique:  

Puisque les équations (I-131) et (I-135) sont basées sur le rapport Seff /S0 à partir de l'équation 

(I-90), elles ne sont valables que si le débit n'est pas bloqué dans la turbine. Par conséquent, 

une nouvelle expression est nécessaire lorsqu'il y a blocage sonique : débit masse réduit bloqué 

ṁred,b .  

En effet pour des conditions de blocage sonique V0  peut s'écrire : 
2

2
b,red 0b 0 0

0

0 0 0 i,0

m r Tm rT T
V

P S S T



 
    

 

  (I-138)   
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2 1

2
b,red 0 b,red 00 0 0 0

s 3 0 i,0 3,red 0 i,0b

m r T m rV T T

V U S T U S T



      
         

     

  (I-139)   

  b,red b,red2 2 2

t s 1 0 2 0 0 2 1b
3,red 0 3,red 0

m mr r
K K K K

U S U S


 
          

 
  (I-140)   

Les tracés des courbes de rendement dans le cas de blocage se trouvent sur les mêmes graphes 

des cas précédents et ne présentent pas de discontinuité. 

 
Figure 1-43: L’allure des courbes de rendement total-à-statique en fonction du rapport de vitesse turbine χ0 pour plu-

sieurs géométries du VGT [57] 

Finalement, les résultats obtenus dans la Figure 1-43 semblent cohérents mais la gamme réduite 

des résultats expérimentaux présentée rend difficile la validation de ce modèle. 

1.5 Transferts thermiques dans le turbocompresseur  

La conception d’un modèle en lien avec les turbocompresseurs nécessite une compréhension 

de tout phénomène physique qui peut se produire lors de son fonctionnement. Les transferts 

thermiques dans un turbocompresseur affectent les performances de ses composants, compres-

seur et turbine, et par conséquent sa performance totale [66]. Contrairement aux opinions gé-

nérales, les effets de non adiabaticité influencent les performances du turbocompresseur [67] 

[68]. Les transferts de chaleur existants entrainent une diminution de la température d’entrée 

turbine et une augmentation de la température sortie compresseur. Par conséquent, le rendement 

apparent de la turbine sera plus élevé que le rendement réel alors que celui du compresseur plus 

petit. Le rendement inclus dans le champ turbine est le produit du rendement isentropique par 

le rendement mécanique du turbocompresseur. La compréhension du fonctionnement d’un tur-

bocompresseur est reliée à la lecture et l’analyse des champs de ses composants. Bulaty [69] 

publie une méthode pour l’extrapolation de ces champs qui est encore utilisée dans les logiciels 

d’analyse numérique des cycles. Mais les résultats ne sont pas précis, et cela est dû à la négli-

gence des transferts thermiques. La nécessité d’une approche non adiabatique dans l’analyse du 

fonctionnement d’un turbocompresseur est bien déclarée par plusieurs chercheurs [67] [68]. 

Notamment en 2003, Bohn et al. [70] continuent dans cette optique par l’investigation des flux 

thermiques dans un compresseur radial qui peuvent être fortement influencés par la turbine 

chaude (voir Figure 1-44). La première étape de l’analyse consiste à développer un modèle qui 

décrit d’une manière adéquate les transferts thermiques dans un turbocompresseur. Le modèle 

est divisé en trois parties : compresseur, corps central et turbine. Une partie de la chute d’en-

thalpie dans la turbine résulte du transfert de puissance à l’arbre qui entraine le compresseur. 

L’autre partie est de la chaleur. Cette chaleur est transmise à l’extérieur par convection naturelle 
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et des radiations thermiques tout au long du modèle. Ce qui reste est en partie transféré à l’huile. 

La quantité de chaleur finale restante passe dans le compresseur et peut, selon le point de fonc-

tionnement, réchauffer l’air, qui lui-même après un certain temps peut réchauffer le corps solide 

du compresseur (aube, arbre, chassis).  

 
Figure 1-44: Description des transferts thermiques dans un turbocompresseur : Bohn et al. [70] 

La chaleur est transmise dans le fluide dans la première partie du compresseur. En partant vers 

l’aval, le fluide est réchauffé par le processus de compression à un point où sa température 

excède celle du corps solide, donc un transfert thermique du fluide vers les parties solides ap-

paraît. Ce phénomène est intensifié par l’augmentation du débit masse. Cela est dû, d’une part 

à l’augmentation de la compression qui entraine une augmentation de la température du fluide, 

et d’autre part à l’augmentation de la détente dans la turbine, ce qui diminue le transfert ther-

mique de la turbine vers le compresseur.  

L’augmentation de la température d’entrée turbine avec un débit masse constant augmente la 

quantité de chaleur transférée du fluide vers le corps solide. En augmentant la température d’en-

trée turbine, le taux de compression s’élève par l’intermédiaire d’une augmentation du nombre 

de révolutions. Un taux de compression plus élevé signifie une pression de sortie élevée, et par 

la suite une température de sortie élevée. Une analyse très proche de celle de Bohn et al. [70] 

est présentée par Yamagata et al. [71] en 2006, mais qui porte seulement sur les transferts ther-

miques au niveau de la roue du compresseur. Ils obtiennent comme résultat un flux positif du 

côté arrière de la roue, et un flux négatif sur les surfaces d’aubes. Ces auteurs montrent que les 

conditions atmosphériques ont une influence négligeable sur la température de la roue. Ce qui 

n’est pas le cas pour le plateau arrière du compresseur comme le montre Yammine [16] dans sa 

thèse. Ce dernier a fait des mesures locales des transferts thermiques sur trois zones du com-

presseur. La première concerne les transferts à travers la surface de la volute, la deuxième à 

travers la surface de contact de la roue (peuvent être négligés), et la troisième, qui est la plus 

difficile à modéliser et la plus importante selon lui, à travers la surface du plateau arrière com-
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presseur. Le travail est similaire à celui de Bohn et al. [70], en tant qu’analyse des flux ther-

miques entre l’air du compresseur et les surfaces solides (ici la surface du plateau arrière) pour 

plusieurs points de fonctionnement, mais c’est en fonction des températures d’entrée turbine 

seulement. Le débit masse reste constant. Yammine [16] explique que le transfert thermique 

entre la turbine et le compresseur se fait à travers le circuit d’huile qui participe d’une manière 

complexe au bilan thermique. Comme il est difficile de mesurer la température de sortie de 

l’huile, il reste délicat de quantifier précisément l’influence de l’huile sur l’échauffement du 

compresseur. Cormerais et al. [72] a établi une corrélation des différents flux thermiques (Fi-

gure 1-45) afin de trouver une méthode pour les prendre en considération, qui serait plus simple 

que les autres méthodes comme celle de Bohn et al. [70] vue précédemment. 

 
Figure 1-45: Description des transferts thermiques dans un turbocompresseur: Cormerais et al. [72] 

Pour accomplir leur mission, Cormerais et al. [72] commencent par donner de nouvelles défi-

nitions aux rendements. Le rendement utilisé par les constructeurs est donné par le rapport de 

la puissance consommée en cas d’écoulement isentropique sur la puissance absorbée par le 

compresseur aux frontières, alors que la définition de rendement la plus correcte est le rapport 

de la puissance mécanique qui nous est utile et non pas la différence d’enthalpie qui inclut les 

transferts thermiques. Dans la plupart des cas, les constructeurs fournissent le produit du ren-

dement de la turbine par le rendement mécanique du turbocompresseur en fonction du taux de 

compression, et ceci pour éviter les problèmes dus aux transferts thermiques. Leur méthode 

consiste en premier à obtenir les rendements isentropiques fournis par le champ compresseur et 

turbine, les puissances mécaniques et les températures de sortie.  

D’après le rendement apparent pris du champ compresseur il est possible de calculer le rende-

ment isentropique en utilisant une équation qui contient un coefficient qui est le rapport du flux 

de chaleur sur la puissance isentropique du compresseur. Ensuite il s’agit de trouver la puis-

sance mécanique du compresseur. Et finalement, le flux thermique arrivant au compresseur est 

calculé d’après la première loi de la thermodynamique et la température de sortie du compres-

seur. Un travail similaire est effectué du côté de la turbine. Il est possible ensuite de calculer le 

rendement mécanique du turbocompresseur en ayant la puissance perdue par frottement dans 

l’huile. Il est ensuite possible de calculer le travail mécanique de la turbine et la température de 
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sortie turbine à l’aide de la première loi de la thermodynamique. Cormerais et al. [72] ont trouvé 

les transferts de chaleur à l’aide d’essais expérimentaux pour ensuite utiliser ces résultats dans 

la corrélation de ces transferts. Les corrélations sont ensuite utilisées dans les formules vues 

précédemment pour calculer les puissances mécaniques du compresseur et de la turbine et les 

températures de sortie pour plusieurs températures d’entrée turbine. En comparant les résultats 

expérimentaux avec la méthode de corrélation, il apparait que pour le compresseur ces résultats 

sont en accord pour tous les débits, alors que pour la turbine il y a une divergence aux faibles 

débits. Cette technique de combiner les courbes fournies par le constructeur avec la corrélation 

et le calcul s’avère être proche des résultats réels ; néanmoins, cette méthode devrait être amé-

liorée en prenant en considération les flux radiatifs et les transferts thermiques vers l’extérieur 

et en développant de nouveaux modèles pour les phases transitoires (surtout pour l’application 

automobile). 

Dans les conditions non adiabatiques, un transfert de chaleur vers le compresseur a lieu, entrai-

nant une diminution du rendement du compresseur. Shaaban et al. [73] ont analysé l’effet du 

transfert de chaleur sur les rendements du compresseur et de la turbine.  

 
Figure 1-46: Diagramme Enthalpie vs. Entropie d'une compression adiabatique et d'une compression non adiabatique 

[73] 

Le graphe de la Figure 1-46 représente les courbes d’enthalpie en fonction de l’entropie pendant 

la phase de compression d’un compresseur dans des conditions adiabatiques et non-adiaba-

tiques. Il permet de mettre en évidence les différents types de transferts thermiques vers le com-

presseur. Le cas d’une compression adiabatique est représenté par la courbe 1t-5t,adi. La com-

pression à travers la roue est considérée adiabatique [74]. 
La quantité de chaleur reçue par le compresseur est divisée en deux parties : le transfert de 

chaleur avant la roue fait passer la température d’entrée de T1t à T1t* et le transfert de chaleur 
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après la roue fait passer la température de sortie de T5t,adi à T5t,adi*. Shaaban et al. [73] définis-

sent alors trois expressions différentes pour le rendement du compresseur : La première expres-

sion désigne le rendement adiabatique donc le rendement en absence de transfert de chaleur 

vers le compresseur. La seconde expression est celle du rendement non adiabatique, il s’agit du 

rendement mesuré ou apparent dans des conditions non adiabatiques. Enfin la troisième et der-

nière équation est celle du rendement calorifique du compresseur. Donc pour résumer, le champ 

compresseur permet d’estimer le travail actuel du compresseur seulement si le compresseur 

travaille dans des conditions adiabatiques et dans ce cas les 3 formules coïncident. Les gran-

deurs mesurées ou apparentes sont les grandeurs mesurées dans des conditions non adiabatiques 

alors que les grandeurs actuelles sont celles qui sont utiles dans des conditions non adiabatiques. 

Pour la turbine des formules similaires sont obtenues et le graphe de la Figure 1-47 montre la 

détente adiabatique et non adiabatique.  

 
Figure 1-47:Diagramme Enthalpie vs. Entropie d'une détente adiabatique et d'une détente non adiabatique [73] 

Lorsque la quantité de chaleur transférée au compresseur augmente, le travail aérodynamique 

et donc la demande en puissance du compresseur augmentent, ce qui diminue le rendement 

calorifique. En effet, même si la surface de la turbine est isolée, il y a toujours un transfert 

thermique vers les autres composants du turbocompresseur. Par conséquent, le rendement ca-

lorifique (I-141) de la turbine est toujours inférieur au rendement adiabatique. L’augmentation 

de la quantité de chaleur transférée de la turbine vers le corps central et le compresseur cause 

une importante diminution du rendement calorifique et donc de la puissance délivrée par la 

turbine.  

isentr,c

cal,c

non adiab,c

h

h 


 


  (I-141)   
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Le rendement calorifique du compresseur est le rapport de la variation de l’enthalpie isentro-

pique du compresseur au travail aérodynamique actuel du compresseur dans les conditions non 

adiabatiques. 

Shaaban et al. [73] ont aussi travaillé sur les effets des paramètres géométriques et de fonction-

nement de la turbine et du compresseur sur le transfert thermique. Lorsque la vitesse de rotation 

augmente, le rapport des rendements compresseur (rapport du rendement calorifique au rende-

ment adiabatique) tend vers 1. Et comme le travail aérodynamique augmente en augmentant la 

vitesse de rotation, alors le rapport entre la quantité de chaleur transférée au compresseur et le 

travail diminue, ce qui diminue aussi la déviation du rendement adiabatique par rapport au ren-

dement non adiabatique aux grandes vitesses de rotation. Les performances d’un turbocompres-

seur à faible vitesse de rotation restent un sujet très important surtout en automobile, ceci a été 

souligné par Podevin et al. [75] en montrant la difficulté d’estimer le rendement d’un turbo-

compresseur à faible vitesse.  

Le nombre calorifique du compresseur est une grandeur adimensionnelle ; c’est le rapport de la 

chaleur spécifique consommée par le compresseur au produit de la chaleur spécifique par la 

température totale d’entrée compresseur. Lorsque le nombre calorifique de compresseur aug-

mente, le rendement non adiabatique diminue et à faible vitesse de rotation, le transfert ther-

mique vers le compresseur augmente par rapport au travail aérodynamique (qui diminue à faible 

vitesse) consommé par le compresseur. Le nombre de Mach et le nombre calorifique du com-

presseur sont les paramètres les plus importants qui influent sur la déviation entre le rendement 

adiabatique et le rendement non adiabatique. Shaaban et al. [73] démontrent expérimentalement 

que la déviation entre les rendements adiabatique et non adiabatique augmente en s’approchant 

de la ligne de pompage car elle correspond à de faibles débits.  

1.6 Pertes mécaniques dans le turbocompresseur : modèles et expé-

riences 

Le rendement turbine communiqué par les fournisseurs de turbocompresseur est le produit du 

rendement mécanique par un « rendement isentropique ». Pour séparer les problèmes, il faut 

donc être capable d’isoler le « rendement isentropique » et donc d’isoler la valeur du rendement 

mécanique. A cette fin, une synthèse bibliographique est effectuée sur ce sujet. 

 

1.6.1 Modélisation des pertes mécaniques dans le turbocompresseur  
L’approche classique pour déterminer les caractéristiques de fonctionnement d’un palier lisse, 

ou pour concevoir un palier, consiste très souvent à utiliser des tables de dimensionnement. 

Dans le cas de la recherche de puissance de frottement d’un palier donné, le rapport L/D et le 

calcul du nombre de Sommerfeld permettent de déterminer dans le tableau les résultats de 

nombre de frottement, d’excentricité, d’angle de calage et de débit adimensionné [76]. 
2

sommerfield

statique r

.L.D. r
S

c

  
  

  
  (I-142)   

Le problème de lubrification hydrodynamique en film mince posé par le fonctionnement du 

palier lisse est régi par l’équation de Reynolds. Cette équation dérive des équations de conti-

nuité et de conservation de la quantité de mouvement. En simplifiant l’équation de Reynolds, 
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l’équation obtenue est une équation aux dérivées partielles elliptiques qui n’a pas de solution 

analytique. Il est donc nécessaire d’utiliser une méthode numérique afin de calculer le champ 

de pression. La méthode des différences finies peut être utilisée pour résoudre ce problème. En 

appliquant cette méthode, l’équation de Reynolds simplifiée devient : 

 j,k 1 j 1,k 2 j 1,k 3 j,k 1 j,k 1 4A.P A .P A .P A . P P A          (I-143)   

Où A, A1, A2, A3, A4 sont des coefficients à calculer qui sont des expressions fonction de la 

géométrie et des dérivées partielles. La résolution du système linéaire d’équations de l’expres-

sion précédente peut être réalisée dans un code de calcul avec les conditions limites et initiales 

du calcul résumées de la façon suivante :  

Conditions limites  

 Entrée : Le palier est alimenté par un canal radial.  

 Sortie : La sortie se fait aux deux extrémités axiales.  

 La pression relative d’alimentation est nulle et dans le champ de pression une zone de 

rupture de film peut apparaitre lors du fonctionnement du palier.  

Conditions initiales  

 A la première itération l’ensemble du champ de pression est initialisé à la valeur de la 

pression d’alimentation.  

 La charge, le couple et le débit sont calculés par intégration.  

 Une étape de validation se fait une fois les résultats obtenus en comparant avec les 

tables. 

 

L’application aux paliers de turbocompresseur du programme consiste à changer les conditions 

aux limites de pression pour prendre en compte la pression d’alimentation sur les quatre trous. 

La résolution de l’équation de Reynolds isotherme n’est pas suffisante pour prédire les perfor-

mances des paliers lisses du turbocompresseur, aussi il faut prendre en compte l’équation 

d’énergie.  La résolution simultanée de ces deux équations permet de calculer les champs de 

température et de pression dans le film d’huile. 

     i, j,k 1, j i 1, j,k i 1, j,k 2, j i, j 1,k i, j 1,k 3,i i, j,k 1 i, j,k 1 4, jT B T T B T T B T T B              (I-144)   

Où B1, B2, B3, B4 sont des coefficients à calculer qui sont à l’origine des expressions en fonction 

des caractéristiques géométriques du palier et des caractéristiques du fluide. Le système peut 

ainsi être résolu par la méthode itérative de Gauss Seidel.  

Cette méthode présente des capacités de calcul des pertes mécaniques au niveau de l’arbre du 

turbocompresseur ; elle sera une des méthodes développées pour la modélisation des pertes 

dans cette étude. 

Modèle modifié de Phan-Thien et Tanner appliqué aux butées des turbocom-

presseurs  

Dans leur étude, Rémy et al. [77] présentent les problèmes rencontrés dans les turbocompres-

seurs qui nuisent à la performance des paliers, les paramètres influant sur le comportement 

rhéologique de l’huile et une comparaison entre les modèles transitoires et en régime établi.  

L’étude recense quatre problèmes :  
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 L’ouverture soudaine et rapide des soupapes du moteur créant une charge axiale sur les 

paliers.  

 Les fortes accélérations des turbocompresseurs actuels nécessitant une étude approfon-

die de la phase transitoire liée à ces montées en régime.  

 La pulsation des gaz d’échappement, même à régime établi, provoquant une charge sur 

l’arbre reliant la turbine au compresseur.  

 La viscosité et le taux de cisaillement de l’huile moteur variant avec la température, ce 

qui rend nécessaire d’établir des modèles des huiles plus précis.  

 

Le comportement rhéologique de l’huile moteur est caractérisé par trois paramètres. Les trois 

facteurs qui influencent la valeur de la viscosité de l’huile sont étudiés. Le premier paramètre 

présenté est la température : la viscosité μ de l’huile diminue avec l’augmentation de la tempé-

rature. La viscosité est aussi fonction du taux de cisaillement. En effet, à des taux de cisaille-

ment faible [1 ; 10000] [s-1] l’huile se comporte comme un fluide newtonien d’une viscosité μ1 

constante ; pour des taux de cisaillement compris dans l’intervalle [10000 ; 1000000] l’huile 

est dans une zone transitoire et son comportement n’est plus celui d’un fluide newtonien : sa 

viscosité chute. Au-dessus de 1000000 s-1, pour le taux de cisaillement, le fluide se comporte à 

nouveau comme un fluide newtonien d’une viscosité μ2 constante et inférieure à μ1. Enfin la 

géométrie du dispositif a une influence sur la viscosité de l’huile. Les huiles actuelles sont 

composées d’huile minérale dont le comportement est newtonien mais aussi d’additifs qui sont 

des polymères à longue chaine dont le comportement est non-newtonien. La viscosité de l’huile 

chute lorsque les sections de passage sont de plus en plus étroites. En effet, dans de faibles 

sections de passage, les longues chaînes polymériques des additifs, ont tendance à s’aligner les 

unes par rapport aux autres, dans le sens du flux : cet alignement provoque un changement de 

comportement de l’huile et fait chuter sa viscosité. 

L’étude est menée dans le but d’établir et valider un modèle thermo hydrodynamique en régime 

transitoire, pour les paliers de butée des turbocompresseurs. Cette étude s’appuie sur l’équation 

modifiée de Phan-Thien et Tanner [78], le modèle de Cross décrivant l’évolution de la viscosité 

en fonction du taux de cisaillement et le modèle de Walter and McCoul qui établit la relation 

entre la viscosité et la température de l’huile.  

Les hypothèses suivantes sont appliquées :  

 Tous les termes de l’équation supérieurs à 2 sont négligés 

 L’huile est considérée incompressible et son écoulement laminaire au contact du palier 

 Toute force extérieure ainsi que les fuites d’huiles sont négligées  

Une étude expérimentale est mise en œuvre pour effectuer des mesures nécessaires au dévelop-

pement du modèle. Lors de cette expérience, la viscosité du fluide est mesurée à l‘aide un rhéo-

mètre de Couette. La température est variable entre -20°C à 150 °C. A chaque palier de tempé-

rature, le taux de cisaillement dans l’huile est varié de 0,03 à 3000 s-1. Afin de mesurer les 

puissances perdues via l’huile au niveau des butées, un dispositif spécifique est utilisé. L’épais-

seur du film d’huile est mesurée via une sonde au niveau du palier et de la butée ainsi que le 

couple résistant induit par l’huile. Les résultats sont comparés aux données des fabricants de 

l’huile et du modèle de Walter et McCoul pour l’évolution de la viscosité : le modèle décrit 

parfaitement son évolution en fonction de la température. La variation trop faible du taux de 
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cisaillement ne permet pas d’observer son influence au cours de l’expérience. Par ailleurs, la 

manipulation tend à montrer que le temps de relaxation des huiles moteurs se trouve entre 10-3
 

et 10-6
 secondes. Le modèle corrèle bien avec la charge axiale mesurée expérimentalement ce-

pendant, il y a trop d’écart entre la modélisation les pertes de puissance et les pertes de puissance 

réellement mesurées sur le dispositif. Le modèle établi dans cette étude est partiellement satis-

faisant. Les prédictions faites sur la charge axiale sont bonnes ; cependant celles faites sur les 

pertes ne corrèlent pas avec le modèle établi. Les hypothèses d’échange adiabatique au sein du 

film ainsi qu’au niveau de l’interface huile/paroi mais également la mesure des débits sont mises 

en cause. 

 

1.6.2 Mesures expérimentales des pertes mécaniques dans le turbocom-

presseur 
Plusieurs études sont faites pour évaluer les pertes mécaniques du turbocompresseur. Ces pertes 

apparaissent au niveau de l’arbre du turbocompresseur. La plupart des turbocompresseurs uti-

lisés sont équipés de système de paliers fluide : des paliers radiaux qui assurent la rotation de 

l’arbre et des butées axiales qui supportent la charge axiale causée par le déséquilibre entre la 

turbine et le compresseur. La Figure 1-48 montre un turbocompresseur à géométrie fixe coupé 

pour montrer les différents paliers et butées. Les pertes mécaniques d’un turbocompresseur sont 

généralement dues à ces paliers qui influencent directement le rendement mécanique du turbo-

compresseur, le rendement mécanique étant défini comme le rapport de la puissance consom-

mée par le compresseur sur la puissance fournie par la turbine. Ce rendement mécanique est 

inclus généralement dans l’expression du rendement turbine. Il est commun de considérer ce 

rendement comme constant avec des valeurs élevées, mais à bas régimes, la puissance fournie 

au compresseur est dégradée et le rendement mécanique n’est plus élevé ni constant [79].  

 

 
Figure 1-48: Système de paliers de rotor d'un turbocompresseur [80] 
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La mesure des pertes mécaniques par frottement d’un turbocompresseur est difficile et ne peut 

pas être faite sur un banc turbocompresseur classique avec les conditions de mesure d’un champ 

turbine traditionnel. Plusieurs méthodes de mesure ont été développées au cours des années. 

 Mesure de la variation d’enthalpie de l’huile  

Cette méthode [81] nécessite deux hypothèses majeures : pas de transfert de chaleur au sein du 

turbocompresseur et la puissance mécanique de frottement est totalement dissipée dans l’huile. 

La puissance de frottement dissipée vaut donc la variation d’enthalpie de l’huile (due à l’éléva-

tion de la température d’huile) : 

 frott huile huile p,huile s,huile e,huileW W m .c . T T     (I-145)   

Cette méthode permet d’obtenir la valeur de la puissance de frottement directement à partir de 

la différence de température d’huile en entrée et sortie turbocompresseur et du débit d’huile. 

Cependant, la qualité du résultat dépend de la véracité de l’hypothèse de transfert thermique et 

de la précision de mesures de température et de débit d’huile. Pour minimiser les transferts 

thermiques entre le turbocompresseur et son entourage, le turbocompresseur est isolé, et pour 

minimiser les transferts thermiques entre les différents composants du turbocompresseur tels 

que la turbine, le compresseur, et le corps central, l’air et l’huile introduits au turbocompresseur 

sont à la même température. La turbine, le compresseur, et le corps central peuvent être alimen-

tés avec de l’air et de l’huile à certaines températures de façon à avoir la température moyenne 

du fluide dans les différents composants égale [79].  

 Mesure de la variation d’enthalpie du gaz  

Cette méthode [79] considère que l’écoulement du gaz dans la turbine et le compresseur est 

adiabatique. Dans ces conditions, la puissance fournie par la turbine, et celle consommée par le 

compresseur sont exprimées en appliquant le premier principe comme dans la partie 0:  

   c c i,s,c i,e,c c p i,s,c i,e,cW m h h m c T T         (I-146)  

   t t i,e,t i,s,t t p i,e,t i,s,tW m h h m c T T         (I-147)  

La puissance mécanique de frottement dissipée est la différence entre ces deux puissances cal-

culées : 

frott t cW W W    (I-148)  

La précision du résultat dépend de la véracité de l’écoulement adiabatique dans la turbine ainsi 

que dans le compresseur. Comme dans le cas précédent, le turbocompresseur est isolé et les 

températures sont choisies de manière à réduire les transferts thermiques au maximum.  

 Mesures sans volute et ailettes compresseur  

En enlevant la volute du compresseur et en remplaçant la roue compresseur par une roue sans 

aubages (Figure 1-49), il est possible d’effectuer des mesures où aucune puissance n’est con-

sommée par le compresseur [80]: toute la puissance fournie par la turbine est dissipée sous 

forme de frottement. En mesurant ainsi la puissance fournie par la turbine que ce soit par la 

méthode adiabatique décrite dans le paragraphe précédent ou par la méthode du couple mètre 
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qui sera présentée ultérieurement, il est possible de calculer la puissance mécanique de frotte-

ment. Mais cette méthode n’est pas représentative du turbocompresseur en fonctionnement nor-

mal car les vibrations et les efforts liés au compresseur sont supprimés.   

 
Figure 1-49: Groupe rotor du turbocompresseur (roue turbine, roue compresseur, et arbre) avec un roue compres-

seur sans aubages (turbo K9Kgen5) 

 Mesures du couple de frottement avec un couple mètre rotatif  

Le principe de cette méthode de mesure [79] est d’intégrer un couple mètre à l’intérieur du 

turbocompresseur entre la turbine et le compresseur (voir Figure 1-50 et Figure 1-51). Le couple 

mètre permet de mesurer directement le couple de frottement causé par les paliers. La précision 

des mesures dépend principalement de la précision du couple mètre. Cette méthode implique 

donc l’utilisation d’un couple mètre à vitesses de rotations élevées et la fabrication de pièces de 

couplage entre l’élément moteur (la turbine ou un moteur électrique), le couple mètre, et l’arbre 

du turbocompresseur [82]. 

 
Figure 1-50: Schéma du banc d'essai turbocompresseur avec le couple mètre [76] 



Chapitre 1 : Etude bibliographique 

 

 

  84 

 
Figure 1-51: Vue générale du turbocompresseur avec le couple mètre entre la turbine et le compresseur [79] 

Dans les conditions normales, le couple mètre mesure le couple fourni par la turbine au com-

presseur et au corps central. Pour mesurer la puissance dissipée par les pertes mécaniques de 

frottement uniquement, la volute du compresseur est enlevée et la roue compresseur est rem-

placée par une entretoise ou une roue sans aubages pour annuler la puissance consommée par 

le compresseur. Dans ce cas, le couple mesuré est directement égal au couple de frottement : 

c frottW W c.     (I-149)  

frottW c.   Car cW 0  (I-150)  

Cette méthode nécessite une modification de l’architecture du turbocompresseur et remet en 

cause l’hypothèse de fonctionnement adiabatique.  

 Mesure de la puissance de frottement par décélération 

Seume et al. [83] proposent une méthode empirique d’estimation des pertes par frottement des 

turbocompresseurs. La méthode consiste à mesurer la décélération du turbocompresseur. Les 

carters turbine et compresseur étant enlevés, le turbocompresseur est entraîné à une vitesse de 

70000 tr.min-1 à l’aide de tuyères soufflant sur la roue de la turbine. Après avoir identifié les 

termes d’inertie et de frottement de l’air sur les roues, la mesure de la décélération et la résolu-

tion de l’équation différentielle du régime qui fait apparaitre le couple de frottement, fournit 

alors la puissance de frottement en fonction du régime. 

2dN
A.N B.N

dt
    (I-151)  

  A.t

0

1
N t e C

1
B.t

1 C N

  


 

 
 (I-152)  

2

frott rotor

dN
W .J . .N

900 dt


   (I-153)  

  



Chapitre 1 : Etude bibliographique 

 

 

  85 

Où N0 correspond à la valeur initiale à partir de laquelle le régime décélère. Cette méthode 

donne directement accès à la puissance de frottement en fonction du régime, mais elle nécessite 

la connaissance de données expérimentales qui dépendent à priori du turbocompresseur utilisé.  

 Mesures par gavage ou boucle fermée  

Cette méthode consiste à effectuer les mesures dans les mêmes conditions adiabatiques que 

celles décrites dans la partie 1.6.2.2. En plus de cela, la sortie compresseur est reliée à son entrée 

afin de créer une boucle fermée et ainsi admettre un débit plus important. Cette technique per-

met de balayer une plage plus large en terme de débit d’air, et obtenir ainsi plus de points pour 

calculer les pertes mécaniques à partir de la variation d’enthalpie du gaz ou même de l’huile.  

 Mesure des pertes mécaniques avec la méthode magnétique 

Cette méthode [76] consiste à installer un aimant muni d’un vernier sur l’arbre du turbocom-

presseur. Le vernier permet de mesurer la position et un capteur mesure l'effort appliqué sur 

l'aimant. L'ensemble est réversible et peut être monté pour appliquer un effort de traction ou de 

compression sur l'arbre du turbocompresseur. La Figure 1-52 présente le système magnétique 

d'effort axial monté sur le bâti du couple mètre. Le système d'effort peut être utilisé pour faire 

varier l'effort sur l'arbre du compresseur lors d'essais réalisés avec ou sans la roue du compres-

seur. Pour des essais réalisés sans la roue du compresseur, la position de l'aimant fournit alors 

directement l'effort appliqué sur la butée. Lors d’essais sans la roue compresseur, le système de 

mesure de l’effort donne directement l’effort exercé sur la butée mais ce système nécessite un 

banc d’essai très spécifique. 

 

 
Figure 1-52: Photo du système de contrôle de l'effort du banc d'essai magnétique [76]   
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 Mesure des pertes mécaniques avec la méthode d’interpolation de 

Venson et Barros 

 

Venson et Barros [30] proposent trois cas pour déterminer entièrement le champ turbocompres-

seur. Le champ turbine mesuré est le champ débit avec les grandeurs caractéristiques comme la 

pression et la température. Ces grandeurs sont utilisées pour calculer le rendement mécanique 

du turbocompresseur en calculant la puissance fournie par la turbine et celle consommée par le 

compresseur. Un champ à faible régime où la turbine est alimentée par le compresseur radial. 

Ensuite, un champ à régimes intermédiaires où la turbine est entraînée par un compresseur ex-

terne et par le compresseur radial. Enfin un champ de fonctionnement normal où la turbine 

entraîne le compresseur. Ceci permet de mieux prendre en compte le côté physique lors des 

interpolations d’un champ turbocompresseur fourni par le constructeur mais nécessite un mo-

dèle semi-empirique basé sur l’équation de Reynolds pour pouvoir extrapoler les résultats.  

 

 

 

 

Dans le domaine de l’extrapolation des courbes caractéristiques de fonctionnement des tur-

bines de suralimentation automobile, la synthèse bibliographique fait ressortir les points sui-

vants : 

 Du point de vue expérimental, les principales méthodes sont l’utilisation d’un banc 

turbocompresseur standard, le changement de la température d’air et de l’huile, l’uti-

lisation du compresseur en boucle fermée, l’utilisation d’un compresseur extérieur 

pour alimenter la turbine, l’enlèvement de la volute du compresseur et le remplace-

ment de sa roue par un disque sans aubages et enfin le remplacement du compresseur 

par un frein électrique et un dynamomètre.  

 Du point de vue modélisation de débit, on retiendra les modèles de Payri et al. [57] et 

de Serrano et al. [53], qui apparaissent comme les mieux adaptés au besoin de la 

présente étude. 

 Les transferts thermiques affectent le fonctionnement des turbocompresseurs et leurs 

caractérisations expérimentales. Il sera nécessaire de tenir compte de ce phénomène 

pour les prochaines études.  

 Pour les pertes mécaniques, une méthode expérimentale est retenue : la mesure de la 

variation de l’enthalpie du gaz. Et des modèles sont aussi retenus pour modéliser les 

pertes mécaniques au niveau de l’arbre en fonction du taux de détente, la température 

et la pression d’huile, le régime turbocompresseur, … 
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2 Installations expérimentales, instrumentation et incerti-

tude de mesures 

 

 

 

Ce chapitre présente les installations expérimentales utilisées dans ce travail. Elles sont re-

groupées en 4 grandes catégories : 

 Le banc turbocompresseur classique. 

 Le banc turbocompresseur utilisé pour les essais de gavage compresseur. 

 Le banc turbocompresseur avec le compresseur remplacé. 

 Le banc turbine électrique. 

L’instrumentation de ces bancs d’essais est présentée dans ce chapitre ; à signaler que cer-

taines modifications sont effectuées sur les bancs d’essais durant les expériences en gardant 

le montage principal. 

Bien que les instruments de mesure soient sélectionnés et installés avec soin (choix de l’ap-

pareil, gamme de mesure, précision, positionnement…), le niveau de précision est limité. 

Une analyse liée aux incertitudes de mesure est donc effectuée dans ce chapitre.  
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2.1 Description du banc d’essais turbocompresseur  

2.1.1 Montage du banc turbocompresseur classique  
 

Le banc turbocompresseur utilisé pour mesurer les champs turbine et compresseur est situé au 

laboratoire LHEEA (Laboratoire Hydrodynamique, Energétique et Environnement Atmosphé-

rique) à l’Ecole Centrale de Nantes. La Figure 2-1 et la Figure 2-2 montrent le dispositif expé-

rimental utilisé dans sa configuration classique.  

 
Figure 2-1: Architecture du banc d’essai de turbocompresseur classique 

La turbine est alimentée par un réchauffeur électrique (Figure 2-14) d’une puissance de 192 kW 

qui permet de réguler la température d’entrée turbine. Une électrovanne permet de contrôler le 

taux de détente ou le débit masse d’air dans la turbine. Le banc d’essais est alimenté en air 

comprimé par un compresseur à vis à pression maximale 7.5 bar et délivrant un débit maximal 

de 0.24 m3/s. L’air comprimé est filtré et séché avant l’entrée dans la turbine. L’air est ensuite 

rejeté à l’extérieur à l’aide d’un extracteur. Un régulateur de pression est monté en entrée tur-

bine pour éviter les fluctuations de pression.  
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Sur le côté compresseur, l’air est filtré en entrée compresseur. En sortie compresseur, une élec-

trovanne permet de contrôler le taux de pression et le débit masse d’air. L’air est ensuite rejeté 

à l’extérieur à l’aide d’un extracteur (comme dans le cas de la turbine). 

La centrale de graissage utilisée pour le fonctionnement du turbocompresseur permet la lubri-

fication des paliers. L’huile est chauffée et sa température peut être contrôlée à l’aide d’un 

refroidisseur à air qui travaille en boucle fermée avec le circuit d’huile et la centrale de grais-

sage. L’huile est filtrée à 10 microns. La pression d’huile est maintenue constante à 3 bar. 

 

 

a. b.  
Figure 2-2: Banc d'essais turbocompresseur ECN vue 1 (a), vue 2 (b) 
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2.1.2 Montage du banc turbocompresseurs gavage  

 Montage du banc turbocompresseurs gavage en entrée compresseur  

 
Figure 2-3: Architecture du banc d’essai de turbocompresseur : gavage en entrée du compresseur 

Le banc turbocompresseur est modifié pour pouvoir effectuer des mesures de champs de per-

formance turbine et compresseur en introduisant de l’air comprimé en entrée compresseur. Le 

compresseur à vis alimente donc la turbine et le compresseur en air comprimé mais l’air intro-

duit dans le compresseur ne passe pas par le réchauffeur (Figure 2-3). Le débit d’air ainsi que  

sa pression sont contrôlés à l’aide d’une électrovanne en entrée compresseur. La centrale de 

graissage est la même que celle décrite dans le paragraphe 2.1.1. La Figure 2-4 montre le banc 

d’essais avec les conduits d’air comprimé reliés à l’entrée de la turbine et du compresseur. 
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Figure 2-4: Photo du banc d’essai de turbocompresseur : gavage en entrée du compresseur 

 Montage du banc turbocompresseurs gavage en sortie compresseur : 

 
Figure 2-5: Architecture du banc d’essai de turbocompresseur : gavage en sortie du compresseur 
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Dans cette partie, le banc turbocompresseur est modifié de façon à pouvoir effectuer des me-

sures de champs de performance turbine et compresseur en introduisant de l’air comprimé en 

sortie compresseur. Comme dans le cas précédent (2.1.2.1) le compresseur à vis alimente la 

turbine et le compresseur en air comprimé mais l’air introduit dans le compresseur ne passe pas 

par le réchauffeur (Figure 2-5). Le débit d’air ainsi que la pression sont contrôlés à l’aide d’une 

électrovanne. La centrale de graissage est la même que celle décrite dans le paragraphe 2.1.1.  

 

2.1.3 Montage du banc turbocompresseurs avec le compresseur remplacé  
Un autre montage du banc turbocompresseur est utilisé pour mesurer une partie du champ de 

performance de la turbine. Dans cette configuration, le compresseur est remplacé par un autre 

compresseur de même géométrie mais de sens de rotation différent (voir Figure 2-7). Ce nou-

veau compresseur est utilisé comme turbine : l’air est soufflé dans la sortie du compresseur et 

le compresseur travaille comme une turbine qui tourne dans le même sens que la turbine d’ori-

gine.  

 
Figure 2-6: Architecture du banc d’essai de turbocompresseur : nouveau compresseur alimenté en air comprimé 

Le nouveau compresseur et la turbine sont alimentés en air comprimé ; A noter que l’air com-

primé est introduit en sortie du nouveau compresseur. La centrale de graissage est la même que 
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celle décrite précédemment dans la partie 2.1.1. La Figure 2-6 montre un schéma du montage 

utilisé pour les mesures du champ turbine avec le nouveau compresseur. Une fois les essais 

réalisés avec ce montage, le débitmètre est remplacé par un film chaud pour mesurer les débits 

les plus faibles. 

a. b.  
Figure 2-7: a. Compresseur d’origine : volute et roue, b. nouveau compresseur 

 
Figure 2-8: Architecture du banc d’essai de turbocompresseur : la turbine entrainée par le nouveau compresseur 
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Le montage du nouveau compresseur est utilisé dans une autre configuration : la Figure 2-8 et 

la Figure 2-9 montrent le montage de la turbine entrainée par le compresseur. Dans ce cas, la 

turbine est ouverte à l’air libre des deux côtés, et un film chaud est utilisé pour mesurer le débit 

qui est très faible dans ce cas. Un redresseur de flux est utilisé pour uniformiser l’écoulement 

en amont du film chaud qui est monté en sortie turbine car dans ce cas l’air entre par la sortie 

de la turbine.   

 
Figure 2-9: Photo du banc d'essai turbocompresseur: la turbine entrainée par le compresseur 

2.1.4 Montage du banc turbine électromécanique  
Du fait que le compresseur est la cause principale de la limitation des mesures du champ turbine, 

un banc d’essai a été monté à l’Ecole Centrale de Nantes où le compresseur est démonté. Il est 

remplacé par un système électromécanique de moteur électrique et de courroies pour agir 

comme un compresseur et même pouvoir entrainer la turbine. 

 

 
Figure 2-10: Photo du banc turbine ECN: montage du moteur électrique, variateur de vitesses, dynamomètre, cour-

roies, pignons et résistances électriques 

Compresseur 
Turbine  

Film chaud 

Sortie turbine 
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Le montage est composé d’un moteur électrique de 3000 tr.min-1 de vitesse maximale et de 

20kW de puissance. Ce moteur est commandé par un variateur de vitesse qui permet de contrô-

ler le régime du moteur. Le système est placé sur des roulements pour minimiser les pertes par 

frottement et il est en balance pour pouvoir mesurer le couple au niveau du moteur et calculer 

ainsi la puissance dissipée à partir du régime mesuré. La vitesse du moteur ne correspond pas 

normalement à la vitesse de rotation du turbocompresseur, donc un système de courroies et de 

pignons est installé pour démultiplier la vitesse. Le rapport de vitesse est ensuite calculé à partir 

des dimensions des différentes roues des pignons et des courroies. L’utilisation du moteur élec-

trique élimine donc les inconvénients du compresseur comme les risques de pompage et la li-

mite d’étouffement, et permet en plus de faire fonctionner la turbine comme turbomachine gé-

nératrice ou réceptrice : en cas d’entrainement, la turbine est entrainée par le moteur électrique 

et c’est au niveau de l’arbre de la turbine que la puissance électrique est dissipée. En cas de 

freinage, l’énergie produite par la turbine est dissipée par des résistances électriques installées 

pour cette raison. La Figure 2-10 montre le moteur électrique utilisé monté sur un système de 

roulements. Le dynamomètre est utilisé pour mesurer le couple au niveau du moteur. Il y a aussi 

le système de multiplicateur de vitesses représenté par les courroies et les pignons, ainsi que le 

variateur de vitesse et les résistances électriques. Ce banc turbine permet donc de mesurer le 

champ turbine en terme de débit masse en fonction du taux de détente, comme il permet aussi 

de mesurer les pertes mécaniques sur l’arbre de la turbine pour pouvoir évaluer ensuite les 

pertes par rapport à l’isentropique à partir des grandeurs réelles mesurées.  

 

 
Figure 2-11: Photo du banc turbine ECN: montage du moteur électrique, variateur de vitesses, dynamomètre, cour-

roies, pignons et résistances électriques 
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Figure 2-12: Schéma du banc turbine électromécanique 

La Figure 2-11 et la Figure 2-12 montrent le banc d’essais turbine avec le montage du cardan 

en titane haute vitesse. Le système de courroies et poulies est monté sur un ensemble de roule-

ments. Le moteur électrique est commandé par le variateur de vitesse. Le cardan est refroidi par 

un système à refroidissement à eau. Le cardan est homocinétique et conserve donc la vitesse 

linéaire. L’arbre du turbocompresseur est monté sur un système de paliers.  

Les premiers montages ont été faits sans cardan et l’arbre du turbocompresseur était directement 

lié à la poulie. Un autre montage a aussi été essayé où la poulie reliée à l’arbre du turbocom-

presseur était fixée entre deux roulements. Ces essais ont donné quelques résultats mais le sys-

tème n’était pas assez solide à cause du couple transmis en freinant.  

La Figure 2-13 montre un changement dans le montage sur le cardan. Un coussin d’air est créé 

au niveau du cardan pour créer une charge axiale qui égalise la charge axiale causée par l’écou-

lement à travers la turbine. Cette charge axiale est généralement neutralisée par le côté com-

presseur.  
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Figure 2-13: Photo du cardan haute vitesse avec le système à coussin d'air du banc turbine ECN 

2.2 Instrumentation et traitement des données  

Les caractéristiques des différents capteurs utilisés pour mesurer la température, la pression, le 

régime et le débit sont présentées dans le Tableau 2-1. La température a été mesurée aux diffé-

rents endroits à l’aide de thermocouples de type K. Le régime turbocompresseur est mesuré à 

l’aide d’un capteur inductif de régime rotor et la pression relative est mesurée à l’aide de cap-

teurs de pression piézorésistifs (Figure 2-15). La pression atmosphérique est mesurée à l’aide 

d’un capteur et elle est utilisée dans le calcul des pressions statiques en ajoutant la pression 

atmosphérique aux pressions relatives mesurées. Le débit masse côté compresseur est mesuré 

à l’aide d’un débitmètre Vortex Optiswirl 4200, alors que le débit masse côté turbine est mesuré 

à l’aide d’un débitmètre Vortex Optiswirl 4070C (Figure 2-16). 

 

 
Figure 2-14: Réchauffeur électrique [192 kW] 
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a. b.  
Figure 2-15: a. Capteur inductif de régime rotor (Picoturn), b. Capteur de pression relative piézorésistif 

a.                     b.  
Figure 2-16: a. Débitmètre côté compresseur : Vortex Optiswirl 4200, b. Débitmètre côté turbine : Vortex Optiswirl 

4070C 

 
Figure 2-17: LabView utilisé, capture d'écran 
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Les signaux de tous les capteurs sont connectés à un boitier d’acquisition qui est relié à son tour 

à l’ordinateur de mesure où l’outil LabView permet de calculer, afficher et enregistrer tous les 

résultats (Figure 2-17). 

Pour mesurer les débits les plus faibles, lorsque les débitmètres disponibles au laboratoire 

n’étaient plus opérationnels, un film chaud a été utilisé (Figure 2-18). Il s’agit de la sonde mini 

CTA fournie par Dantec Dynamics. Le film chaud est constitué d’un fil métallique dont la ré-

sistance est mesurée. Cette résistance change en fonction de la température du film qui dépend 

elle-même de la vitesse du fluide qui circule. Cet échange thermique est quantifié pour pouvoir 

déterminer la vitesse de l’écoulement. Ce dispositif mesure une différence de température qui 

se traduit en une variation de résistance. La mesure de cette variation permet de calculer la 

vitesse de l’écoulement qui permet à son tour de calculer le débit masse. La calibration a été 

faite en utilisant un jeu de tuyère sonique pour des gammes de débit proches des résultats atten-

dus et avec la même tubulure que celle utilisée pour l’expérience sur la turbine. 

 
Tableau 2-1: Caractéristiques et précision des capteurs utilisés 

Capteur Type Gamme de  

mesure 

Précision Incertitude 

Température Thermocouple de type K 0 - 1000°C ±1°C (1/√3) 

Pression Capteur de pression relative 

piézorésistif HCX Sensor-

technics 

0 - 100 mbar ±1.5 mbar (1.5/√3) 

0 - 350 mbar ±5.25 mbar (5.25/√3) 

0 - 1 bar ±15 mbar (15/√3) 

0 - 2 bar ±30 mbar (30/√3) 

0 - 5 bar ±75 mbar (75/√3) 

Capteur de pression atmos-

phérique 

0.8 - 1.1 bar ±3 mbar (3/√3) 

Capteur de 

régime rotor 

Capteur inductif picoturn 0 - 300 000 

tr.min-1 

± 200 

tr.min-1 

(200/√3) 

Débit masse Débitmètre d’air côté tur-

bine : Vortex Optiswirl 

4070C 

104 < Re < 2*104 ±2.5% ṁ ([2.5% ṁ]/√3) 

Re ≥ 2*104 ±1.5% ṁ ([1.5% ṁ]/√3) 

Débitmètre d’air côté com-

presseur : Vortex Optiswirl 

4200 

104 < Re < 2*104 ±2.5% ṁ ([2.5% ṁ]/√3) 

Re ≥ 2*104 ±1.5% ṁ ([1.5% ṁ]/√3) 

Mini CTA - Film chaud Dan-

tec Dynamics 

0.005 – 500 m.s-1 ±3% ṁ ([3% ṁ]/2) 
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Figure 2-18: Sonde du film chaud Mini CTA, Dantec Dynamics 

2.3 Grandeurs mesurées et calculées  

2.3.1 Cartographies turbine  
Les cartographies turbine sont représentées sur deux types de graphiques : le débit masse cor-

rigé en fonction du taux de détente et le rendement turbine en fonction du taux de détente. Ces 

tracés nécessitent le calcul des grandeurs suivantes : 

1. Taux de détente total-à-total τt 

2. Débit masse corrigé ṁt
* 

3. Régime turbocompresseur corrigé Nt
* 

4. Rendement isentropique turbine total-à-statique ηt-s,t 

La définition des grandeurs corrigées (débit masse, régime turbocompresseur) est présentée ci-

dessous : 

 

Débit masse corrigé turbine : 

i,e,t* ref
t t

ref i,e,t

T P
m m

T P
   (II-1)  

 

Régime turbocompresseur corrigé 

* ref
t

i,e,t

T
N N

 T
   (II-2)  

 

Vitesses absolues en entrée et sortie turbine : 

t e,t

e,t

e,t e,t

m .r.T
V

P S
   (II-3)  

t s,t

s,t

s,t s,t

m .r.T
V

P S
   (II-4)  
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Températures totales en entrée et sortie turbine : 
2

e,t

i,e,t e,t

p

V
 T  T

2c
    (II-5)  

2

s,t

i,s,t s,t

p

V
 T  T

2c
    (II-6)  

Pressions statiques en entrée et sortie turbine : 

e,t atm e,t,rel P P P    (II-7)  

s,t atm s,t,rel P P P    (II-8)  

Pressions totales en entrée et sortie turbine : 

1
i,e,t

i,e,t e,t

e,t

T
 P P

T



 
   

 
  (II-9)  

1
i,s,t

i,s,t s,t

s,t

T
 P P

T



 
   

 
  (II-10)  

Température de sortie isentropique : 
1

i,s,t

s,isentr,t i,e,t

i,e,t

P
 T T

P



 
   

 
  (II-11)  

Rendement isentropique côté turbine : 

i,e,t i,s,t

t s,t

i,e,t s,isentr,t

T T
 

T T



 


  (II-12)  

Taux de détente turbine total-à-total : 

i,e,t

t

i,s,t

P
 

P
    (II-13)  

2.3.2 Cartographies compresseur  
La cartographie compresseur est formée par un seul graphique dans le plan débit corrigé / taux 

de compression, dans lequel sont représentées les courbes d’iso régime corrigé et d’iso-rende-

ment. Ces tracés nécessitent le calcul des grandeurs suivantes : 

1. Rapport de pression total-à-total τc 

2. Débit masse corrigé mc
* 

3. Régime turbocompresseur corrigé Nc
* 

4. Rendement isentropique compresseur total-à-total ηc 

La définition des grandeurs corrigées (débit masse, régime turbocompresseur) est présentée ci-

dessous : 

 

Débit masse compresseur corrigé : 

i,e,c* ref
c c

ref i,e,c

T P
m m

T P
   (II-14)  



Chapitre 2 : Installations expérimentales, instrumentation et incertitude de mesures 

 

  102 

Régime turbocompresseur corrigé 

* ref
c

i,e,c

T
N N

 T
   (II-15)  

Vitesses absolues en entrée et sortie compresseur : 

c e,c

e,c

e,c e,c

m .r.T
V

P S
   (II-16)  

c s,c

s,c

s,c s,c

m .r.T
V

P S
   (II-17)  

Températures totales en entrée et sortie compresseur : 
2

e,c

i,e,c e,c

p

V
 T  T

2c
    (II-18)  

2

s,c

i,s,c s,c

p

V
 T  T

2c
    (II-19)  

Pressions statiques en entrée et sortie compresseur : 

e,c atm e,c,rel P P P    (II-20)  

s,c atm s,c,rel P P P    (II-21)  

Pressions totales en entrée et sortie compresseur : 

1
i,e,c

i,e,c e,c

e,c

T
 P P

T



 
   

 
  (II-22)  

1
i,s,c

i,s,c s,c

s,c

T
 P P

T



 
   

 
  (II-23)  

Température de sortie isentropique : 
1

i,s,c

s,isentr,c i,e,c

i,e,c

P
 T T

P



 
   

 
  (II-24)  

Rendement isentropique côté compresseur : 

s,isentr,c i,e,c

c

i,s,c i,e,c

T T
 

T T


 


  (II-25)  

Rapport de pression compresseur : 

i,s,c

c

i,e,c

P
 

P
    (II-26)  

2.4 Incertitudes de mesure  

Dans cette partie on définit les incertitudes des mesures expérimentales réalisées sur le banc 

turbocompresseur [25]. L’erreur de mesure est définie par la différence entre la valeur réelle et 

la valeur mesurée. Cette définition n’est pas valable lorsque la valeur réelle n’est pas connue. 
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On parle donc d’incertitude qui signifie une valeur possible que l’erreur peut avoir [84]. Les 

expériences à essais multiples sont les expériences où les incertitudes sont calculées par répéti-

tion, alors que les expériences à essai unique sont les expériences où les incertitudes ne sont pas 

calculées par répétition.  Donc l’incertitude des expériences à essais multiples est calculée à 

l’aide d’une analyse statistique alors que l’incertitude des expériences à essai unique est calcu-

lée à partir de mesures précédentes, certificats de calibration, caractéristiques du constructeur, 

tableaux de données,… [85]. 

 

2.4.1 Sources d’incertitudes de mesures  
Les grandeurs mesurées sont la température T, la pression P, le débit masse, et régime du tur-

bocompresseur. 

Incertitudes des températures :  

 Erreurs de position : la position incorrecte du capteur dans le conduit d’air. De grandes 

erreurs peuvent être produites si le capteur est placé à côté d’un coude ou d’autres obs-

tacles. Des gradients de température peuvent avoir lieu à la sortie du compresseur. 

 Erreurs d’installation : les transferts thermiques à cause de la mauvaise isolation. 

 Erreurs de calibration : non linéarité, les erreurs de température de référence. 

 Erreurs de l’outil de mesure : limitation de la précision de l’outil de mesure. 

 Acquisition : amplificateur, bruit, la lecture, et les erreurs de conversion analogique-

numérique. 

Avec un bon emplacement et une bonne calibration du thermocouple, et en assurant une bonne 

isolation, les trois premiers facteurs peuvent être négligés. Les deux autres facteurs sont des 

erreurs de mesure spécifiques pour chaque composant. 

Incertitudes des pressions :  

 Erreurs de position : la position incorrecte du capteur dans le conduit d’air. Cette erreur 

dépend énormément du débit d’air au point de mesure. 

 Erreurs d’installation : les vibrations dans les tuyaux au point de mesure de pression. 

 Erreurs de calibration : non linéarité, hystérésis, les erreurs de pression de référence. 

 Erreurs de l’outil de mesure : limitation de la précision de l’outil de mesure. 

 Acquisition : amplificateur, bruit, la lecture, et les erreurs de conversion analogique-

numérique. 

Comme dans le cas des thermocouples, avec un bon emplacement et une bonne calibration des 

capteurs de pression et en assurant une bonne isolation, les trois premiers facteurs peuvent être 

négligés. Les deux autres facteurs sont des erreurs de mesure spécifiques pour chaque compo-

sant. 

Incertitudes de mesure du débit : 

La précision de mesure du débit est influencée par : 

 L’installation : tous les débitmètres ont une certaine longueur amont (propriétés d’écou-

lement) à respecter. Si le profil de l’écoulement n’est pas complètement développé, ceci 

peut produire des erreurs dans la mesure du débit. 

 L’intervalle de mesure du débitmètre. 

 Les pulsations dans le champ de l’écoulement : les pulsations affectent négativement la 

plupart des débitmètres et ceci est à ajouter à l’incertitude de mesure. Mais comme la 
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plupart des débitmètres fournissent une réponse à basse fréquence, il est difficile de 

déterminer l’amplitude et la fréquence des pulsations. [86] 

Le premier facteur est minimisé en installant correctement le débitmètre. Le troisième facteur 

a un effet sur les valeurs proches de la limite de pompage ; or la ligne de pompage correspond 

aux derniers points stables de chaque isovitesse, donc il n’y a aucune pulsation dans le champ 

d’écoulement et cette erreur peut être négligée.  Le deuxième facteur est fourni par le construc-

teur et inclus dans le calcul d’incertitude. 

Incertitude de mesure de la vitesse de rotation du turbocompresseur :  

La précision de la vitesse de rotation peut être influencée par les erreurs d’installation (em-

placement incorrect), et les erreurs de calibration. 

 

2.4.2 L’incertitude des mesures uniques  
Dans ce qui suit, le terme δYi signifie l’erreur de mesure d’une grandeur Yi. Pour calculer les 

erreurs des grandeurs calculées, il faut connaitre l’erreur des grandeurs mesurées ṁ, T1,s, 

T2,s,P1,s,P2,sPatm. Le Tableau 2-1 montre les caractéristiques de chaque outil fournies par le cons-

tructeur. On trouve dans ce tableau les limites supérieure et inférieure des erreurs de mesure. 

Du fait qu’il n’y a pas de spécifications sur la variation de l’erreur dans l’intervalle, on considère 

qu’elle est équiprobable. La probabilité de distribution est donc considérée rectangulaire [85].  

L’écart-type de la distribution rectangulaire est donné par :   

d

e
s

3
   (II-27)  

Pour ce type de calcul d’erreurs, l’écart-type est utilisé comme incertitude δ : 

d

e
s

3
     (II-28)  

2.4.3 L’incertitude des résultats de calcul  
Si G (G= G(Y1, Y2,…Yi)) est le résultat de calcul de plusieurs paramètres mesurés, l’erreur de 

la valeur calculée sera : 

Yi i

i

G
G Y

Y

 
   

 

   

  

2
n

i

i 1 i

G
G Y

Y

 
   

 


 

  

  

C’est l’équation de base de l’analyse d’incertitude. Chaque terme représente la contribution de 

l’erreur de chaque variable, δYi dans l’erreur globale de la valeur calculée, δG. 

Le calcul détaillé est présenté dans l’Annexe C. Dans cette partie, les expressions finales des 

erreurs calculées sont présentées. 

Calcul de l’erreur des différents paramètres calculés coté turbine :  

Les paramètres mesurés et utilisés pour le calcul du champ turbine sont : 

 Débit masse coté turbine ṁt 

 Régime turbocompresseur N 

 Températures statiques d’entrée et de sortie Te,t et Ts,t 
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 Pressions statiques relatives d’entrée et de sortie turbine Pe,t,rel et Ps,t,rel 

 Pression atmosphérique Patm 

 

o Erreur des pressions statiques en entrée et sortie turbine : 

   
22

e,t atm e,t,rel  P P P       (II-29)  

   
22

s,t atm s,t,rel  P P P       (II-30)  

o Erreur des vitesses absolues en entrée et sortie turbine: 

La section de passage n’est pas incluse dans le calcul des incertitudes en considérant que l’er-

reur de mesure du diamètre est négligeable. 

2 2 2

e,t t e,tt
e,t e,t t e,t2

e,t e,t e,t e,t

T m Tmr
V T m P

S P P P

     
                

     

 

 (II-31)  

2 2 2

s,t t s,tt
s,t s,t t s,t2

s,t s,t s,t s,t

T m Tmr
V T m P

S P P P

     
                

     

 

 (II-32)  

o Erreur des températures totales : 
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o Erreur des pressions totales : 
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o Température de sortie isentropique turbine: 
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o Erreur du rendement isentropique total-à-statique coté turbine : 
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o Erreur du taux de détente total-à-total de la turbine : 
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o Erreur de la vitesse de rotation corrigée (coté turbine): 
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o Erreur du débit masse turbine corrigé : 
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Calcul de l’erreur des différents paramètres calculés coté compresseur : 

 

Les paramètres mesurés pour le champ compresseur sont : 

 Débit masse coté compresseur ṁc 

 Régime turbocompresseur N 

 Températures statiques d’entrée et de sortie Te,c et Ts,c 

 Pressions statiques relatives d’entrée et de sortie compresseur Pe,c,rel et Ps,c,rel 

 Pression atmosphérique Patm 

 

o Erreur des pressions statiques : 

   
22

e,c atm e,c,rel  P P P       (II-42)  

   
22

s,c atm s,c,rel  P P P       (II-43)  
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o Erreur des vitesses absolues : 

La section de passage n’est pas incluse dans le calcul des incertitudes en considérant que l’er-

reur de mesure du diamètre est négligeable. 
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o Erreur des températures totales : 
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o Erreur des pressions totales : 
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o Température de sortie isentropique : 

 

 

 

 

2
1

i,s,c

i,e,c

i,e,c

2

1

i,e,c i,s,c

s,isentr,c i,e,c2 1

i,e,c

2

1

i,e,c i,s,c

i,s,c1

i,e,c

P
T

P

T P
  T P

P
1

T P
P

P
1





















 
  

   
  
 

 
 
    

 
   

 
 
  

 
   

  (II-50)  

o Erreur du rendement isentropique coté compresseur : 
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o Erreur du rapport de pression compresseur : 
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o Erreur de la vitesse de rotation corrigée : 
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o Erreur du débit masse corrigé : 
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o Erreur du rendement mécanique : 
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Dans cette partie, les dispositifs expérimentaux sont présentés avec les différents avantages 

et inconvénients de chacun. Le banc turbocompresseur classique utilisé généralement pour 

mesurer les champs turbocompresseur est présenté. Ensuite le banc turbocompresseur avec 

le gavage en entrée et en sortie compresseur est décrit. Une autre modification du banc tur-

bocompresseur est le changement du compresseur : cette modification est effectuée pour 

tenter de faire fonctionner la turbine dans une zone de fonctionnement qu’il n’est pas pos-

sible de mesurer sur un banc turbocompresseur classique ; ce sont les faibles débits et les 

débits négatifs. Un banc turbine est aussi présenté : le compresseur est remplacé par un 

système électromécanique (moteur électrique et système de transmission). Les grandeurs 

calculées du côté turbine et côté compresseur sont présentées : ces grandeurs sont utilisées 

pour tracer les champs turbine et compresseur. Enfin, les différents outils de contrôle et de 

mesure sont présentés avec leurs précisions et un calcul d’incertitude ce qui permet de cal-

culer les incertitudes des résultats obtenus. 
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3 Etude expérimentale  

 

 

 

Ce chapitre présente les résultats expérimentaux obtenus sur les bancs turbocompresseur 

présentés dans le chapitre précédent. Les turbocompresseurs étudiés sont présentés au début 

avec leurs dimensions et leurs caractéristiques. Ensuite les résultats expérimentaux obtenus 

sur les différents bancs turbocompresseur sont présentés : banc turbocompresseur classique, 

banc turbocompresseur gavage entrée et sortie compresseur, banc turbocompresseur avec le 

compresseur remplacé, banc turbocompresseur avec le compresseur sans la volute, mesure 

de la courbe enveloppe et le banc turbine électromécanique. Les différents rendements tur-

bine sont ensuite calculés : rendement isentropique turbine, rendement mécanique du turbo-

compresseur et le rendement turbine qui est le produit des deux. Une série d’essais est ensuite 

effectuée pour montrer l’effet de la température de l’huile sur le rendement du turbocom-

presseur. Les incertitudes sont finalement calculées pour les grandeurs mesurées et calculées. 
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3.1 Présentation des turbocompresseurs étudiés  

3.1.1 Turbocompresseur à géométrie fixe : K9Kgen5 
Le premier turbocompresseur utilisé pour faire les essais sur le banc turbocompresseur est un 

petit turbocompresseur à géométrie fixe d’un moteur Diesel de 1.5L de cylindrée (moteur 

K9Kgen5). La Figure 3-1 montre le turbocompresseur K9Kgen5 et ses roues compresseur et 

turbine. La Figure 3-2 et la Figure 3-3 présentent le turbocompresseur monté sur le banc turbo-

compresseur durant les essais.  

 
Figure 3-1: Turbocompresseur K9Kgen5 et ses roues compresseur et turbine 

 
Figure 3-2: Turbocompresseur K9Kgen5 sur le banc d'essais (photo1) 
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Figure 3-3: Turbocompresseur K9Kgen5 sur le banc d'essais (photo 2) 

Caractéristiques physiques :  

Le compresseur est centrifuge. L’air est admis dans le compresseur dans une direction axiale et  

éjecté dans une direction radiale après la compression. Les sections d’entrée et de sortie du 

compresseur sont 962mm2 et 789 mm2 respectivement.  

 
Tableau 3-1: Caractéristiques physiques du compresseur du turbocompresseur à géométrie fixe K9Kgen5 

Compresseur 

Masse volute 0.594 kg 

Matériau volute Aluminium 

Diamètre roue extérieur 41 mm 

Diamètre extérieur des aubes en entrée 30.4 mm 

Diamètre intérieur des aubes en entrée 9 mm 

Hauteur des aubes en sortie 3 mm 

Diamètre conduite d’entrée 36 mm 

Diamètre conduite de sortie 37 mm 

Largeur diffuseur 13 mm 

Diamètre diffuseur 72 mm 

Diamètre volute 111 mm 

Largeur min escargot 6 mm 

Largeur max escargot 18 mm 

Angle aubes entrée roue 35° 

Angle aubes sortie roue 47° 
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Figure 3-4: Roue compresseur du turbocompresseur à géométrie fixe K9Kgen5 

 

   
Figure 3-5: Volute compresseur du turbocompresseur à géométrie fixe K9Kgen5 

La turbine est une turbine à géométrie fixe à 12 aubes sur la roue. L’air d’échappement sortant 

du moteur entre dans la volute de la turbine, ensuite dans le distributeur qui est une extension 

de la volute et enfin dans le rotor. L’air est ensuite éjecté de la turbine dans une direction axiale 

après la détente. Les sections d’entrée et de sortie de la turbine sont 726 mm2 et 1295 mm2 

respectivement. 

 
Tableau 3-2: Caractéristiques physiques de la turbine du turbocompresseur à géométrie fixe K9Kgen5 

Turbine 

Masse 1.88 kg 

Matériau Fonte 

Diamètre roue 35 mm 

Diamètre conduite d’entrée 35 mm 

Diamètre conduite de sortie 46 mm 

Angle aubes sortie roue 24° 

Angle des aubes entrée roue 90° 

Hauteur des aubes entrée roue 4.4 mm 
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Figure 3-6: Roue de la turbine du turbocompresseur à géométrie fixe K9Kgen5 

 
Figure 3-7: Volute de la turbine du turbocompresseur à géométrie fixe K9Kgen5 

Dans le corps central, l’huile est introduite à pression constante (3bar) mais la température varie 

selon les conditions de mesure. La sortie d’huile est assurée par gravité. 

 
Tableau 3-3: Caractéristiques physiques du corps central du turbocompresseur à géométrie fixe K9Kgen5 

Corps central 

Masse 1.2 kg 

Matériau Fonte 

Hauteur 70 mm 

Largeur extérieur palier 40 mm 
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Figure 3-8: Corps central du turbocompresseur à géométrie fixe K9Kgen5 

Champ constructeur :  

Le champ turbine fourni par le constructeur pour le turbocompresseur K9Kgen5 est présenté 

ci-dessous. La Figure 3-9 montre le tracé du débit masse turbine corrigé adimensionnel en fonc-

tion du taux de détente de la turbine. Chaque courbe représente un iso-régime corrigé du turbo-

compresseur.  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 à la valeur maximale de débit. Les 

grandeurs corrigées sont calculées à partir des grandeurs mesurées et les détails de calcul ont 

été présentés dans la partie 2.3.1.  

 
Figure 3-9: Champ constructeur du turbocompresseur K9Kgen5: débit masse turbine corrigé adimensionnel en fonc-

tion du taux de détente 
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La Figure 3-10 montre le tracé du rendement turbine adimensionnel en fonction du taux de 

détente. Comme dans le cas du débit, les grandeurs adimensionnelles sont utilisées pour des 

raisons de confidentialité. Le rendement turbine adimensionnel est obtenu en divisant le rende-

ment turbine par la valeur maximale de ce rendement. Chaque courbe représente un iso régime 

turbocompresseur corrigé. 

 
Figure 3-10: Champ constructeur du turbocompresseur K9Kgen5: rendement turbine adimensionnel en fonction du 

taux de détente 

La Figure 3-11 montre le champ compresseur fourni par le constructeur. Le champ compresseur 

est le tracé du rapport de pression dans le compresseur en fonction du débit masse compresseur 

corrigé adimensionnel. Les courbes en bleu représentent des iso régimes corrigés et les courbes 

en rouge représentent des iso-rendements isentropiques du compresseur. Le débit adimension-

nel est le rapport du débit masse compresseur corrigé au débit maximal.  

 
Figure 3-11: Champ constructeur du turbocompresseur K9Kgen5: Rapport de pression compresseur en fonction du 

débit masse compresseur corrigé adimensionnel (en bleu : iso régimes, en rouge : iso-rendements compresseur) 
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3.1.2 Turbocompresseur bi étage M9Tgen4 
Le deuxième turbocompresseur étudié dans cette série est un turbocompresseur bi étagé de mo-

teur M9Tgen4. Le premier étage sera nommé M9Tgen4 HP (Haute Pression) et le deuxième 

étage M9Tgen4 BP (Basse Pression).  

Dans un turbocompresseur bi étagé, la détente (côté turbine) et la compression (côté compres-

seur)  se font en deux étapes. Pour la détente, l’air venant du moteur entre dans la turbine du 

turbocompresseur HP où la première détente a lieu. Après cette première détente, l’air est en-

suite introduit dans la turbine BP où une autre détente a lieu mais à des pressions plus faibles. 

Du coté compresseur, l’air entre au début dans le compresseur BP où il est comprimé à partir 

de la pression ambiante, et après cette première compression, l’air entre dans le compresseur 

HP où une compression à pressions plus importantes a lieu.  

Pour les mesures expérimentales qui suivent, chacun de ces deux turbocompresseurs est étudié 

séparément. 

 Turbocompresseur M9Tgen4 HP  

Caractéristiques physiques :  

 

 
Figure 3-12: Turbocompresseur M9Tgen4 HP sur le banc d'essais (photo 1) 
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Figure 3-13: Turbocompresseur M9Tgen4 HP sur le banc d'essais (photo 2) 

Tableau 3-4: Caractéristiques physiques du compresseur du turbocompresseur M9Tgen4 HP 

Compresseur 

Masse volute 1.23 kg 

Matériau volute Aluminium 

Diamètre roue extérieur 38.4 mm 

Diamètre extérieur des aubes en entrée 28 mm 

Diamètre intérieur des aubes en entrée 8.6 mm 

Hauteur des aubes en sortie 3.5 mm 

Diamètre conduite d’entrée 40 mm 

Diamètre conduite de sortie 32 mm 

Largeur diffuseur 16 mm 

Diamètre diffuseur 78 mm 

Diamètre volute 104 mm 

Angle aubes entrée roue 28° 

Angle aubes sortie roue 48° 

Nombre d’aubes 12 (6+6) 

 



Chapitre 3 : Etude expérimentale  

 

 

120 

             
Figure 3-14: Roue du compresseur du turbocompresseur M9Tgen4 HP 

       
Figure 3-15: Volute du compresseur du turbocompresseur M9Tgen4 HP 

 
Tableau 3-5: Caractéristiques physiques de la turbine du turbocompresseur M9Tgen4 HP 

Turbine 

Masse 1,5kg 

Matériau Fonte 

Diamètre roue 35.4 mm 

Diamètre conduite d’entrée 19.6 mm 

Diamètre conduite de sortie 34 mm 

Angle aubes sortie roue 24° 

Angle des aubes entrée roue 90° 

Hauteur des aubes entrée roue 4.4 mm 

Nombre d’aubes 12 

Epaisseur de l’aube 0.5 mm 
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Figure 3-16: La roue et l'arbre de la turbine du turbocompresseur M9Tgen4 HP 

 
Figure 3-17: La roue de la turbine du turbocompresseur M9Tgen4 HP 

  
Figure 3-18: Volute de la turbine du turbocompresseur M9Tgen4 HP 

 

 

 



Chapitre 3 : Etude expérimentale  

 

 

122 

Tableau 3-6: Caractéristiques physiques du corps central du turbocompresseur M9Tgen4 HP 

Corps central 

Masse 0,88 kg 

Matériau Fonte 

Hauteur 60 mm 

Largeur extérieur palier 42 mm 

Diamètre section entrée huile 12,3mm 

Diamètre section sortie huile 12mm 

 

     
Figure 3-19: Corps central du turbocompresseur M9Tgen4 HP 

Champ constructeur : 

La Figure 3-20 et la Figure 3-21 montrent les tracés des champs turbine constructeur fournis 

par le constructeur pour le turbocompresseur M9T gen4 HP. Ils sont adimensionnés avec les 

mêmes règles qu’au paragraphe 3.1.1 . Encore une fois, il apparait que les domaines de fonc-

tionnement sont très restreints. 

 

 
Figure 3-20: Champ constructeur du turbocompresseur M9Tgen4 HP: débit masse turbine corrigé adimensionnel en 

fonction du taux de détente 
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Figure 3-21: Champ constructeur du turbocompresseur M9Tgen4 HP: rendement turbine adimensionnel en fonction 

du taux de détente 

 Turbocompresseur M9Tgen4 BP 

 

Caractéristiques physiques :  

 

a. b.  
Figure 3-22: Turbocompresseur M9Tgen4 BP sur le banc d'essais a.(photo 1), b.(photo2) 
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Tableau 3-7: Caractéristiques physiques du compresseur du turbocompresseur M9Tgen4 BP 

Compresseur 

Masse volute 0.940kg 

Matériau volute Aluminium 

Diamètre roue extérieur 60 mm 

Diamètre extérieur des aubes en entrée 40.5 mm 

Diamètre intérieur des aubes en entrée 13.5 mm 

Hauteur des aubes en sortie 4 mm 

Diamètre conduite d’entrée 52 mm 

Diamètre conduite de sortie 35 mm 

Largeur sortie volute 23 mm 

Largeur diffuseur 13 mm 

Diamètre diffuseur 92 mm 

Diamètre volute 146 mm 

Angle aubes entrée roue 28° 

Angle aubes sortie roue 32° 

Nombre d’aubes 10 

 

        
Figure 3-23: Roue du compresseur du turbocompresseur M9Tgen4 BP 

 
Figure 3-24: Volute du compresseur du turbocompresseur M9Tgen4 BP 
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Tableau 3-8: Caractéristiques physiques de la turbine du turbocompresseur M9Tgen4 BP 

Turbine 

Matériau Fonte 

Diamètre roue 50 mm 

Diamètre conduite d’entrée 45 mm 

Diamètre conduite de sortie 56 mm 

Angle aubes sortie roue 33° 

Angle des aubes entrée roue 115° 

Hauteur des aubes entrée roue 9 mm 

Nombre d’aubes 9 

Epaisseur de l’aube 0.5 mm 

 

 

      
Figure 3-25: Roue de la turbine du turbocompresseur M9Tgen4 BP 

 

 
Figure 3-26: Roue et arbre de la turbine du turbocompresseur M9Tgen4 BP 
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Figure 3-27: Volute de la turbine du turbocompresseur M9Tgen4 BP 

Tableau 3-9: Caractéristiques géométriques du corps central du turbocompresseur M9Tgen4 BP 

Corps central 

Masse 1.3 kg 

Matériau Fonte 

Diamètre 60 mm 

Diamètre section entrée huile 8 mm 

Diamètre section sortie huile 13mm 

 

 
Figure 3-28: Corps central du turbocompresseur M9Tgen4 BP 

Champ constructeur :  

 

La Figure 3-29 et la Figure 3-30 montrent les tracés des champs turbine constructeur fournis 

par le constructeur pour le turbocompresseur M9T gen4 BP. Ils sont adimensionnés avec les 

mêmes règles qu’au paragraphe 3.1.1 . Encore une fois, il apparait que les domaines de fonc-

tionnement sont très restreints. 
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Figure 3-29: Champ constructeur du turbocompresseur M9Tgen4 BP: débit masse turbine corrigé adimensionnel en 

fonction du taux de détente 

 

 
Figure 3-30: Champ constructeur du turbocompresseur M9Tgen4 BP: rendement turbine adimensionnel en fonction 

du taux de détente 
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3.1.3 Turbocompresseur à géométrie variable : KP39 VTG 426.18 
Le turbocompresseur présenté dans la Figure 3-31 est le turbocompresseur à géométrie variable 

utilisé sur une variante du moteur K9K Euro 3. La roue du compresseur a un diamètre de 46 

mm et 12 aubes. Le diamètre de la bride d’entrée et de la bride de sortie d’air dans le compres-

seur est 37mm. Pour la turbine, la roue est composée de 9 aubes et a un diamètre extérieur de 

38mm. Pour ce turbocompresseur, le distributeur de la turbine a 8 aubes ; ces aubes sont con-

trôlées à l’aide d’un système de cames. Ces cames sont dirigées par une couronne. La rotation 

de la couronne est contrôlée par l’action d’un poumon pneumatique. C’est le principe de fonc-

tionnement de la géométrie variable de la turbine. Le champ constructeur turbine est présenté 

dans la Figure 3-32 et la Figure 3-33 : le premier tracé montre le champ débit turbine réduit en 

fonction du taux de détente. Les iso-vitesses sont tracées pour des iso-régimes réduits et chaque 

couleur correspond à une géométrie de la géométrie variable. Pour chaque couleur, chaque 

morceau de courbe représente une iso-vitesse. Pour le rendement, le rendement turbine est tracé 

en fonction du taux de détente : comme dans le cas du débit, chaque couleur correspond à une 

géométrie de la géométrie variable et chaque morceau de courbe représente une iso-vitesse.  La 

Figure 3-34 représente le champ fourni par le constructeur pour le compresseur : c’est le tracé 

du rapport de pression en fonction du débit volumique corrigé. Les courbes noires sont des iso 

régimes de vitesse réduite Ured et les courbes bleues sont des iso-rendements compresseur.  

a.             b.  
Figure 3-31: photo du turbocompresseur à géométrie variable KP39 VTG 426.18:a. volute et roue du compresseur. b. 

volute et roue de la turbine 
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Figure 3-32: Champ constructeur du turbocompresseur à géométrie variable KP39 VTG: débit masse turbine réduit 

en fonction du taux de détente. Les différentes géométries variables sont présentées par les différentes couleurs (le 

jaune représente l’ouverture 60% de la géométrie variable) 

 

 
Figure 3-33: Champ constructeur du turbocompresseur à géométrie variable KP39 VTG: rendement turbine en fonc-

tion du taux de détente. Les différentes géométries variables sont présentées par les différentes couleurs (le jaune re-

présente l’ouverture 60% de la géométrie variable) 
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Figure 3-34: Champ constructeur du turbocompresseur à géométrie variable KP39 VTG: Rapport de pression com-

presseur en fonction du débit volumique compresseur corrigé (en noir : iso régimes, en bleu : iso-rendements com-

presseur) 
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3.2 Mesure expérimentale du débit masse turbine  

Comme décrit dans la partie 2.1, trois principaux montages sont utilisés pour la mesure du 

champ turbine. Dans cette partie, les résultats des différents essais sont présentés pour chaque 

turbocompresseur étudié. Pour faciliter le tracé des champs débit masse turbine, un code couleur 

sera utilisé dans la suite. Ce code est présenté dans le Tableau 3-10. 

 
Tableau 3-10: Code couleur pour les tracés des régimes turbocompresseur en fonction des conditions expérimentales 

de mesure 

Banc turbocompresseur 

classique 

Te,turb=550°C Bleu 

Te,turb=300°C Vert 

Conditions adiabatiques Magenta 

Gavage entrée compres-

seur 

Te,turb=300°C Orange 

Conditions adiabatiques Vert clair 

Gavage sortie compresseur 
Te,turb=300°C Kaki 

Te,turb=100°C Marron 

Compresseur remplacé 

Mesures avec le débitmètre Cyan 

Mesures avec le film chaud 
Débit Positif Violet 

Débit négatif Rouge 

 

 

3.2.1 Mesures sur le banc turbocompresseur classique  
Ce banc turbocompresseur classique décrit dans la partie 2.1.1 est très proche d’un banc d’essais 

turbocompresseur utilisé par les constructeurs. On fixe la pression et la température en entrée 

de la turbine, puis on balaye la puissance compresseur en passant d’une position de vanne sortie 

compresseur grande ouverte, jusqu’à la position de vanne la plus fermée possible (près du pom-

page). Puis on refait cette démarche pour une pression turbine supérieure. Cette approche est 

répétée jusqu’à couvrir tous les taux de détente du champ turbine. Les résultats obtenus sont 

ensuite traités avec Excel pour calculer les grandeurs totales et corrigées. Ensuite, le logiciel 

Tecplot permet de calculer puis tracer les isovitesses.  

 

 Débit masse turbine ; banc turbocompresseur classique à 

Te,turb=550°C  

La première tentative de mesure visait à tracer un champ turbine dans les conditions les plus 

proches du constructeur. Le banc turbocompresseur classique décrit dans la partie 2.1.1 est uti-

lisé. La température d’entrée turbine est fixée à 550°C et la température d’entrée d’huile est 

fixée à 90°C. La pression d’huile est de 3 bar et la pression d’entrée turbine est  variable pour 

pouvoir couvrir le plus possible du champ débit masse turbine. Les conditions d’entrée com-

presseur (température et pression) sont les conditions ambiantes. La Figure 3-35 montre le ré-

sultat des mesures effectuées sur le turbocompresseur K9Kgen5 sur le banc turbocompresseur 

classique avec une température en entrée turbine de 550°C. 
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Figure 3-35: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: banc 

turbocompresseur classique, Te,turb=550°C 

 Débit masse turbine ; banc turbocompresseur classique, conditions 

adiabatiques  

En changeant la température d’entrée turbine, la densité d’air change et ainsi la puissance trans-

mise au compresseur est modifiée. Après avoir effectué les mesures à une température d’entrée 

turbine de 550°C, le banc turbocompresseur classique est utilisé dans des conditions adiaba-

tiques : le principe est de minimiser les transferts thermiques entre les différents composants du 

turbocompresseur et entre le turbocompresseur et son entourage. Pour effectuer ceci, le turbo-

compresseur est isolé de l’extérieur avec de la laine de verre et les températures de l’air et de 

l’huile sont maintenues les plus faibles possibles pour minimiser les transferts thermiques. Les 

températures contrôlables sont la température d’entrée turbine et la température d’entrée d’huile 

dans le corps central. En ajustant ces deux températures, il est possible de minimiser au mieux 

les écarts de températures entre les différentes parties du turbocompresseur.  

 

Deux hypothèses de températures sont testées : 

La première hypothèse est d’égaliser la température moyenne dans la turbine, la température 

moyenne dans le compresseur et la température d’entrée de l’huile dans le corps central. 

moy,t moy,c e,hT T T    (III-1)  
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Les températures moyennes dans la turbine et le compresseur sont les moyennes arithmétiques 

des températures d’entrée et de sortie turbine et compresseur : 

e,t s,t

moy,t

T T
T

2


   (III-2)  

e,c s,c

moy,c

T T
T

2


   (III-3)  

Pour le corps central et l’huile de graissage, la température utilisée est la température d’entrée 

de l’huile dans le corps central et non pas la moyenne car il est difficile de mesurer la tempéra-

ture de l’huile à la sortie du fait que la pression est basse et que l’huile ressort du corps central 

sous forme de brouillard.  

La deuxième hypothèse est d’égaliser la température d’entrée turbine, la température de sortie 

compresseur et la température d’entrée d’huile ; ces trois températures étant les plus élevées 

dans la turbine, le compresseur, et le corps central respectivement. 

e,t s,c e,hT T T    (III-4)  

a. b.  

c. d.  
Figure 3-36: Comparaison du rendement isentropique du compresseur du turbocompresseur à géométrie variable 

K9K euro 3 en utilisant les 2 hypothèses de mesures en conditions adiabatiques (Tmoy,turb=Tmoy,comp=Te,huile en orange, 

Te,turb=Ts,comp=Te,huile en marron). a. 40 000 tr.min-1, b. 50 000 tr.min-1, c. 70 000 tr.min-1, ad. 110 000 tr.min-1 

La Figure 3-36 montre la comparaison du rendement isentropique du compresseur du turbo-

compresseur VGT K9K euro 3 en appliquant les deux conditions de mesures adiabatiques. Les 

tracés montrent que les deux hypothèses donnent le même résultat ce qui montre que les trans-

ferts thermiques internes ne sont pas modifiés par la technique de mesure. Le choix a été d’adop-

ter la première hypothèse Tmoy,turb=Tmoy,comp=Te,huile. 

Les mesures effectuées dans ces conditions permettent de tracer un champ turbine étendu vers 

les débits masse turbine corrigés plus faibles (densité d’air plus importante) comme le montre 
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la Figure 3-37. La Figure 3-37 montre aussi que les mesures du débit masse turbine à tempéra-

ture d’entrée turbine 550°C et à conditions adiabatiques sont décalées, d’où le choix d’une tem-

pérature d’entrée turbine intermédiaire.  

 
Figure 3-37: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: banc 

turbocompresseur classique, Te,turb=550°C en bleu,  mesures adiabatiques en magenta 

 Débit masse turbine ; banc turbocompresseur classique à 

Te,turb=300°C  

La température entrée turbine intermédiaire entre une valeur à 550°C et les conditions adiaba-

tiques est 300°C. Pour chaque température d’entrée turbine, la zone de mesure du débit masse 

est différente à cause de la différence de la densité d’air et son taux de détente pour le même 

régime corrigé. Ces trois bouts de courbes à températures d’entrée turbine différentes sont re-

liées sur le tracé du champ turbine comme le montre la Figure 3-38. La température d’entrée 

turbine la plus faible correspond à la plus grande densité d’air : pour le même débit masse, le 

débit volumique est plus faible, ce qui explique que la zone de mesure du débit masse corrigé 

se décale vers les bas débits avec la température d’entrée turbine décroissante. Le changement 

de la température d’entrée turbine est donc la première méthode expérimentale pour étendre les 

champs débit turbine.  
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Figure 3-38: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: banc 

turbocompresseur classique, Te,turb=550°C en bleu, mesures adiabatiques en magenta, Te,turb=300°C en vert 

 

3.2.2 Mesures sur le banc turbocompresseur : gavage compresseur  
Pour augmenter la puissance consommée par le compresseur et étendre ainsi la zone de mesure 

sur le champ turbine, de l’air comprimé est soufflé en entrée et en sortie compresseur. 

 Mesures sur le banc turbocompresseur : gavage entrée compresseur 

Les champs turbocompresseur sont limités par la puissance consommée par le compresseur ; 

cette puissance est fournie par la turbine et doit s’équilibrer avec la puissance du compresseur 

et des frottements. Cette puissance compresseur est limitée par la densité de l’air entrée com-

presseur. Pour augmenter la densité d’air entrée compresseur, de l’air comprimé est soufflé en 

entrée compresseur comme décrit dans la partie 2.1.2.1 et comme le montrent la Figure 2-3 et 

la Figure 2-4. Il est donc possible d’augmenter le débit d’air qui traverse le compresseur et 

augmenter ainsi la puissance consommée par ce dernier. Les mesures sont effectuées pour une 

température d’entrée turbine de 300°C et ensuite dans des conditions adiabatiques comme celles 

décrites dans la partie 3.2.1.2. 
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Gavage entrée compresseur à Te,turb=300°C: 

La Figure 3-39 montre le tracé du débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente 

mesuré sur le banc turbocompresseur classique avec Te,turb=300°C , et celui mesuré avec le ga-

vage en entrée compresseur à Te,turb=300°C. Avec le gavage en entrée compresseur et pour les 

mêmes conditions de mesure coté turbine, les courbes de débit sont étendues vers la droite, ce 

qui est prévu : débits masse plus importants pour des taux de détente plus importants ; la puis-

sance consommée par le compresseur est plus importante et la limite liée à l’étouffement est 

repoussée. 

 
Figure 3-39: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: banc 

turbocompresseur classique Te,turb=300°C en vert, gavage entrée compresseur Te,turb=300°C en orange 

Gavage entrée compresseur à conditions adiabatiques :   

La même méthode de mesure avec le gavage en entrée compresseur est utilisée ici mais en 

conditions adiabatiques. Les températures moyennes dans la turbine et le compresseur sont éga-

lisées à la température d’entrée d’huile (3.2.1.2). La Figure 3-40 montre les résultats des me-

sures effectuées en conditions adiabatiques sur le banc turbocompresseur classique ainsi 

qu’avec le gavage en entrée compresseur.  Avec le gavage en entrée compresseur, et dans les 

mêmes conditions de mesure adiabatiques, les courbes de débit sont étendues vers la droite: 

débits masse plus importants pour des taux de détente plus importants ; la puissance consom-

mée par le compresseur est plus importante et la limite d’étouffement est repoussée. 
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Figure 3-40: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: banc 

turbocompresseur classique conditions adiabatiques en magenta, gavage entrée compresseur conditions adiabatiques 

en vert clair 

Le résultat est une extension des cartographies débit masse turbine et compresseur du côté 

droit : débits masse plus important pour des taux de détente et des rapports de pression plus 

élevés à des régimes turbocompresseur plus grands. 

 Mesures sur le banc turbocompresseur : gavage sortie compresseur 

Le pompage est une instabilité aérodynamique du compresseur à petit débit. Quand le réseau 

de refoulement s’est suffisamment vidé dans l’aspiration, le compresseur trouve de nouvelles 

conditions de fonctionnement lui permettant de rétablir le débit dans la bonne direction, jusqu’à 

ce qu’un nouveau cycle d’instabilité recommence. L’inversion soudaine du débit peut avoir des 

conséquences mécaniques néfastes comme des vibrations radiales très importantes qui peuvent 

détruire des parties du compresseur comme les dispositifs d’étanchéité [87]. 

Pour étendre les cartographies turbine du côté limité par le pompage, l’air comprimé est soufflé 

à la sortie du compresseur pour éliminer les tourbillons (turbulences) qui se forment sur l’aval 

des aubages de la roue compresseur et qui sont à l’origine du pompage. Le montage utilisé est 

déjà présenté dans la partie 2.1.2.2. Avec ce montage, il n’est pas possible de contrôler les 

températures dans le compresseur en soufflant de l’air en sortie de ce dernier ; il n’y a donc pas 

d’essais en conditions adiabatiques pour le gavage en sortie compresseur et les essais sont réa-

lisés avec des températures d’entrée turbine de 300°C et 100°C. 
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Gavage sortie compresseur à Te,turb=300°C :   

En effectuant les mesures avec le montage de gavage en sortie compresseur (Figure 2-5), et 

avec une température d’entrée turbine de 300°C, les résultats sont comparés aux mesures effec-

tuées sur le banc turbocompresseur classique et avec le gavage en entrée compresseur à une 

température d’entrée turbine de 300°C (Figure 3-41). Avec cette technique, la cartographie tur-

bine est étendue vers la gauche (faible débit pour faible taux de détente) pour les iso régimes 

turbocompresseur les plus élevés (160 000 tr.min-1 et 180 000 tr.min-1 par exemple) et des deux 

côtés (gauche et droit) pour les iso-régimes turbocompresseur les plus faibles (80 000 tr.min-1 

et 120 000 tr.min-1 par exemple) comme le montre la Figure 3-41. Ceci peut être expliqué par 

le tracé de la Figure 3-42. Cette figure représente la caractéristique complète de compression 

d’une cartographie compresseur. D’habitude, les mesures des champs turbocompresseur sont 

effectuées dans la partie qui se situe à droite de la limite de pompage d’une cartographie com-

presseur : dans cette zone le fonctionnement du compresseur est stable et le débit masse com-

presseur est positif. En soufflant l’air en sortie compresseur (gavage sortie compresseur), le 

point de fonctionnement passe dans la zone débit inverse. Dans cette zone, le fonctionnement 

est stable mais le débit mesuré est négatif vu qu’il traverse le compresseur dans le sens inverse. 

Dans cette zone et pour un iso-régime turbocompresseur, si le débit compresseur augmente (en 

valeur absolue puisque le débit est négatif) le rapport de pression augmente ; donc pour un débit 

compresseur plus important (valeur absolue) correspond une puissance consommée par le com-

presseur plus importante. Dans ce cas-là, la cartographie turbine est étendue vers la droite ce 

qui correspond à une puissance plus importante que les mesures effectuées sur le banc turbo-

compresseur classique ou en gavage entrée compresseur avec les mêmes conditions sur le côté 

turbine (voir Figure 3-41 iso régime 80 000 ou 120 000 tr.min-1). Pour les débits masse com-

presseur les plus faibles (en valeurs absolue) la puissance dissipée est plus faible et la cartogra-

phie turbine est étendue vers la gauche (puissance plus faible générée par la turbine). A signaler 

qu’il n’a pas été possible de mesurer le champ compresseur dans la zone instable montrée en 

traits-tirés vert dans la Figure 3-42. 
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Figure 3-41: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: banc 

turbocompresseur classique Te,turb=300°C en vert, gavage entrée compresseur Te,turb=300°C en orange, gavage 

sortie compresseur Te,turb=300°C en kaki 

 

 
Figure 3-42: Caractéristique complète de compression: rapport de pression en fonction du débit masse compresseur. 

Cette courbe est étendue jusqu'au débit inverse (négatif) 
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Gavage sortie compresseur à Te,turb=100°C :   

Puisque ce n’est pas possible de contrôler les températures dans le compresseur en effectuant 

les essais de gavage en sortie compresseur (déjà mentionné 3.2.2.2), il n’est pas possible de 

faire des essais dans des conditions adiabatiques (3.2.1.2). L’alternative est de faire des essais 

à une température d’entrée turbine la plus faible possible. La température d’entrée turbine est 

fixée à 100°C pour éviter les risques de gel en sortie turbine après la détente. La Figure 3-43 

montre le résultat des essais effectués avec le montage de gavage en sortie compresseur à 

Te,turb=100°C ainsi que les résultats obtenus sur le banc turbocompresseur classique en condi-

tions d’essais adiabatiques (3.2.1.2) et les résultats des essais de gavage entrée compresseur en 

conditions adiabatiques. Le résultat est le même que dans le cas précédent : les iso-régimes les 

plus faibles du champ turbine sont étendus des deux côtés alors que les iso-régimes les plus 

élevés sont étendus du côté gauche (côté de la limite de pompage du champ compresseur). 

L’explication détaillée se trouve dans le paragraphe précédent et l’analyse est la même. 

 
Figure 3-43: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: banc 

turbocompresseur classique conditions adiabatiques en magenta, gavage entrée compresseur conditions adiabatiques 

en vert clair, gavage sortie compresseur Te,turb=100°C en marron 

3.2.3 Mesures sur le banc turbocompresseur : compresseur remplacé  
Les essais expérimentaux présentés dans ce qui précède permettent une extension considérable 

de la cartographie du débit masse turbine mais les mesures sont limitées surtout pour les faibles 

débits : cette zone de fonctionnement correspond à la zone instable du champ compresseur (voir 

Figure 3-42) qui est la cause de la limitation de mesure du champ turbine. Dans tout ce qui 
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précède, le turbocompresseur étudié n’est pas radicalement modifié : la turbine et le compres-

seur sont intacts et seules les conditions d’entrée et de sortie des fluides sont changées. Dans 

cette partie, le compresseur du turbocompresseur est remplacé par un autre compresseur à sens 

de rotation inverse. Ce montage est présenté en détails dans la partie 2.1.3 et les deux compres-

seurs sont représentés dans la Figure 2-7. L’air est soufflé dans la sortie du nouveau compres-

seur qui aide donc la turbine à tourner. Ce nouveau compresseur joue le rôle d’une turbine. 

 Compresseur remplacé : mesures avec le débitmètre côté turbine  

Ce montage est représenté dans la Figure 2-6. La turbine étudiée peut tourner à des régimes 

plus élevés avec le même débit d’air qui la traverse, ce qui permet d’étendre la cartographie 

turbine. La Figure 3-44 montre les résultats obtenus en effectuant les mesures avec le nouveau 

compresseur et en utilisant le débitmètre coté turbine (voir Figure 2-7) pour mesurer le débit 

masse d’air coté turbine. Les instrumentations utilisées sont présentées dans le chapitre 2. La 

Figure 3-44 montre que cette technique (tracé en cyan) permet d’étendre le champ turbine pour 

les débits faibles et les taux de détente turbine faibles mais elle est limitée par la limite inférieure 

de mesure du débitmètre utilisé pour mesurer le débit masse d’air coté turbine. Ce débitmètre 

est limité à 50 kg/h comme valeur minimale de mesure. Il est donc nécessaire d’utiliser un autre 

outil de mesure pour pouvoir atteindre des débits masse turbine plus faibles. 

 
Figure 3-44: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: banc 

turbocompresseur classique et gavage entrée et sortie compresseur en noir, compresseur remplacé (mesures débit-

mètre turbine) en cyan 
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 Compresseur remplacé : mesures avec le film chaud côté turbine  

Pour résoudre le problème de la limitation du débitmètre, celui-ci est remplacé par un dispositif 

de film chaud déjà disponible au laboratoire qui permet de mesurer les débits les plus faibles 

même autour de zéro. Le montage du banc turbocompresseur avec le film chaud comme instru-

ment de mesure du débit masse coté turbine à la place du débitmètre est représenté dans la 

Figure 2-8. Le film chaud est présenté avec les différentes instrumentations dans le chapitre 2 

et la sonde de mesure est montrée dans la Figure 2-18. Avec le film chaud comme instrument 

de mesure du débit, la Figure 3-45 montre que cette technique permet d’étendre le champ tur-

bine jusqu’aux valeurs les plus basses possibles. Les mesures effectuées avec le film chaud sont 

tracées en violet. 

 
Figure 3-45:Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: banc 

turbocompresseur classique et gavage entrée et sortie compresseur en noir, compresseur remplacé (mesures débit-

mètre turbine) en cyan, compresseur remplacé (mesures film chaud) en violet 

 Compresseur remplacé : turbine entrainée par le compresseur 

Pour étendre encore plus le champ débit masse turbine, il est possible de mesurer le champ 

turbine autour du taux de détente de 1. Avec une roue tournante dans la turbine et une perte de 

charge dans la turbine, le débit masse à travers la turbine pour un taux de détente doit être 

négatif. Le montage du turbocompresseur avec le nouveau compresseur est utilisé, mais cette 

fois la turbine est entrainée par le compresseur ; le compresseur fonctionne en turbine. Le 

schéma du montage est présenté dans la Figure 2-8 et la Figure 2-9. La turbine est laissée à l’air 

libre avec le système de film chaud pour mesurer le débit masse qui la traverse. L’utilisation du 
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film chaud nécessite l’utilisation d’un redresseur de flux pour garantir que la vitesse est pure-

ment axiale dans la tubulure de mesure. Il y a aussi les capteurs de température et de pression 

en entrée et en sortie turbine. Le film chaud est installé en sortie turbine car dans ce cas c’est 

l’entrée d’air et le film chaud doit être utilisé pour mesurer le débit d’air avant qu’il n’entre 

dans la turbine où il risque de se mélanger à l’huile de graissage s’il y a une fuite. L’air entre 

par la sortie turbine et sort par l’entrée. Sur l’entrée turbine, une électrovanne est installée pour 

créer une contrepression et mesurer des points du champ turbine à débits négatifs et avec des 

taux de détente supérieurs à 1. Les résultats obtenus sont représentés en rouge dans la Figure 

3-46. 

 
Figure 3-46: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: banc 

turbocompresseur classique et gavage entrée et sortie compresseur en noir, compresseur remplacé (mesures débit-

mètre turbine) en cyan, compresseur remplacé (mesure film chaud) en violet, turbine entrainée par le compresseur en 

rouge 

Le débit mesuré dans ce cas-là est négatif puisqu’il passe dans la turbine dans le sens inverse, 

et la température et la pression utilisée pour la correction du débit masse et du régime turbo-

compresseur sont la température et la pression de sortie turbine (entrée air). Dans les équations 

(II-1) et (II-2), la température et la pression d’entrée turbine sont utilisées pour le calcul du débit 

masse turbine corrigé et du régime turbocompresseur corrigé, mais dans ce cas la température 

et la pression utilisée sont la température et la pression de sortie turbine puisqu’elles sont les 

conditions d’entrée de l’air dans la turbine. La température et la pression d’entrée du fluide sont 



Chapitre 3 : Etude expérimentale  

 

 

144 

les grandeurs à utiliser dans le calcul des grandeurs corrigées. Il y a donc une nouvelle expres-

sion pour le débit masse turbine corrigé qui apparait dans l’équation (III-5), et une nouvelle 

expression pour le régime turbocompresseur corrigé qui apparait dans l’équation (III-6). 

i,s,t* ref
t t

ref i,s,t

T P
m m

T P
   (III-5)  
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N N
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3.2.4 Mesures sans la volute compresseur  
Une autre méthode pour mesurer des points du champ turbine est d’enlever la volute du com-

presseur. A signaler que cette procédure est réalisée sur le compresseur d’origine. En enlevant 

la volute compresseur, la roue compresseur peut tourner avec un minimum de puissance qui 

correspond à un point de fonctionnement de la turbine à faible puissance. Le montage est re-

présenté dans la Figure 3-47. De plus, des piquages sont effectués sur différentes parties de la 

turbine pour mesurer la pression et la température en entrée et sortie roue turbine en plus de la 

température et la pression en entrée et sortie turbine. Ces températures et pressions intermé-

diaires mesurées sont présentées dans la Figure 3-49. Ces mesures permettent de préciser la 

détente qui s’effectue dans le stator et dans le rotor de la turbine ainsi que sur les chutes de 

température à travers les différents composants. 

 
Figure 3-47: Photo du turbocompresseur K9K gen5 sans la volute compresseur 

Le résultat de cette expérience est représenté dans la Figure 3-48 : la courbe tracée représente 

un ensemble de points qui correspondent chacun à un régime turbocompresseur différent. Le 

tracé de la Figure 3-48 montre que le débit croît avec le taux de détente pour les faibles régimes 

mais il commence à décroître à partir d’une certaine valeur. Une des explications possibles est 

le blocage sonique : à partir d’un certain taux de détente, toutes les iso-vitesses sont en blocage 

sonique et le débit de blocage diminue lorsque le régime augmente ce qui pourrait expliquer la 

partie décroissante de la courbe. Chacun des points mesurés est ensuite ajouté à l’ensemble des 

points de l’iso-vitesse qui lui correspond sur le champ turbine complet. La Figure 3-49 montre 
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tation 
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les résultats des mesures intermédiaires effectuées en entrée et en sortie de la roue turbine ainsi 

que les mesures effectuées en entrée et en sortie turbine. les courbes de pression montrent qu’il 

y a une chute de pression dans le stator ainsi que dans le rotor et aussi en sortie de la turbine. 

Les courbes de température montrent qu’il y a une chute de température dans le rotor et dans le 

stator ce qui est naturel dans le cas de détente mais la température en sortie de la turbine est 

plus élevée que celle en sortie de la roue ce qui peut être expliqué par le ralentissement du fluide 

et l’élargissement de la section de passage. 

 
Figure 3-48: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: essais 

sans volute compresseur 

 
Figure 3-49: Mesures avec les capteurs intermédiaires sur la turbine du turbocompresseur K9K gen5: a. Pression en 

fonction du taux de détente turbine, b. Température en fonction du taux de détente turbine 

3.2.5 Mesures de la courbe enveloppe  
Un essai est réalisé avec la roue turbine bloquée pour tracer la courbe enveloppe. La courbe 

enveloppe est un courbe qui correspond à l’iso-vitesse 0 tr.min-1. Cette courbe est la courbe qui 

enveloppe le champ turbine et théoriquement elle passe par le point à débit nul et taux de détente 

1. L’essai est réalisé sur le banc turbocompresseur avec le turbocompresseur à géométrie fixe 

K9K gen5 juste après les essais sans la volute compresseur. Une fois les essais sans la volute 

compresseur effectués, la roue du compresseur est bloquée ; ainsi la roue de la turbine ne peut 
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plus tourner et la mesure du champ turbine est effectuée. Il y a eu des difficultés durant les 

mesures de la courbe enveloppe : la façon de bloquer l’axe peut jouer sur la position de la roue 

turbine et donc le jeu entre les aubes et la volute devient plus important et le débit mesuré est 

plus grand. Ceci remet en cause les résultats obtenus en termes de courbe de débit. Le résultat 

est montré dans la Figure 3-50 qui montre le champ constructeur adimensionnel du turbocom-

presseur ainsi que la courbe à roue bloquée mesurée : c’est la courbe enveloppe. 

 
Figure 3-50: Débit masse turbine corrigé adimensionnel en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur 

K9Kgen5: champ constructeur et essais avec la roue bloquée (courbe enveloppe) 

3.2.6 Mesures sur le banc turbine électromécanique  
Le banc turbine électromécanique qui a été présenté dans la partie sur les installations expéri-

mentales est utilisé pour effectuer des mesures du champ turbine. Les essais sont réalisés à bas 

régimes pour des vitesses de rotation difficiles à atteindre sur le banc turbocompresseur clas-

sique : 10 000 tr.min-1 à 70 000 tr.min-1. Les grandeurs sont mesurées sur une marge plus grande 

que celle du constructeur mais elles sont tout de même limitées par le couple transmis et par la 

vitesse de rotation. Les mesures effectuées ne correspondent pas aux données fournies par le 

constructeur et ceci pourrait correspondre à la fuite ou au débit en plus qui passe par la section 

entre la roue et la volute lorsque l’arbre subit une poussée axiale. Avec le montage effectué, des 

problèmes d’instabilité chronique apparaissent et les roulements vibrent. Ceci crée des vibra-

tions au niveau de l’axe qui tourne à haute vitesse et à un certain pic de résonance le système 

s’effondre. Un exemple d’un cardan cassé est montré dans la Figure 3-52. Même avec le mon-

tage du cardan à coussin d’air, le système ne résiste pas et le système casse lorsque les vibrations 

atteignent une certaine résonance.  Ce banc turbine est donc en cours de développement mais il 

n’y aura pas de résultats mesurés sur ce banc dans cette thèse. Une fois les problèmes de vibra-

tions résolus, des résultats pourront apparaitre car le concept est très intéressant et avantageux 

en termes d’innovation de mesure de champ turbine. Un turbocompresseur à roulements à billes 

pourra diminuer les problèmes de vibration et de résonance car dans ce cas l’arbre du turbo-

compresseur ne flotte pas dans le fluide et le turbocompresseur pourra peut-être tourner à des 

régimes élevés et supporter des couples plus importants.  
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Figure 3-51: mesures du champ turbine sur le banc turbine ECN: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de 

détente turbine 

 
Figure 3-52: Photo du cardan abimé du banc turbine ECN 

La Figure 3-52 montre le cardan haute vitesse cassé après les essais réalisés sur le banc turbine. 

 

3.2.7 Conclusion  
Les résultats obtenus dans cette partie montrent qu’il est possible d’obtenir un champ débit 

turbine étendu et même complet pour des taux de détente allant de 1 à 6. La première technique 

expérimentale utilisée pour étendre le champ débit turbine est la variation de la température 

d’entrée turbine qui permet de changer la masse volumique de l’air et obtenir des résultats dans 

des zones de mesures différentes. Le gavage du compresseur est aussi une technique efficace 

puisqu’elle permet de dépasser la limite d’étouffement du compresseur en soufflant l’air en 

entrée compresseur. Le gavage compresseur permet aussi d’effectuer des mesures dans des 
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zones à débit inverse où le pompage ne pose pas de risques comme dans la zone de fonctionne-

ment normal. Il est possible aussi d’utiliser ces deux techniques en même temps : souffler de 

l’air en entrée ou en sortie compresseur en faisant varier la température d’entrée turbine et le 

résultat est un balayage complet du champ débit turbine. Il y a aussi des modifications qui sont 

faites sur le turbocompresseur ou sur le banc turbocompresseur, comme le changement de la 

roue du compresseur qui permet de mesurer les débits turbine les plus faibles. Pour mesurer les 

débits les plus faibles, il a été nécessaire de changer le système de mesure qui n’était plus adapté 

à la place du débitmètre pour dépasser sa limite inférieure de mesure. Toutes les mesures effec-

tuées avec ces techniques sont rassemblées sur la Figure 3-53. Le champ turbine obtenu est 

beaucoup plus étendu que celui fourni par le constructeur (Figure 3-9) et celui mesuré dans des 

conditions proches de celles du constructeur (Figure 3-35).  

 
Figure 3-53: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur K9Kgen5: champ 

turbine complet (voir Tableau 3-10 pour les indications des couleurs) 

En appliquant les mêmes méthodes expérimentales déjà décrites mais sur d’autres turbocom-

presseurs, les champs débit turbines étendus sont obtenus aussi. La Figure 3-54 montre le champ 

débit turbine étendu du turbocompresseur M9Tgen4 présenté dans la partie 3.1.2.1. Le champ 

constructeur montré dans la Figure 3-20 est étroit comme tous les champs turbine fournis par 

le constructeur. L’ordre de grandeur des débits est proche de celui de la turbine du K9Kgen5 

car les dimensions des turbines sont proches. Cette figure montre que cette technique est fiable 

et peut être appliquée sur d’autres turbocompresseurs tant que la marge de mesure des instru-

ments utilisés permet de mesurer les grandeurs nécessaires.  
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Figure 3-54: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur M9Tgen4 HP: 

champ turbine complet (voir Tableau 3-10 pour les indications des couleurs) 

 
Figure 3-55: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompresseur M9Tgen4 BP: 

champ turbine étendu avec les différentes techniques 



Chapitre 3 : Etude expérimentale  

 

 

150 

La Figure 3-55 montre le champ débit turbine étendu du turbocompresseur M9Tgen4 BP. Ces 

points sont calculés en utilisant les techniques déjà présentées dans cette partie et représentent 

une extension importante par rapport au champ fourni par le constructeur qui apparait dans la 

Figure 3-29. Ce champ diffère des champs turbine précédents car les dimensions de la turbine 

sont différentes : le débit est plus important et l’allure des courbes change un peu.  

3.3 Mesure expérimentale du rendement turbine  

Le rendement turbine fourni par le constructeur est en général le produit du rendement isentro-

pique de la turbine par le rendement mécanique du turbocompresseur comme le montre l’équa-

tion (III-7). C’est le cas du champ rendement turbine constructeur du turbocompresseur 

K9Kgn5 dans la Figure 3-10, pour le turbocompresseur M9Tgen4 HP dans la Figure 3-21 et 

pour le turbocompresseur M9Tgen4 BP dans la Figure 3-30.  

turb t s méca     (III-7)  

3.3.1 Rendement isentropique turbine total-à-statique  
Le rendement isentropique de la turbine est le rapport du travail réel fourni par la turbine au 

travail idéal fourni par la turbine si l’écoulement est isentropique : 

t t t t
t s

t ,max t t ,max t,max

W m w w

W m w w



   


  (III-8)  

En appliquant le premier principe de la thermodynamique dans des conditions adiabatiques, le 

travail spécifique devient égal à la différence d’enthalpie. Le travail spécifique réel fourni par 

la turbine est la différence d’enthalpie totale entre l’entrée et la sortie de la turbine. Le travail 

spécifique idéal ou théorique de la turbine est la différence d’enthalpie totale entre les pressions 

totales d’entrée et de sortie turbine si l’écoulement est isentropique. Il y a plusieurs façons 

d’exprimer le rendement et ceci dépend du fait que l’énergie cinétique en sortie soit récupérée 

ou perdue. L’énergie cinétique n’est pas gaspillée dans le cas du dernier étage d’une turbine à 

gaz d’un avion où elle contribue à la poussée propulsive. C’est aussi le cas d’un étage d’une 

turbine à multi-étages où l’énergie cinétique de sortie est utilisée dans l’étage suivant. Dans ces 

deux cas, le rendement turbine ou le rendement de l’étage est le rendement total-à-total. Dans 

le cas du turbocompresseur étudié, l’énergie cinétique de sortie n’est pas utilisée et le rendement 

calculé est le rendement total-à-statique ηt-s. [17] 

i,e,t i,s,t

i,e,t s,isentr

t
t s

t ,max

h hw

h hw
  




  (III-9)  

En prenant l’hypothèse d’un gaz parfait, l’enthalpie peut être exprimée en fonction de la chaleur 

spécifique et de la température : 

 
 
p i,e,t i,s,t

p i,e,t

t s

s,isentr

c T T

c T T





    (III-10)  

i,e,t i,s,t

i,e,t s,isentr

t s

T T

T T





    (III-11)  

L’hypothèse de gaz parfait étant respectée. Il est possible d’utiliser les résultats expérimentaux 

obtenus pour le tracé du champ débit (partie 0) dans le calcul du rendement isentropique de la 
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turbine à condition que ces mesures soient effectuées dans des conditions adiabatiques. En uti-

lisant donc les résultats précédents du turbocompresseur K9Kgen5 mesurés dans des conditions 

adiabatiques que ce soit sur le banc turbocompresseur classique (3.2.1.2) ou en gavage entrée 

compresseur, l’équation (III-11) permet de calculer le rendement isentropique total-à-statique 

de la turbine.  

La Figure 3-56 montre le tracé du rendement isentropique de la turbine du turbocompresseur 

K9Kgen5 pour différents iso régimes corrigés. Les iso-vitesses montrent des irrégularités dues 

à priori aux erreurs de mesure surtout pour les bas régimes où les écarts de température sont 

très faibles vu que ce sont des mesures adiabatiques effectuées au plus froid possible. Mais 

l’allure de chaque iso-vitesse ressemble à une cloche : pour une vitesse de rotation constante, 

le rendement isentropique de la turbine croît avec le taux de détente jusqu’à un maximum et 

décroît ensuite. A chaque régime correspond un point de fonctionnement optimal où le rende-

ment est maximal, et ce rendement se dégrade dès qu’on s’éloigne de ce point de fonctionne-

ment optimal de n’importe quel côté. De plus, l’allure du tracé en entier montre aussi les ren-

dements qui augmentent globalement avec le taux de détente et diminuent ensuite. Ceci montre 

qu’il y a aussi une zone ou un point de fonctionnement optimal de la turbine où le rendement 

isentropique est maximal et les pertes aérodynamiques et le gain d’entropie sont minimaux. Les 

régimes les plus faibles et les régimes les plus importants correspondent à la partie inférieure 

de la « cloche » de rendement. 

 

 
Figure 3-56: Rendement isentropique total-à-statique de la turbine du turbocompresseur K9Kgen5 en fonction du 

taux de détente turbine 
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3.3.2 Rendement mécanique du turbocompresseur : 
Le rendement mécanique du turbocompresseur est le rapport de la puissance consommée par le 

compresseur sur la puissance fournie par la turbine. La puissance fournie par la turbine est 

partagée entre le compresseur qu’elle alimente et les pertes mécaniques par frottement au ni-

veau de l’arbre et des paliers.  

c c
méca

t c frott

W W

W W W
  


  (III-12)  

Le turbocompresseur K9Kgen5 étudié est équipé d’un système de paliers fluide. Pour ce type 

de turbocompresseur, le rendement mécanique est supposé constant et de valeur élevée pour les 

plus grands régimes. Pour les régimes les plus faibles, la puissance fournie à l’air comprimé est 

réduite et le rendement mécanique n’est plus élevé ni constant [88].  

c c c
méca

t t t

W m w

W m w


  


  (III-13)  

En appliquant le premier principe de la thermodynamique dans des conditions adiabatiques, le 

travail spécifique peut être calculé à partir de la différence d’enthalpie. Le travail spécifique 

réel fourni par la turbine est la différence d’enthalpie totale entre l’entrée et la sortie de la tur-

bine ; ces enthalpies correspondent aux températures d’entrée et de sortie totales respective-

ment. Le travail spécifique consommé par le compresseur est la différence d’enthalpie totale 

entre la sortie et l’entrée du compresseur.  

 c c c c i,s,c i,e,cW m w m h h       (III-14)  

 t t t t i,e,t i,s,tW m w m h h       (III-15)  

En considérant le gaz parfait, l’enthalpie peut être exprimée en fonction des températures et de 

la chaleur spécifique : 

   c c i,s,c i,e,c c p i,s,c i,e,cW m h h m c T T         (III-16)  

   t t i,e,t i,s,t t p i,e,t i,s,tW m h h m c T T         (III-17)  

Le rendement mécanique du turbocompresseur présenté dans l’équation (III-13) devient donc : 

 
 

c p i,s,c i,e,c

méca

t p i,e,t i,s,t

m c T T

m c T T

  
 

  
  (III-18)  

En utilisant les résultats des mesures adiabatiques effectuées pour tracer le champ débit turbine 

du turbocompresseur K9K gen5 que ce soit sur le banc turbocompresseur classique (voir 

3.2.1.2) ou avec le gavage entrée compresseur (voir 0), il est possible de calculer le rendement 

mécanique du turbocompresseur. La Figure 3-57 montre le tracé du rendement mécanique en 

fonction du taux de détente de la turbine pour chaque isovitesse du turbocompresseur K9Kgen5. 

Comme prévu dans l’explication précédente le rendement mécanique du turbocompresseur aug-

mente avec le régime turbocompresseur jusqu’à atteindre la valeur maximale où il devient 

presque constant. Pour les régimes turbocompresseur les plus faibles, le rendement mécanique 

présente un maximum qui correspond à un point de fonctionnement optimal pour un régime 

donné. Pour les régimes les plus élevés, le rendement est presque constant lorsque le taux de 

détente augmente car dans ce cas-là les pertes sont relativement plus faibles par rapport à l’ordre 

de grandeur de la puissance transférée.  
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Figure 3-57: Rendement mécanique du turbocompresseur K9Kgen5 en fonction du taux de détente turbine 

3.3.3 Rendement turbine : 
 

Comme déjà présenté, le rendement turbine qui apparait dans les cartographies turbine fournies 

par le constructeur est le produit du rendement isentropique de la turbine par le rendement mé-

canique du turbocompresseur. Ces deux rendements sont calculés dans les parties précédentes 

(3.3.1 et 0) donc il est possible de calculer le rendement turbine à partir du produit des résultats 

obtenus. En terme d’équations, il est possible d’obtenir une équation du rendement turbine en 

utilisant les équations développées du rendement isentropique (III-11) et mécanique (III-18). 

 
 

 
 

t p i,e,t i,s,t c p i,s,c i,e,c

turb t s méca

t p i,e,t s,isentr t p i,e,t i,s,t

m c T T m c T T

m c T T m c T T


     
     

     
  (III-19)  

En simplifiant les expressions similaires dans l’équation ci-dessus, l’expression du rendement 

mécanique devient : 

 
 

c p i,s,c i,e,c

turb

t p i,e,t s,isentr

m c T T

m c T T

  
 

  
  (III-20)  

Cette expression du rendement impose les hypothèses prises en comptes dans le calcul des ex-

pressions des rendements mécanique et isentropique. L’écoulement doit donc être adiabatique, 

et l’air est considéré comme gaz parfait. La forme des courbes montrées dans la Figure 3-58 est 

calculée à partir des rendements déjà calculés (rendement isentropique et rendement méca-

nique). Les courbes de rendement ont la forme d’une cloche qui correspond à un maximum de 

rendement pour un point de fonctionnement optimal par iso-vitesse et les courbes elles-mêmes 

présentent une zone de fonctionnement optimal qui correspond à une zone de rendement plus 

élevé pour différentes iso-vitesses. Les irrégularités des courbes tracées sont sans doute dues 

aux erreurs de mesures qui sont importantes dans ce cas.  
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Figure 3-58: Rendement turbine du turbocompresseur K9Kgen5 en fonction du taux de détente turbine 

En comparant les résultats obtenus par le calcul du rendement turbine à partir des essais expé-

rimentaux réalisés avec les données fournies par le constructeur, une différence importante ap-

parait comme le montre la Figure 3-59. Les grandeurs utilisées sont des grandeurs adimension-

nelles pour des raisons de confidentialité. Le rendement turbine adimensionnel est le rapport du 

rendement turbine par la valeur maximale de ce rendement. La valeur 1 correspond donc au 

maximum de rendement. Pour les régimes les plus faibles, le rendement fourni par le construc-

teur est plus important que celui calculé à partir des expériences réalisées. Ceci peut s’expliquer 

par la différence des conditions de mesures entre les deux manips. Le champ constructeur pré-

senté dans la partie  0 est mesuré à une température d’entrée turbine élevée (600°C par 

exemple). Donc le champ turbine qui montre le rendement turbine fourni par le constructeur 

dans la Figure 3-10 est loin d’être mesuré dans des conditions adiabatiques à de telles tempéra-

tures d’entrée turbine élevées. Or l’expression (III-20) du rendement turbine nécessite que 

l’écoulement soit adiabatique dans la turbine et le compresseur. Dans le cas du constructeur, et 

avec les températures d’entrée turbine élevées, des transferts thermiques ont lieu entre la turbine 

et le compresseur et si en appliquant le premier principe de la thermodynamique sur le com-

presseur, la puissance consommée par ce dernier est définie par : 

 c c p i,s,c i,e,cW m c T T Q       (III-21)  

Où Q est la quantité de chaleur absorbée par l’air dans le compresseur. la grandeur Q peut être 

négligée si l’écoulement était adiabatique, mais dans le cas du constructeur, ce n’est pas le cas. 

En comparant donc les résultats, la Figure 3-59 montre le rendement turbine fourni par le cons-

tructeur plus élevé que celui calculé à partir des mesures adiabatiques à cause de la chaleur 

absorbée par l’air dans le compresseur durant la phase de compression.  
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Figure 3-59: Comparaison du rendement turbine fourni par le constructeur avec le rendement turbine calculé à partir 

des expériences du turbocompresseur K9Kgen5 en fonction du taux de détente turbine 

3.4 Effet de la température d’huile  

Des mesures sont effectuées pour étudier l’effet de la température d’huile sur le fonctionnement 

du turbocompresseur. Pour ces mesures, le turbocompresseur est monté sur le banc turbocom-

presseur classique et les mesures sont effectuées sur la turbine et le compresseur le plus proche 

possible de l’adiabatique, mais les conditions de mesures ne sont pas tout à fait adiabatiques 

car la température est importante et constante pour chaque série d’essais et ne change pas pour 

chaque point comme c’est décrit dans la partie 3.2.1.2. Deux séries d’essais sont réalisées dans 

des conditions identiques avec une seule différence : la température d’entrée de l’huile. La pre-

mière série d’essais est réalisée à une température d’entrée d’huile de 30°C et la deuxième est 

réalisée à une température d’entrée d’huile de 100°C. Pour les deux séries de mesure, un champ 

turbine et un champ compresseur est mesuré, et le résultat du rendement isentropique du com-

presseur est étudié pour étudier l’effet de la température de l’huile sur le transfert thermique du 

corps central vers le compresseur. Les études ont déjà montré que les transferts thermiques du 

corps central vers le compresseur font chauffer l’air dans le compresseur [83] [84], et le rende-

ment du compresseur diminue ainsi car l’énergie introduite au fluide devient la somme de 

l’énergie de compression fournie par la roue et l’énergie de transfert thermique du corps central 

vers le compresseur. La quantité de chaleur introduite par le transfert thermique du corps central 

vers le compresseur apparait dans l’augmentation de la température de sortie de l’air. Donc pour 

une température de sortie d’air plus élevée, le rendement isentropique du compresseur est plus 

faible. 
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 En principe, pour une température d’huile plus élevée, le turbocompresseur doit tourner plus 

facilement car la viscosité diminue. Mais ce qui est important dans cette partie ce sont les 

transferts thermiques qui ont lieu. En particulier, la température de l’huile introduite dans le 

corps central a un effet direct sur le rendement isentropique du compresseur. Pour une tempé-

rature d’entrée d’huile plus élevée, le corps central est plus chaud et le transfert de chaleur du 

corps central vers le compresseur est plus important. Pour des faibles régimes (60 000 et 

70 000 tr.min-1), le transfert thermique du corps central vers le compresseur est relativement 

important et ceci apparait dans le résultat des courbes de la  

Figure 3-60 et la Figure 3-61. Pour une température d’huile plus élevée, le rendement du com-

presseur est plus faible à cause du transfert de chaleur. 

 

 
Figure 3-60: tracé du rendement isentropique du compresseur en fonction débit masse compresseur pour deux tempé-

ratures d'entrée d'huile différentes à 60 000 tr.min-1 

 

Figure 3-61: tracé du rendement isentropique du compresseur en fonction débit masse compresseur pour deux tempé-

ratures d'entrée d'huile différentes à 70 000 tr.min-1 
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Alors que pour des régimes plus élevés, le transfert de chaleur existe toujours mais il devient 

moins important comparé à la puissance transmise ; le terme Q de l’équation (III-22) devient 

moins important devant la puissance fournie au fluide par la compression comme c’est le cas à 

90 000 tr.min-1 dans la Figure 3-62, alors qu’il devient même négligeable pour des régimes plus 

élevés comme dans le cas de 100 000 tr.min-1 de la Figure 3-63. 

 

 
Figure 3-62: tracé du rendement isentropique du compresseur en fonction débit masse compresseur pour deux tempé-

ratures d'entrée d'huile différentes à 90 000 tr.min-1 

 

 
Figure 3-63: tracé du rendement isentropique du compresseur en fonction débit masse compresseur pour deux tempé-

ratures d'entrée d'huile différentes à 100 000 tr.min-1 
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Il ressort de cette étude que la température de l’huile joue un rôle important dans les transferts 

thermiques internes d’un turbocompresseur. La procédure expérimentale utilisée pour mesurer 

des champs « adiabatiques » s’appuie sur le critère suivant :  

moy,t moy,c e,hT T T    (III-23)  

Il serait intéressant de trouver un moyen de mesurer la température de l’huile en sortie du corps 

central, de façon à respecter le critère suivant : 

moy,t moy,c moy,hT T T    (III-24)  

3.5 Calcul des incertitudes :  

 

En utilisant les équations présentées dans la partie 2.3.1, il est possible de calculer les incerti-

tudes qui s’appliquent sur les grandeurs calculées à partir des grandeurs mesurées. Les incerti-

tudes sont calculées pour les essais adiabatiques car ce sont les essais faits aux plus basses 

températures et dans ce cas les erreurs relatives sont les plus importantes du fait de petits gra-

dients de température et de pression. En appliquant l’équation (II-41), l’erreur calculée pour le 

débit masse corrigé de la turbine est montrée dans la Figure 3-64. Les points tracés sont des 

points mesurés durant les essais adiabatiques et dans ce tracé, les barres d’erreur apparaissent 

pour chaque point. L’erreur relative est à son maximum pour les bas taux de détente et atteint 

±7.5% alors que la valeur la plus basse est autour de ±3.5% et correspond à des taux de détente 

et des régimes plus élevés. Pour les rendements, les équations présentées dans le chapitre des 

installations expérimentales et des incertitudes sont utilisées et les résultats apparaissent dans 

les figures : Figure 3-65 ,  Figure 3-66 et Figure 3-67. L’erreur relative du rendement isentro-

pique de la turbine est de l’ordre de 25% pour les bas régimes et descend à 5% pour les hauts 

régimes. Le rendement mécanique du turbocompresseur présente une erreur relative de l’ordre 

de 20% pour les bas régimes et qui diminue jusqu’à sa valeur minimale de 8%. Le rendement 

de la turbine qui est le produit des deux présente donc une erreur de l’ordre de 9% pour les 

hauts régimes et qui monte jusqu’à 30% pour certains points surtout à bas régime. 

Les incertitudes apparaissent assez importantes pour les rendements isentropique et méca-

nique ; ce point confirme la difficulté de mesure de ces grandeurs. Néanmoins, les résultats 

obtenus restent exploitables et peuvent servir de base au développement de modèle d’extrapo-

lation. 
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Figure 3-64: Débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente turbine pour le turbocompresseur K9Kgen5 

avec des barres d'erreur: mesures adiabatiques 

 

 
 

 
Figure 3-65: Rendement isentropique de la turbine en fonction du taux de détente turbine pour le turbocompresseur 

K9Kgen5 avec des barres d'erreur: mesures adiabatiques 
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Figure 3-66: Rendement mécanique du turbocompresseur en fonction du taux de détente turbine pour le turbocom-

presseur K9Kgen5 avec des barres d'erreur: mesures adiabatiques 

 

 
 

 
Figure 3-67: Rendement turbine (méca*isentr) en fonction du taux de détente turbine pour le turbocompresseur 

K9Kgen5 avec des barres d'erreur: mesures adiabatiques 
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Plusieurs techniques pour extrapoler les courbes caractéristiques de fonctionnement d’une 

turbine radiale de suralimentation ont été testées: 

 En utilisant un banc turbocompresseur classique, la modification de la température 

d’entrée turbine a permis une première extension du champ turbine. 

 En soufflant de l’air dans le compresseur, il a été aussi possible d’étendre la zone de 

mesure : l’air peut être soufflé en entrée ou en sortie du compresseur ; c’est le gavage 

du compresseur. 

 Pour les débits les plus faibles, le compresseur est remplacé par un autre compresseur 

qui peut aider la turbine à tourner et peut même l’entrainer. Cette méthode permet de 

mesurer les débits les plus faibles et même les débits négatifs avec des taux de détente 

proches de 1. 

 Le banc d’essai turbine électromécanique n’a pas donné de résultats utilisables et ce 

à cause des difficultés techniques. Cela reste tout de même une perspective à dévelop-

per. 

Les différents rendements de la turbine (isentropique, mécanique et rendement turbine) sont 

calculés et tracés à partir des points adiabatiques mesurés : ces points présentent des incer-

titudes importantes à cause de l’instrumentation utilisée et de la gamme de mesure mais ils 

restent exploitables. Enfin, des essais à différentes températures d’huile ont montré que la 

procédure expérimentale de mesure de champ adiabatique pourrait être améliorée. 
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4 Modélisation  

 

 

 

Ce chapitre présente les différents modèles développés afin d’extrapoler les champs turbine. 

Pour le débit, deux modèles de l’étude bibliographique sont programmés : le modèle de Payri 

et al. [57] et le modèle de Serrano et al. [53]. Puis un nouveau modèle de débit est développé : 

il est basé sur deux tuyères en série avec un volume intermédiaire. La détente est modélisée 

à travers les deux tuyères avec des pertes à différents endroits. Le modèle est développé en 

plusieurs versions, avec des hypothèses différentes. Les pertes mécaniques dans le turbocom-

presseur sont ensuite modélisées au niveau des paliers fluides et des butées. Une modélisation 

numérique avec le logiciel Star CCM+ est ensuite réalisée et les résultats expérimentaux sont 

comparés aux modèles. 
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4.1 Modélisation du débit masse turbine  

4.1.1 Modèle débit turbine : Payri 
 

Le premier modèle programmé pour le débit masse turbine est le modèle de Payri et al. [57] 

présenté dans la partie 1.3.4.6. Le principe de calcul est d’utiliser les données expérimentales 

du constructeur pour pouvoir calculer les coefficients nécessaires aux équations physiques qui 

modélisent le débit. Ce modèle permet donc d’extrapoler les courbes de rendement et de débit 

masse turbine mesurées expérimentalement mais ne permet pas de modéliser l’écoulement à 

partir des données géométriques de la turbine.  

Les équations du modèle et la procédure de calcul détaillée sont présentées dans la partie 1.3.4.6 

de l’étude bibliographique. Cette méthode a été appliquée sur la turbine à géométrie variable 

du turbocompresseur KP39 VTG 426.18. Les résultats sont montrés sur la Figure 4-1, la Figure 

4-2 et la Figure 4-3. Les coefficients sont calculés pour chaque vitesse de rotation de chaque 

géométrie variable. La section effective est calculée pour chaque point expérimental. Une ana-

lyse de régression est appliquée : la section effective est calculée à partir des équations du mo-

dèle en utilisant les valeurs expérimentales fournies par le constructeur. L’ensemble des équa-

tions présentées en détails dans la partie bibliographique de l’étude (1.3.4.6) est utilisée et un 

système de 4 équations à 4 inconnues est obtenu : les 4 inconnues sont k1, k2, μr et μs. Ces 

coefficients sont ensuite calculés pour faire correspondre l’équation du débit (avec la section 

effective) aux points expérimentaux : un outil de « curve fitting » est utilisé (« cf toolbox » de 

Matlab). Une fois les 4 coefficients calculés, il est possible de calculer le débit en fonction du 

taux de détente pour une marge plus étendue. L’écoulement est modélisé comme un écoulement 

subsonique, et à partir de la valeur de taux de détente critique, le débit est fixé à une valeur 

constante.  

 
 

 
Figure 4-1: débit masse turbine réduit en fonction du taux de détente: turbocompresseur à géométrie variable KP39 

VTG 426.18. Ouverture minimale de la VGT et vitesse réduite 69 400 tr.min-1. Points expérimentaux fournis par le 

constructeur en bleu, modèle de Payri et al. [57] programmé en rouge 
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Figure 4-2: débit masse turbine réduit en fonction du taux de détente: turbocompresseur à géométrie variable KP39 

VTG 426.18. Ouverture minimale de la VGT et vitesse réduite 104 000 tr.min-1. Points expérimentaux fournis par le 

constructeur en bleu, modèle de Payri et al. [57] programmé en rouge 

 

 
 

 
Figure 4-3: débit masse turbine réduit en fonction du taux de détente: turbocompresseur à géométrie variable KP39 

VTG 426.18. Ouverture minimale de la VGT et vitesse réduite 139 000 tr.min-1. Points expérimentaux fournis par le 

constructeur en bleu, modèle de Payri et al. [57] programmé en rouge 
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Le modèle programmé de Payri et al. [57] n’a pas montré d’intérêts pour l’appliquer aux autres 

turbocompresseurs. La théorie semble correcte mais le problème de ce modèle est que les coef-

ficients changent pour chaque vitesse et ce sont des coefficients empiriques calculés mathéma-

tiquement. Ceci pause problème car les séries de points expérimentaux fournies par le construc-

teur sont très étroites et le résultat peut être une courbe de Barré de Saint Venant qui passe entre 

les points mais qui ne peut pas être vérifiée comme la courbe correcte du débit. L’effet des 

coefficients utilisés dans ce modèle n’apparait pas physiquement dans le calcul. Ce sont des 

coefficients de correction numériques pour faire passer la courbe par les points expérimentaux. 

L’approche est correcte mais les valeurs obtenues des coefficients n’ont pas de significations 

physiques claires et leur variation ne peut donc pas être contrôlée de façon logique. Un décalage 

apparait dans le tracé de la Figure 4-2 et la Figure 4-3. Ce modèle n’est donc pas appliqué sur 

le reste des turbocompresseurs. Pour la suite de l’étude, les modèles utilisés seront des modèles 

où l’effet de la physique et des équations de la thermodynamique peut être plus contrôlé.  

 

4.1.2 Modèle débit turbine : Serrano 
 

Dans cette partie, le modèle utilisé est celui de Serrano et al. [53] présenté en détails dans le 

chapitre 1. La détente à travers la turbine est modélisée comme un écoulement à travers deux 

tuyères en série avec un volume intermédiaire. La base est la même que celle du modèle de 

Payri et al. [51] présenté aussi en détails dans la partie 1.3.4.1. L’avantage de ce modèle est 

l’utilisation du degré de réaction   pour le calcul de la pression à la sortie du stator. Le calcul 

de cette pression permet ensuite de quantifier la chute de pression dans le stator et le rotor en 

considérant le rendement. Ce modèle diffère du modèle précédent programmé car il y a deux 

sections effectives calculées : une pour le rotor et une pour le stator. La section effective du 

stator et celle du rotor sont calculées à partir des données expérimentales. Les sections effec-

tives sont ensuite tracées en fonction du débit masse réduit et du régime turbocompresseur ré-

duit.  

La Figure 4-4 montre le tracé obtenu de la section effective du rotor en fonction du débit et du 

régime réduits. Les points noirs sont les points calculés. Le turbocompresseur étudié est le tur-

bocompresseur à géométrie variable KP39 VTG 426.18. La surface en couleur est la surface 

3D extrapolée sur Matlab pour passer par les points introduits (« cftoolbox »). A l’aide de cet 

outil, une surface est tracée et les coefficients de l’équation de cette surface sont calculés de 

façon à la faire passer par les points expérimentaux. L’équation de la surface est une équation 

polynomiale et le degré du polynôme peut être déterminé en fonction de la précision souhaitée. 

Plus le degré du polynôme est important, plus la courbe peut être adaptée pour passer par les 

points introduits. Le même tracé est réalisé pour le stator. Ces courbes tracées pourraient servir 

à l’extrapolation du champ turbine en utilisant l’étendue du tracé de la section effective. Le 

problème avec ces surfaces est que les points fournis sont insuffisants : avec un petit nombre 

de points comme c’est le cas, plusieurs surfaces peuvent passer par ces points avec des degrés 

de polynômes différents et une précision qui ne change pas trop. Le choix du degré du polynôme 

est donc le point le plus difficile et c’est un inconvénient du modèle : puisque le degré du poly-

nôme n’est pas fixé, on peut obtenir plusieurs surfaces de sections effectives qui passent bien 

par les points expérimentaux introduits dans le modèle mais qui donnent des résultats de calcul 

du débit extrapolé différents. Ceci remet en cause la pertinence de ce modèle.  
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Figure 4-4: Corrélation de la section effective de la tuyère équivalente du rotor de la VGT du turbocompresseur KP39 

VTG 426.18. : Section effective du rotor en fonction du régime turbocompresseur réduit et du débit masse turbine 

réduit 

4.1.3 Nouveau modèle débit turbine 1:  
 

Ce modèle programmé sur Matlab considère l’écoulement à travers la turbine comme un écou-

lement à travers une série de tuyères. La détente à travers la turbine se fait en deux étapes : la 

détente à travers le stator est modélisée par la première tuyère et la détente à travers le rotor est 

modélisée par la deuxième tuyère. L’écoulement à travers ces deux tuyères est isentropique 

mais l’écoulement réel avec les effets de l’irréversibilité sont considérés par les pertes de 

charges ajoutées en entrée et en sortie turbine et les pertes par inadaptation en sortie du distri-

buteur. Le volume intermédiaire qui se trouve entre les deux tuyères présente aussi une perte 

qui se traduit par une chute de vitesse isenthalpique où l’énergie cinétique du fluide se trans-

forme en chaleur ce qui explique l’élévation de la température en sortie du volume. La Figure 

4-5 montre les différents composants du modèle appliquée dans le cas de la turbine étudiée. La 

volute est représentée par le composant qui se trouve entre les indices 0 et 1 alors que le distri-

buteur est l’élément entre 1 et 2. Puisque le distributeur de cette turbine est sans aubages, il peut 

être considéré comme un prolongement de la volute, et donc la volute et le distributeur sont 

modélisés tous les deux par une seule tuyère isentropique dont l’entrée est à l’indice 0 et la 

sortie est à l’indice 2. L’espace entre la volute et la roue est représenté par le passage entre la 

sortie distributeur (indice 2) et l’entrée roue (indice 3). La roue est représentée par une tuyère 

isentropique sur laquelle est appliquée une détente isentropique de 3 à 4. Après la sortie de la 

roue, une perte de charge est calculée avant d’arriver à la sortie turbine s.  

 
Figure 4-5: Schéma du modèle de débit masse turbine: 2 tuyères isentropiques avec un volume intermédiaire et une 

perte de charge en entrée et en sortie de la turbine 

La Figure 4-6 montre le schéma de l’écoulement à travers une turbine radiale avec les différents 

composants de la turbine. Pour pouvoir modéliser l’écoulement à travers la turbine comme un 

écoulement à travers des tuyères, il faut connaitre la géométrie et les dimensions de la turbine, 

et surtout les sections de passage à travers les différents composants.  
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a. b.  

c.  
Figure 4-6: Schéma d'une turbine radiale de suralimentation : a. différents composants de la turbine, b. différents 

indices de l’écoulement à travers la turbine, c. schéma du distributeur à volute [6] 

Dans le cas de la turbine étudiée, le distributeur est sans aubages et fait donc partie de la volute. 

Une fois passé dans la volute spirale, l’écoulement sort du distributeur pour entrer dans la roue 

avec un certain angle d’attaque. Cet angle peut être calculé de différentes manières. Une pre-

mière approche est celle de Watson et Janota [12]. Dans leurs travaux, ceux-ci présentent une 

méthode de calcul de l’angle de l’écoulement en sortie de la volute (ou en entrée de la roue) qui 

consiste à appliquer la conservation du moment angulaire ou moment cinétique à l’écoulement 

dans la volute et le distributeur, et en particulier sur la section d’entrée volute et la section de 

sortie de la volute ou du distributeur qui est presque la section d’entrée roue. Parmi les hypo-

thèses appliquées pour ce calcul, on constate l’hypothèse d’écoulement unidimensionnel et per-

manent mais l’hypothèse la plus forte est de considérer l’écoulement à travers la volute comme 

incompressible. Cette hypothèse est nécessaire pour pouvoir résoudre le système après avoir 

appliqué le principe de continuité et la conservation du moment cinétique en entrée et en sortie 

de la volute.  
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Figure 4-7: Schéma de la volute en forme spirale de la turbine radiale: Watson et Janota [12] 

En prenant l’hypothèse d’un mouvement circulaire en spirale pour le fluide dans la volute et le 

distributeur, le moment cinétique d’une particule en rotation est égal au produit moment d’iner-

tie par la vitesse angulaire. Le moment d’inertie étant le produit de la masse par le carré du 

rayon, il est possible d’obtenir l’expression du moment cinétique. En considérant aussi que la 

volute et le distributeur font leur rôle parfaitement en accélérant le fluide, le moment cinétique 

est conservé.  

En utilisant les équations de la conservation du moment cinétique (IV-1) et de la continuité (IV-

2), et en s’appuyant sur les triangles de vitesses, l’angle d’attaque du fluide en sortie de la volute 

α2 peut être calculé.  

ur.V cte   (IV-1)  

0 0 u,0 2 2 r,2 2 2 2 r,2m A V A V 2 r e V         (IV-2)  

Dans le cas de la turbine étudiée (K9Kgen5) le calcul de l’angle α2 donne un résultat de 70°. 

La roue de la turbine est présentée dans la Figure 4-8 et la Figure 4-9. C’est une roue turbine à 

entrée radiale et sortie axiale. L’entrée est considérée complètement radiale alors que la sortie 

est axiale mais les aubages présentent un certain angle de sortie de la roue. La roue tourne à une 

vitesse de rotation N qui sera introduite dans le calcul des caractéristiques du fluide dans la roue 

où le repère tournant sera étudié. 

 
Figure 4-8: Schéma de la roue de la turbine avec les grandeurs géométriques mesurées 
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Figure 4-9: Photos de la roue turbine avec l'angle de sortie des aubages β2 au rayon moyen 

Pour la suite du calcul, il est nécessaire de tracer les triangles des vitesses dans les différentes 

positions correspondantes. La Figure 4-10 représente le schéma de la vitesse V2 en sortie du 

distributeur avec ses deux composantes : tangentielle V2,tangentielle et radiale V2,radiale.  

. 

 
Figure 4-10: vitesse absolue en sortie distributeur et ses composantes radiale et tangentielle 

Après la sortie du distributeur, le fluide passe dans l’espace intermédiaire avant d’entrer dans 

la roue ; en considérant l’entrée de l’écoulement dans la roue comme radiale, la vitesse relative 

d’entrée roue W3 devient la même que la composante radiale de la vitesse absolue V3r. la Figure 

4-11 montre le triangle des vitesses en entrée de la roue. En fait l’espace entre la sortie du 

distributeur et l’entrée de la roue est négligé en tant que distance parcourue par le fluide mais 

apparait comme perte par inadaptation de l’écoulement en passant de 2 à 3. 

 
Figure 4-11: triangle des vitesses en entrée roue 

Une fois le fluide passé dans la roue, la sortie est axiale avec un certain angle. En considérant 

le nombre d’aubages assez élevé, il est possible de considérer que l’angle de sortie du fluide est 

le même que l’angle de sortie des aubages ; cet angle est l’angle β4 qui apparait dans la Figure 

4-12 qui montre le triangle des vitesses en sortie roue.  
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Figure 4-12: triangle des vitesses sortie roue 

Le calcul du débit masse turbine est ensuite réalisé en deux étapes. En fixant la température et 

la pression d’arrêt en entrée turbine, et en variant la pression de sortie pour balayer la plage de 

taux de détente la plus étendue possible, le calcul du débit est effectué de la manière suivante.  

 Première partie : calcul des valeurs initiales 

Une première étape de calcul est effectuée en considérant la détente dans les deux tuyères 

comme isentropique sans appliquer de pertes de charge en entrée, ni en sortie. Ce calcul est 

effectué pour obtenir des valeurs initiales à introduire dans les équations du modèle réel. Pour 

ce calcul, une série d’équations est utilisée pour calculer les caractéristiques du fluide aux dif-

férents endroits de la turbine. Les sections de passage du fluide sont calculées à partir des gran-

deurs géométriques : 

  

2 2 2S 2. .e .r   Sortie distributeur (IV-3)  

3 3 3 3 3S 2. .e .r Z.e .ep    Entrée roue (IV-4)  

   2 2

4 4 moyeu 4 moyeu 3S r r Z r r ep        Sortie roue (IV-5)  

La sortie de la roue se fait à travers une section annulaire, donc un rayon moyen est calculé : 

2 2

4 moyeu

4,moy

r r
r

2


  

 (IV-6)  

En appliquant l’hypothèse d’écoulement sans pertes de charge en entrée de la turbine, et du fait 

qu’il n’y a pas de travail de parties mobiles et que l’écoulement est adiabatique dans cette partie, 

les pressions et les températures d’arrêt sont les mêmes tout au long du conduit entre l’entrée 

de la turbine et la sortie du distributeur. 

Une valeur initiale de pression de sortie distributeur est proposée pour lancer le calcul du fait 

que le système d’équations n’est pas implicite et nécessite une boucle d’itérations. Cette valeur 

initiale peut être considérée de telle sorte à obtenir une détente avec presque le même taux dans 

le stator et dans le rotor. Une fois le calcul réalisé, une autre valeur de la pression en sortie du 

distributeur est calculée et cette valeur est introduite de nouveau dans le système d’équations 

jusqu’à ce que le système converge. 

Le nombre de Mach est ensuite calculé en utilisant les pressions statique et totale en sortie du 

distributeur : 

 

1

i,2

2

2

P 2
M 1

P 1




 
         
  

 

 (IV-7)  
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Une fois le nombre de Mach calculé, un test est effectué pour vérifier s’il y a un blocage sonique 

ou non. S’il y a blocage sonique, la valeur du nombre de Mach devient égal à 1 et le calcul 

continue ensuite. Les caractéristiques du fluide (température, vitesse, masse volumique) sont 

calculées en utilisant les grandeurs données (température et pression d’arrêt) et le nombre de 

Mach calculé. 

i,2

2
2

2

T
T

1
1 M

2


  

  
 

 
 (IV-8)  

2 2 2V M rT     (IV-9)  

2
2

2

P

r T
 


 

 (IV-10)  

Dans le cas de blocage sonique, des grandeurs supplémentaires sont calculées pour considérer 

le décalage de pression afin de boucler le calcul. 

Une fois la vitesse et la masse volumique en sortie du distributeur calculées, le débit à travers 

la première tuyère peut être calculé : 

 2 2 2 2 2m V S cos        (IV-11)  

Pour passer au calcul de la deuxième tuyère, il faut appliquer une hypothèse sur la perte qui 

existe dans le volume entre les deux tuyères. Une première hypothèse possible pour initialiser 

le calcul est de considérer que la vitesse du fluide en sortie du distributeur est convertie en 

chaleur : 

i,3 2P P   (IV-12)  

En appliquant le premier principe de la thermodynamique entre la sortie du distributeur et l’en-

trée de la roue, le fluide est considéré comme un gaz parfait, l’écoulement est adiabatique et il 

n’y a pas de travail de parties mobiles, la température d’arrêt est conservée : 

i,3 i,2T T   (IV-13)  

Une autre hypothèse est aussi appliquée : l’angle de sortie du distributeur α2 est considéré le 

même en entrée roue et la vitesse radiale qui est la vitesse débitante est aussi la même : 

3,radiale 2,radialeV V   (IV-14)  

D’après le triangle de vitesses de la Figure 4-11 : 

3 3,radialeW V   (IV-15)  

2 2

3 3 3V U W    (IV-16)  

La température statique est ensuite calculée ainsi que le nombre de Mach: 
2

3
3 i,3

p

V
T T

2c
   

 (IV-17)  

3
3

3

V
M

rT



 

 (IV-18)  

Un autre nombre de Mach est aussi calculé : c’est le nombre de Mach relatif ou nombre de 

Mach dans le repère tournant. Il est calculé à partir de la vitesse relative ; il prend en considé-

ration la rotation de la roue.  
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3
3,R

3

W
M

rT



 

 (IV-19)  

Un autre test est appliqué sur le nombre de Mach absolu et le nombre de Mach relatif pour 

vérifier s’il y a blocage sonique ou non. Les autres caractéristiques du fluide en entrée roue sont 

ensuite calculés : 

i,3

3

1
2

3

P
P

1
1 M

2







   
   
  

 
 (IV-20)  

1
2

i,R,3 3 3,R

1
P P 1 M

2



   
     

  
 

 (IV-21)  

2

3
i,R,3 3

p

W
T T

2c
   

 (IV-22)  

 

Pi,R,3 est la pression totale en entrée roue dans le repère tournant ; elle est calculée à partir de la 

vitesse relative ou le nombre de Mach relatif. Ti,R,3 est température totale en entrée roue dans le 

repère tournant ; elle est calculée à partir de la vitesse relative ou le nombre de Mach relatif.  

La masse volumique est ensuite calculée ainsi que le débit masse en entrée roue : 

3
3

3

P

r T
 


  (IV-23)  

3 3 3,radiale 3m V A      (IV-24)  

La pression totale relative est conservée à travers la roue, ainsi que la température totale relative 

du fait que l’écoulement soit isenthalpique dans le repère tournant et qu’il n’y a pas de pertes 

de charge : 

i,R,4 i,R,3P P   (IV-25)  

i,R,4 i,R,3T T   (IV-26)  

La conservation de la température totale relative (enthalpie totale relative) vient du fait que la 

variation du rayon entre l’entrée et la sortie de la roue est considéré négligeable et donc la 

conservation de la rothalpie correspond à la conservation de l’enthalpie totale relative (en né-

gligeant la variation de U). De plus, le calcul n’est pas basé sur un modèle d’écoulement dans 

la roue, mais en remplaçant la roue par une tuyère. Pour prendre en considération la rotation, 

les vitesses utilisées dans le calcul sont les vitesses relatives mais la tuyère est identique à la 

précédente. Le repère est donc lié à la roue et l’écoulement est étudié en tant qu’unidimension-

nel linéaire. 

La vitesse d’entrainement en sortie roue est calculée à partir du rayon moyen de sortie déjà 

calculé : 

4 4,moyen

N
U r

30


   

 (IV-27)  

La pression de sortie étant introduite initialement, il est possible de calculer le nombre de Mach 

relatif en sortie de la roue M4,R : 
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 

1

i,R,4

4,R

4

P 2
M 1

P 1




 
         
  

 

 (IV-28)  

Un test de blocage sonique est effectué sur le nombre de Mach calculé pour pouvoir calculer le 

reste des caractéristiques du fluide à la sortie de la roue : 

i,4

4
2

4,R

T
T

1
1 M

2


  

  
 

 
 (IV-29)  

4 4,R 4W M rT     (IV-30)  

 4,axiale 4 4V W cos     (IV-31)  

4
4

4

P

r T
 


 

 (IV-32)  

Il est ainsi possible de calculer le débit masse à la sortie de la roue turbine : 

4 4 4,axiale 4m V S     (IV-33)  

Les deux débits calculés en sortie distributeur et en sortie roue sont différents alors qu’ils doi-

vent être égaux. Pour les égaliser, la pression intermédiaire (sortie distributeur) est changée de 

façon à minimiser l’écart entre les deux débits. Pour la nouvelle valeur de pression intermédiaire 

P2 obtenue, le calcul est répété. Cette boucle de calcul est répétée jusqu’à ce que l’écart entre 

les deux débits devienne inférieur à la valeur de précision fixée.  

 Deuxième partie : Calcul principal 

Une fois ce calcul terminé, les résultats obtenus sont les résultats d’une détente isentropique 

dans deux tuyères avec un volume intermédiaire. Pour ajouter les pertes de charge, les valeurs 

obtenues précédemment sont utilisées comme valeurs initiales de calcul pour commencer par 

un point qui permet de converger. Les pertes de charge en entrée turbine sont appliquées de 

façon à avoir une chute de pression d’arrêt entre l’entrée de la turbine et l’entrée du distributeur. 

Pour les pertes de charge en sortie de la turbine, un écart de pression d’arrêt est appliqué entre 

la pression d’arrêt en sortie de la roue et la pression d’arrêt en sortie de la turbine. Les pertes de 

charge dépendent de 2 coefficients de pertes modulable qui sont des paramètres de contrôle du 

modèle : k1 et k2 : 

2

i,e i,1 1 e e

1
P P k V

2
      

 (IV-34)  

2

i,4 i,s 2 4 4

1
P P k V

2
      

 (IV-35)  

Les pressions totales ainsi que les vitesses et les masses volumiques sont calculées à partir des 

valeurs obtenues dans le calcul précédent. 

Les mêmes équations utilisées dans la première partie sont utilisées de nouveau pour le calcul 

des caractéristiques du fluide aux différents endroits de la turbine. Une valeur initiale de pres-

sion intermédiaire (P2) est utilisée pour lancer le calcul et un coefficient d’inadaptation φ2 est 

appliqué sur le fluide en sortie du distributeur : 
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 

1

i,2

2 2

2

P 2
M 1

P 1




 
           
  

 

 (IV-36)  

Un test de blocage sonique est effectué sur le nombre de Mach calculé, et ensuite les caracté-

ristiques du fluide en sortie du distributeur sont calculées pour pouvoir calculer le débit à travers 

cette section. 

i,2

2
2

2

T
T

1
1 M

2


  

  
 

 
 (IV-37)  

2 2 2V M rT     (IV-38)  

2
2

2

P

r T
 


 

 (IV-39)  

 2 2 2 2 2m V S cos        (IV-40)  

Pour l’espace qui sépare le distributeur de la roue, l’hypothèse est la même que dans la première 

partie : la vitesse est convertie en chaleur et l’écoulement est isenthalpique.  

i,3 2P P   (IV-41)  

En appliquant le premier principe de la thermodynamique sur cette partie où l’écoulement est 

adiabatique et il n’y a pas de parties mobiles, la température totale se conserve : 

i,3 i,2T T   (IV-42)  

L’entrée du fluide dans la roue est considérée radiale et la composante radiale de la vitesse est 

la même à la sortie du distributeur et à l’entrée de la roue. 

3,radiale 2,radialeV V   (IV-43)  

Le reste des vitesses en entrée roue est calculé à partir du triangle des vitesses comme dans la 

partie précédente, et ensuite le reste des caractéristiques du fluide en entrée de la roue est calculé 

y compris les nombres de Mach absolu et relatif. Un test de blocage sonique est effectué sur ces 

nombres de Mach calculés. La pression et la température totales relatives en entrée roues sont 

ensuite calculées pour pouvoir continuer le calcul dans le reste du modèle. 

3
3

3

V
M

rT



 

 (IV-44)  

3
3,R

3

W
M

rT



 

 (IV-45)  

1
2

i,R,3 3 3,R

1
P P 1 M

2



   
     

  
 

 (IV-46)  

2

3
i,R,3 3

p

W
T T

2c
   

 (IV-47)  

Le débit est aussi calculé en entrée de la roue : 

3
3

3

P

r T
 


  (IV-48)  
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3,imp 3 3,radiale 3m V A      (IV-49)  

Pour le calcul effectué en sortie roue, la même démarche est appliquée comme dans le cas 

précédent : 

4 4,moyen

N
U r

30


   

 (IV-50)  

 

1

i,R,4

4,R

4

P 2
M 1

P 1




 
         
  

 

 (IV-51)  

i,4

4
2

4,R

T
T

1
1 M

2


  

  
 

 
 (IV-52)  

4 4,R 4W M rT     (IV-53)  

 4,axiale 4 4V W cos     (IV-54)  

4
4

4

P

r T
 


 

 (IV-55)  

Et le débit est ainsi calculé : 

4 4 4,axiale 4m V S     (IV-56)  

Les deux débits ṁ2 et ṁ4 sont comparés et la pression intermédiaire P2 est calculée à partir de 

ces deux débits de façon à minimiser l’écart entre les deux, et le calcul est repris autant de fois 

que nécessaire pour minimiser l’écart entre les deux débits jusqu’à la précision souhaitée. A 

chaque fois que la pression intermédiaire est changée, le calcul recommence avec le nombre de 

Mach M2. 

Les résultats de calcul de ce modèle sont représentés dans la Figure 4-13. Les courbes sont 

tracées avec des coefficients de pertes de charge et de pertes par inadaptation ajustées pour faire 

passer chaque courbe par les points expérimentaux. Cette technique est ensuite abandonnée car 

les coefficients changent beaucoup d’une iso-vitesse à l’autre sans une signification physique 

importante et l’hypothèse d’écoulement incompressible dans la volute n’est pas considérée très 

réaliste. D’autres modèles sont ensuite développés en prenant en compte les problèmes rencon-

trés sur ce modèle.  
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Figure 4-13: modèle débit turbine 1:débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le turbocompres-

seur à géométrie fixe K9Kgen5. Points de la courbe enveloppe en bleu, points de l'iso-vitesse 100 000 tr.min-1 en cyan, 

points de l'iso-vitesse 150 000 tr.min-1 en rouge (au-dessus), points de l'iso-vitesse 200 000 tr.min-1 en rouge (au-des-

sous), modèle programmé en vert 

 Modèle turbine roue bloquée : courbe enveloppe 0 tr.min-1 

 

La courbe enveloppe correspond à la courbe de débit obtenue lorsque la roue est bloquée. L’ex-

périence montre que cette courbe est située au-dessus de toutes les autres. Pour les autres 

courbes, on remarque que plus le régime est élevé, plus le débit est faible pour un taux de détente 

donné. Le blocage sonique est aussi décalé vers la droite (taux de détente plus élevé) lorsque la 

vitesse de rotation augmente. La plus petite vitesse de rotation mesurée étant de l’ordre de 

40 000 tr.min-1, une courbe enveloppe est tracée de façon à majorer toutes les autres courbes. 

Cette courbe passe par le point (1;0) car pour un taux de détente égal à 1 et une roue qui ne 

tourne pas, le débit est nul. Cette courbe enveloppe sera la base des modèles développés ensuite 

car ils seront basés sur le principe de tuyères pour le rotor et le stator. L’étape initiale de la 

modélisation sera de considérer la roue bloquée. Une fois les équations validées, une vitesse 

non nulle peut être introduite dans le modèle pour générer les iso-vitesses de plus en plus éle-

vées mais qui correspondent à des débits de plus en plus faibles.  
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Figure 4-14: modèle débit turbine 1 roue bloquée: débit masse turbine corrigé en fonction du taux de détente pour le 

turbocompresseur à géométrie fixe K9Kgen5. Points de la courbe enveloppe en étoiles bleu clair, modèle turbine roue 

bloquée programmé de la courbe enveloppe 0 tr.min-1 en vert, modèle programmé d’une seule tuyère isentropique en 

rouge, indice de blocage en bleu foncé (0 pas de blocage sonique, 0.1 blocage sonique dans la première tuyère, 0.2 blo-

cage sonique dans la deuxième tuyère) 

La Figure 4-14 montre le tracé de la courbe enveloppe en étoile cyan et le modèle turbine 1 

présenté dans la partie 4.1.3 donne la courbe tracée en vert qui correspond au calcul effectué 

pour N=0 tr.min-1. Les coefficients de pertes présentés en détails dans le modèle sont calibrés 

de façon à ce que la courbe corresponde aux points. Le tracé en rouge est le modèle de l’équation 

de Barré de Saint Venant pour la détente isentropique à travers une tuyère : cette courbe est 

tracée pour montrer la différence entre le modèle d’une tuyère et celui de deux tuyères en série 

avec des pertes de charge. La ligne bleu est un indice de calcul qui permet de savoir s’il y a un 

blocage sonique ou non : la valeur 0 indique qu’il n’y a pas de blocage sonique, la valeur 0.1 

indique qu’il y a un blocage sonique dans la première tuyère, la valeur 0.2 indique qu’il y a un 

blocage sonique dans la deuxième tuyère et la valeur 0.3 indique qu’il y a un blocage sonique 

dans les deux tuyères. Le blocage sonique dans la première ou dans la deuxième tuyère dépend 

principalement des coefficients attribués durant le calcul. Dans le cas de la Figure 4-14, le blo-

cage sonique a lieu dans la deuxième tuyère pour un taux de détente de la turbine de 3.6.  
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4.1.4 Nouveau modèle débit turbine 2 : 
Ce modèle ressemble au modèle précédent dans la structure générale : l’écoulement à travers 

la turbine est modélisé comme un écoulement à travers deux tuyères en série avec un espace ou 

un volume intermédiaire. Le schéma est le même que celui présenté dans la Figure 4-5 et les 

indices des positions sont les mêmes mais les hypothèses de calcul sont différentes.  

Premièrement, la deuxième tuyère dans ce modèle n’est pas isentropique et l’écoulement à tra-

vers cette tuyère présente un gain d’entropie contrôlé par un rendement par rapport à l’isentro-

pique. Ce rendement ηisentr2 servira comme paramètre de réglage pour le modèle. 

La pression totale d’entrée est fixée à 6 bar et la pression de sortie est variable pour balayer la 

plus grande marge possible de zone de détente. La pression et la température d’arrêt sont con-

sidérées constantes entre l’entrée de la turbine (e) et l’entrée de la volute (0) et c’est à partir de 

cette position que le calcul commence.  

Une valeur initiale de la pression intermédiaire P2 est posée. Cette valeur change avec chaque 

itération. Le calcul s’effectue en deux parties : dans la première partie, les caractéristiques de 

l’écoulement sont calculées dans la première tuyère et dans la deuxième partie, ce sont les ca-

ractéristiques de l’écoulement dans la deuxième tuyère qui sont calculées. Une fois le calcul 

effectué dans chaque tuyère, le débit est calculé dans les deux tuyères et la valeur de la pression 

intermédiaire est changée pour minimiser l’écart entre les deux débits.  

 Calcul de la première tuyère  

A partir de la température et de la pression d’arrêt en entrée de la volute, le reste des caractéris-

tiques du fluide en entrée de la volute et en sortie du distributeur sont calculées. Une valeur 

initiale de la vitesse absolue en entrée de la volute V0 est posée et le calcul est effectué par 

itération car le système d’équations n’est pas explicite. 
2

0
0 i,0

V
T T

2cp
   

 (IV-57)  

0
0
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V
M

rT



 

 (IV-58)  

i,0

0

1
2

0

P
P

1
1 M

2







  
 

 

 
 (IV-59)  

0
0

0

P

rT
   

 (IV-60)  

Dans ce modèle, un nouveau terme est utilisé : la température de sortie isentropique. Cette tem-

pérature est la température de sortie du gaz de la tuyère lorsque la détente à travers cette tuyère 

est isentropique. La température de sortie isentropique de la première tuyère est Tisentr,2 : 
1

2
isentr,2 0

0

P
T T

P



 
  

 
 

 (IV-61)  

La température réelle de sortie du distributeur est considérée égale à la température de sortie 

isentropique: 
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2 isentr,2T T   (IV-62)  

En appliquant le premier principe de la thermodynamique sur cette tuyère où il n’y a pas de 

parties mobiles, la température totale se conserve : 

i,2 i,0T T   (IV-63)  

Les autres caractéristiques du fluide sont calculées ensuite : 

 2 i,2 2V 2cp T T    (IV-64)  

2
2

2

V
M

rT



 

 (IV-65)  

Un test est ensuite appliqué pour vérifier s’il y a un blocage sonique ou non, et selon la valeur 

obtenue de M2 le calcul continue dans une de deux possibilités. Dans les deux cas, la masse 

volumique du fluide ainsi que les différentes composantes de la vitesse (radiale et tangentielle) 

et la pression totale sont calculées : 

1
2

i,2 2 2

1
P P 1 M

2



  
   

 
 

 (IV-66)  

2
2

2

P

rT
   

 (IV-67)  

En appliquant la conservation du moment cinétique entre l’entrée de la volute et la sortie du 

distributeur, il est possible de calculer la composante tangentielle de la vitesse en sortie du 

distributeur. La composante radiale est ensuite calculée à partir du triangle des vitesses montré 

dans la Figure 4-10 : 

0 0
2,u

2

r V
V

r
  

 (IV-68)  

2 2

2,r 2 2,uV V V    (IV-69)  

Le débit masse à travers la 1ère tuyère est ensuite calculé et en appliquant le principe de conti-

nuité entre l’entrée de la volute et la sortie du distributeur, une nouvelle valeur de la vitesse 

absolue V0 : 

2 2 2 2,rm S V      (IV-70)  

2 2 2,r

0

0 0

S V
V

S

  


 
 

 (IV-71)  

Cette valeur de V0 est ensuite introduite au début du calcul et les itérations sont répétées jusqu’à 

convergence.   
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 Calcul de la deuxième tuyère  

La vitesse débitante (radiale) est conservée entre la sortie du distributeur et l’entrée de la roue : 

3,r 2,rV V   (IV-72)  

3 3,rW V   (IV-73)  

La pression statique et la température statique sont maintenues constantes dans l’espace qui 

sépare la sortie du distributeur de l’entrée de la roue, et la température d’arrêt relative est cal-

culée : 

3 2P P   (IV-74)  

3 2T T   (IV-75)  

2

3
i,3,R 3

W
T T

2cp
   

 (IV-76)  

La pression statique est aussi maintenue constante entre la sortie de la roue et la sortie de la 

turbine : 

4 sP P   (IV-77)  

La vitesse d’entrainement en entrée de la roue est aussi calculée : 

3
3

.r .N
U

30


  

 (IV-78)  

Comme dans le cas de la première tuyère, une valeur initiale de la vitesse radiale d’entrée dans 

la roue V3,r est posée et le calcul est effectué en boucles d’itération jusqu’à ce que la valeur 

introduite et la valeur calculée de cette vitesse soient égales. Le calcul commence avec le 

triangle des vitesses en entrée de la roue de la Figure 4-11 : 

2 2

3 3,r 3V V U    (IV-79)  

3 3,rW V   (IV-80)  

Les autres caractéristiques du fluide sont ensuite calculées : 
2

3
3 i,3,R

W
T T

2cp
   

 (IV-81)  

3
3

3

V
M

rT



 

 (IV-82)  

2

3
i,3 3

V
T T
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   

 (IV-83)  
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i,3 3 3
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P P 1 M

2



  
   

 
 

 (IV-84)  

Le nombre de Mach relatif est ensuite évalué pour pouvoir calculer la pression d’arrêt relative : 

3
3,R

3

W
M

rT



 

 (IV-85)  
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1
2

i,3,R 3 3,R

1
P P 1 M

2



  
   

 
 

 (IV-86)  

En appliquant la 1ère loi de la thermodynamique dans le repère tournant entre l’entrée et la 

sortie de la roue, l’écoulement étant adiabatique, et en considérant la variation de rayon négli-

geable, la température totale relative se conserve : 

i,4,R i,3,RT T   (IV-87)  

La détente dans la seconde tuyère n’est pas isentropique, donc avec un rendement par rapport à 

l’isentropique, il est possible de calculer une température de sortie isentropique qui est la tem-

pérature de sortie de la tuyère si l’écoulement était isentropique. Cette température Tisentr,4 peut 

être calculée à partir de la température d’entrée et des pressions d’entrée et de sortie : 
1

4
isentr,4 3

3

P
T T

P



 
  

 
 

 (IV-88)  

La température réelle de sortie de la tuyère est ensuite calculée à partir de la température de 

sortie isentropique et du rendement par rapport à l’isentropique : 

 4 3 3 isentr,4 isentr,4T T T T      (IV-89)  

Les autres vitesses et le nombre de Mach relatif peuvent donc être calculés en sortie de la roue : 

 4 i,4,R 4W 2cp T T   
 (IV-90)  

4
4,R

4

W
M

rT



 

 (IV-91)  

Comme dans les cas précédents, un test est effectué pour vérifier s’il y a un blocage sonique ou 

non. Dans le cas du blocage sonique, un calcul des caractéristiques du fluide est effectué en 

considérant une onde de choc ou une variation brusque de pression. Dans les deux cas (blocage 

ou non) le reste des caractéristiques du fluide en sortie de la roue est calculé pour pouvoir cal-

culer le débit masse traversant la roue et ensuite calculer la composante radiale de la vitesse 

d’entrée dans la roue V3,r à partir du principe de continuité pour la comparer à la valeur intro-

duite initialement. Si les deux valeurs sont différentes, le calcul est refait avec la nouvelle valeur 

de la vitesse autant de fois que nécessaire jusqu’à ce que les deux valeurs de V3,r introduite et 

calculée soient égales. Une fois cette égalité assurée, le débit masse à travers la roue peut être 

calculé. 

1
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i,4,R 4 4,R

1
P P 1 M
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

  
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 (IV-92)  

4
4

4
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rT
   

 (IV-93)  

4 4 4 4,am S V     (IV-94)  

4 4 4,a

3,r

3 3

S V
V

S

  


 
 

 (IV-95)  

Une fois le calcul terminé, le système converge et donne une valeur du débit masse ṁ4 calculé.  
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 Mise en commun des deux tuyères  

Une fois le calcul terminé dans chaque tuyère, les résultats montrent deux débits calculés : ṁ2 

et ṁ4. Ces deux débits sont comparés et tant qu’ils ne sont pas égaux les itérations sont faites 

en changeant la valeur de la pression intermédiaire P2 de façon à minimiser l’écart entre les 

deux débits. Chaque fois qu’une valeur de la pression intermédiaire est calculée, les boucles de 

calcul de chaque tuyère sont effectuées séparément et les résultats sont ensuite groupés dans la 

comparaison des débits. Pour le moment, le système ne converge pas. Ce type de code permettra 

de calculer les caractéristiques du fluide à travers les différents composants du modèle et le 

débit à travers le modèle.  
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4.2 Modélisation des pertes mécaniques dans le turbocompresseur  

Le rendement turbine fourni par les constructeurs de turbocompresseurs sont toujours sous la 

forme du produit du rendement mécanique par le rendement isentropique. Pour évaluer puis 

extrapoler ce rendement isentropique, il est donc nécessaire de connaitre la valeur du rendement 

mécanique. L’étude [89] concerne la modélisation du frottement visqueux au niveau du palier 

de l’arbre d’un turbocompresseur. Un modèle de frottement ainsi qu’un modèle de viscosité de 

l’huile sont choisis s’adaptant au mieux au type de palier utilisé. Des calculs sont effectués pour 

évaluer le couple de frottement visqueux obtenu avec ce modèle sur le turbocompresseur 

K9Kgen5 présenté dans la partie 3.1.1. 

 
Figure 4-15: Système de paliers de rotor d'un turbocompresseur [80] 

La Figure 4-15 montre une vue de l’arbre du turbocompresseur étudié avec les paliers et le 

circuit de lubrification. Le corps central est représenté dans la Figure 4-16 : il est composé d’un 

arbre (bleu) et d’un palier (rouge) contenant des alvéoles qui favorisent l’écoulement de l’huile 

vers l’extérieur, créant ainsi une fine couche de fluide au niveau de l’épaulement gauche.  

 
Figure 4-16: Schématisation du palier du turbocompresseur étudié  
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Le palier tout seul est présenté dans la Figure 4-17. Ces figures montrent les rainures et les trous 

dans lesquels passe l’huile pour lubrifier l’ensemble de l’arbre en position radiale et axiale. 

a.                        b.  
Figure 4-17: palier fluide du turbocompresseur étudié. a. vue numéro 1, b. vue numéro 2 

4.2.1 Frottement fluide palier 
Le palier est lisse et constitué d’un arbre et d’un coussinet. L’arbre étudié possède deux niveaux 

(voir Figure 4-16) qui seront modélisés séparément. Le calcul effectué est celui du couple de 

frottement exercé par l’huile sur l’arbre. Le processus de calcul des performances du palier est 

constitué de trois parties : 

 Ecriture de l’équation de Reynolds [81]. 

 Définition des conditions aux limites sur la pression (alimentation en lubrifiant). 

 Résolution et calcul des performances. 

L’équation de Reynolds dérive des équations de Navier-Stokes en utilisant les hypothèses sui-

vantes : 

 Fluide Newtonien non pesant 

 Régime laminaire et permanent 

 Milieu continu (pas de rupture du film et pas de changement de phase) 

 Surfaces de contact planes et contact du fluide sur les parois sans glissement 

 Epaisseur du film petite devant les autres dimensions de l’écoulement et température 

constante suivant l’épaisseur 

Pour la mise en place du calcul du frottement palier, les hypothèses suivantes sont adoptées : 

 Régime hydrodynamique : le film d’huile est maintenu à une épaisseur constante dûe à 

la vitesse de rotation de l’arbre 

 Ecoulement isotherme à régime de rotation donné 

 Le jeu radial cr est très petit devant le rayon r: cr/r<<1 

 Conditions aux limites de Gümbel [81] pour la résolution de l’équation de Reynolds : 

le film lubrifiant est considéré continu (i.e. pas de rupture du film) et les pressions né-

gatives (dues à de fortes charges et des pressions d’alimentation faibles) sont négligées. 

La Figure 4-18 explicite la répartition de la pression d’huile au sein du palier dans les 

conditions de Gümbel. 
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Figure 4-18: Répartition de la pression d'huile autour de l'arbre du turbocompresseur pour des conditions de Gümbel 

[81] 

L’expression du couple de frottement du palier du côté extérieur est calculé de deux manières 

différentes selon les dimensions de ce palier ; si le diamètre de ce palier est assez inférieur à sa 

longueur ou non. Les expressions de calcul deviennent donc : 

2 2
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frott,ext 22

r

. . .r .L 2 3
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Si contactL
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(IV-2)  

Où μ représente la viscosité dynamique de l’huile, cr le jeu radial, ε l’excentricité relative, L la 

longueur du palier, d le diamètre, r le rayon et ω la vitesse de rotation.  

La puissance de frottement peut être alors calculée à partir de l’équation : 

palier,ext frott,extW C .    (IV-3)  

 

4.2.2 Frottement fluide palier (cavité centrale / partie intérieure)  
Dû à des considérations dynamiques du rotor ainsi qu’à des spécifications de conception, l’arbre 

possède une partie centrale de diamètre inférieur au diamètre extérieur. 

Dans cette zone, l’excentricité est fortement réduite par rapport à celle de la partie extérieure. 

Le nombre de Reynolds, quant à lui, croît dans la cavité centrale : le comportement de l’écou-

lement de l’huile devient alors turbulent, et il n’est plus possible d’appliquer les expressions 

présentées dans la partie 4.2.1.  

Dans ce cas, le modèle d’écoulement de Couette est utilisé pour calculer la puissance de frotte-

ment dans la cavité [80]. Le couple de frottement est exprimé en fonction du coefficient de 

traînée, qui dépend du nombre de Reynolds comme le montre le Tableau 4-1. Dans cette équa-

tion, CD représente le coefficient de trainée et ρ la masse volumique de l’huile. 

 

 2 4

D contact int

frott ,int
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 (IV-4)  
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Dans cette équation, CD représente le coefficient de traînée et ρ la masse volumique de l’huile. 

 
Tableau 4-1: Dépendance du coefficient de traînée au nombre de Reynolds [80] 

Nombre de Reynolds Coefficient de traînée CD associé 

10<Re<63  
0.3 1

r int10 c / r Re   

64<Re<500  
0.3 0.6

r int2 c / r Re   

501<Re<10000  
0.3 0.5

r int1.03 c /r Re   

Re>10000  
0.3 0.2

r int0.065 c / r Re   

 

palier,int frott,intW C .    (IV-5)  

 

4.2.3 Frottement fluide butée  
 

Pour le calcul de la puissance de frottement dissipée dans la butée, les hypothèses suivantes 

sont appliquées : 

 Epaisseur des alvéoles négligeables devant l’épaisseur du fluide 

 Butée hydrostatique 

 Frottement sur les parois obtenu en intégrant la contrainte de cisaillement sur la surface 

de contact [81]. 

frott butée

b

.U
F .S

h


  

 (IV-6)  

butée frottW F .U   (IV-7)  

Où F est l’effort de frottement causé par la butée axiale et U la vitesse linéaire (U=r.ω). 

 

4.2.4 Frottement total  
La puissance de frottement totale devient donc la somme des différentes puissances de frotte-

ment déjà calculées : 

frott butée palier,int palier,extW W W W     (IV-8)  

En comparant les différentes puissances de frottement, Ẇpalier,int est négligeable (environ 100 

fois moins) devant les autres puissances mises en jeux. Elle sera négligée par la suite. Dans le 

cas étudié qui est le cas d’un palier court, l’expression de la puissance totale de frottement 

devient : 

 
 

 

2 32
2 2 ext contact

frott butée,ext butée,int
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b r
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h c 1 1

  
   
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 (IV-9)  
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 Expression de la viscosité μ  

Les propriétés de l’huile influent beaucoup sur le frottement au niveau des paliers et de la butée 

: notamment la viscosité, qui dépend fortement de la température. 

 Modèle de viscosité dynamique par interpolation exponentielle : L’huile utilisée est de 

type 10W40. Sa viscosité dynamique est connue à 40°C et 100°C [90]. La plage de 

température d’huile étudiée variant entre 25°C et 100°C, une interpolation exponentielle 

de la forme μ=a.eb.T peut être utilisée et en utilisant les valeurs expérimentales, l’équa-

tion devient : 
0.032.T0.3432.e    (IV-10)  

 Modèle de viscosité dynamique Wilcox & Booser [80] : Comme précisé au point précé-

dent, seuls deux points de viscosité sont connus. Ce modèle vérifie ces deux valeurs 

ainsi qu’une tendance exponentielle de la viscosité : 

 T 40

40 C.e
 

    Où 100 C

40 C

1
ln

60





 
    

 

 
(IV-11)  

 Modèle de viscosité dynamique Voguel [76] : 
b

T ca.e    
Où a=6.36.10-5 Pa.s 

b=1104.5 K 

c=162.55 K 

(IV-12)  

 

 

 

 
 

 
Figure 4-19: Représentation de la viscosité dynamique de l'huile en fonction de la température pour différents mo-

dèles de viscosité dynamique 

V
is

co
si

té
 d

yn
am

iq
u

e
 (

P
a.

 s
) 

Température (°C) 



Chapitre 4 : Modélisation  

 

 

189 

La Figure 4-19 montre que le modèle de Wilcox & Booser est très proche du modèle d’inter-

polation. Dans la suite, les modèles de viscosité dynamique utilisés seront le modèle de Vogel 

et le modèle de Wilcox & Booser. 

 Expression de l’excentricité relative ε  

Pour exprimer l’excentricité relative ε, il faut étudier la variation du débit d’huile en fonction 

de la vitesse de rotation. Pour le turbocompresseur étudié, la relation entre la vitesse de rotation 

et le débit volumique d’huile est linéaire. L’expression de l’excentricité relative devient donc : 

contact r ext

k

L .c .r
   Où v,huileQ

k 


  

 

(IV-13)  

Lcontact est la longueur de contact entre l’arbre et le palier, cr le jeu radial, rext le rayon extérieur 

de l’arbre.  

 Expression du frottement total  

L’expression du frottement devient donc : 
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 (IV-14)  

Cette expression peut être réarrangée et le résultat devient : 

   2

frott butée palierW A A . .f T     (IV-15)  

Où : 
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 (IV-17)  

Avec Abutée est l’expression des coefficients de pertes sur la butée, et Apalier est l’expression des 

coefficients de perte sur le palier. 

En appliquant les grandeurs géométriques et les valeurs mesurées sur le turbocompresseur étu-

dié K9Kgen5, les valeurs de Abutée et Apalier deviennent :  

Abutée=3,902.10-6 m3 et Apalier=11,37.10-6 m3.  

Le palier contribue ainsi aux trois quarts du frottement mécanique. 
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4.2.5 Mesures expérimentales des pertes mécaniques  
En utilisant les valeurs mesurées dans les conditions adiabatiques présentées dans les parties 

3.2.1.2 et le chapitre 2, il est possible de calculer les pertes mécaniques en calculant la puissance 

fournie par la turbine ainsi que celle consommée par le compresseur. Le rendement mécanique 

peut donc être calculé comme dans le chapitre 2. En plus de ça, les valeurs de températures, 

pressions et débit d’air et de l’huile sont utilisés pour le calcul des coefficients du modèle pré-

senté dans la partie 4.2.4.  

Le rendement mécanique expérimental est donc calculé de la manière suivante : 

   c c i,s,c i,e,c c p i,s,c i,e,cW m h h m c T T         (IV-18)  

   t t i,e,t i,s,t t p i,e,t i,s,tW m h h m c T T         (IV-19)  

 
 

c p i,s,c i,e,cc
méca

t t p i,e,t i,s,t

m c T TW

W m c T T

  
  

  
 

 (IV-20)  

4.2.6 Comparaison des modèles et des résultats expérimentaux 
En appliquant le modèle présenté avec les différentes expressions de la viscosité dynamique, et 

en considérant le jeu radial cr=0.6mm et le jeu axial hb=0.1mm pour le turbocompresseur étudié 

(K9Kgen5), le résultat est tracé dans la Figure 4-20.  

 

 

 
 

 

 
Figure 4-20: Tracé du rendement mécanique du turbocompresseur K9Kgen5 en fonction du taux de détente: mesures 

expérimentales (en bleu), modèle avec l'expression de viscosité dynamique de Vogel (en vert), modèle de rendement 

mécanique avec l'expression de viscosité dynamique de Wilcox & Booser (en rouge) 

Le modèle et l’expérience donnent des résultats globalement cohérents ce qui permet de valider 

en partie la démarche. Cependant, la tangente à l’origine est presque horizontale dans le cas du 

modèle : le rendement ne monte pas rapidement avec le taux de détente et la vitesse pour les 

faibles taux. Cela est dû à une montée lente en température au début des essais dont la source 

est liée à l’inertie thermique de l’ensemble. De plus, le rendement maximum atteint est élevé, 

aux alentours de 97%. Cela pousse à chercher d’autres sources de pertes dans le palier. Le 
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modèle construit dépend des paramètres cf et hb dont la détermination est très approximative et 

il n’est pas possible pour l’instant de les évaluer expérimentalement avec précision. 

 

En appliquant le modèle développé sur un autre turbocompresseur qui est le turbocompresseur 

HP M9Tgen4 du turbocompresseur bi étage présenté dans la partie 3.1.2.1, les résultats obtenus 

sont présentés dans la Figure 4-21. La procédure de calcul est la même que le cas précédent :  

 Les coefficients a et b de l’expression f(T) sont calculés par interpolation exponentielle 

des données de l’huile utilisée.  

 Les grandeurs géométriques nécessaires aux calculs sont mesurées.  

 Les valeurs de cf et hb sont estimées comme avant.  

 Le coefficient k est déterminé en reliant les valeurs de débit d’huile à celles du régime 

en imposant la pression d’entrée d’huile.  

 La température d’entrée d’huile est tracée en fonction du régime pour obtenir une loi de 

viscosité.  

 

 
 

 
Figure 4-21: Tracé du rendement mécanique du turbocompresseur HPM9Tgen4 en fonction du taux de détente: me-

sures expérimentales (en bleu), modèle avec l'expression de viscosité dynamique de Vogel (en vert), modèle de rende-

ment mécanique avec l'expression de viscosité dynamique de Wilcox & Booser (en rouge) 

Les résultats obtenus sont similaires à ceux du turbocompresseur précédent. Cela valide la ré-

pétabilité de cette approche pour les paliers.  

La Figure 4-22 montre les incertitudes de mesure du rendement expérimental calculé pour le 

turbocompresseur K9Kgen5. Le calcul des incertitudes est celui présenté dans la partie 2.4. Les 

incertitudes dans la Figure 4-22 sont relativement faibles. La dispersion calculée est de l’ordre 

de 1% pour tous les régimes.  
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Figure 4-22: Incertitudes de mesures du rendement expérimental du turbocompresseur K9Kgen5 en fonction du taux 

de détente  

4.2.7 Modélisation numérique  
Cette partie présente des méthodes de modélisation numériques permettant d’estimer certaines 

grandeurs locales auxquelles on ne peut pas avoir accès à travers les différentes mesures.  

L’approche numérique utilisée consiste à créer un modèle CFD en se basant sur la géométrie et 

certaines grandeurs mesurées du turbocompresseur 1. Le logiciel utilisé est STAR-CCM+. Une 

modélisation de type RANS-3D permanent est utilisée. Des simulations sont réalisées aussi 

bien en considérant l’écoulement laminaire ou turbulent. De plus, l’écoulement peut être mo-

délisé avec ou sans échanges thermiques pour comparer et critiquer l’hypothèse d’écoulement 

isotherme utilisée dans la partie théorique. 

Les modèles utilisés pour la simulation numérique sont : 

 Densité constante (ce modèle est discutable mais pour simplifier le calcul cette ap-

proche est adoptée). 

 Viscosité dynamique suivant la loi par interpolation exponentielle présenté dans la par-

tie 4.2.4.1.  

 Modèle de Spalart-Allmaras en cas de turbulence. 

Le maillage utilisé est présenté dans la Figure 4-23. Le maillage est fin du fait que les jeux entre 

l’arbre et le palier sont très faibles. Ceci constitue une contrainte de calcul en plus des hautes 

fréquences de rotation mises en jeu ce qui peut causer des erreurs de calcul.  
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Figure 4-23: Maillage utilisé pour les simulations numériques du modèle de pertes mécaniques sur les paliers du tur-

bocompresseur K9K gen5 (STAR-CCM+) 

Un modèle simplifié du couple de frottement est calculé en fonction de la vitesse de rotation N. 

La puissance de frottement est donc calculée : 
2

frott

N 10000 N 10000
W 16,8 21,3

20000 20000

    
      

   
 

Si 1N 70000tr.min  

(laminaire) 

(IV-21)  

2

frott

N 50000 N 50000
W 11 85,6

20000 20000

    
      

   
 

Si 1N 70000tr.min  

(turbulent) 

(IV-22)  

 

La Figure 4-24 compare le modèle numérique du rendement avec les résultats expérimentaux 

et les résultats des autres modèles. À des taux de compression moyens, le modèle numérique a 

tendance à surestimer la puissance de frottement. Cela peut être dû à la transition entre le régime 

laminaire et le régime turbulent autour de 70000 tr.min-1. Par ailleurs, à de hauts taux de com-

pression , le modèle numérique surestime légèrement la puissance de frottement : cela peut 

s’expliquer par le fait que le modèle prend en compte directement l’effet de la température 

(dépendance uniquement de N) et qu’en outre, le changement de phase est négligé ce qui cause 

des instabilités numériques à certains endroits.  
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Figure 4-24:Tracé du rendement mécanique du turbocompresseur en fonction du taux de détente: mesures expéri-

mentales (en bleu), modèle avec l'expression de viscosité dynamique de Vogel (en vert), modèle de rendement méca-

nique avec l'expression de viscosité dynamique de l’interpolation exponentielle (en rouge),  modèle numérique du ren-

dement sur STAR-CCM+ (en violet) 

Ce modèle numérique permet d’évaluer la puissance de frottement avec un coût de calcul mi-

nime et avec le moins de données, ce qui peut être intéressant dans certains cas de figures. 

L’ordre de grandeur de la puissance de frottement dissipée dans la partie interne de l’arbre était 

environ dix fois plus que celle de la partie extérieure à de faibles vitesses ce qui est en accord 

avec les hypothèses du début. 

De plus, il est possible de calculer l’augmentation locale de la température en fonction du ré-

gime pour évaluer l’hypothèse d’écoulement isotherme. Sur la Figure 4-25, une augmentation 

de la température a lieu effectivement dans la partie extérieure de l’arbre. 

 
Figure 4-25: Tracé de l'arbre du turbocompresseur modélisé avec l'augmentation de la température à N=50000tr.min-

1 (STAR-CCM+) 
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L’étude s’intéresse à l’augmentation moyenne de la température ΔT entre la température en 

entrée et la partie extérieure de l’arbre. Cette augmentation de la température est plus ou moins 

importante en fonction du régime et décrit un comportement quasi-linéaire comme le montre la 

Figure 4-26. 

 

 

 
 

 
Figure 4-26: Augmentation de la température locale moyenne entre l'entrée d’huile dans le corps central et la partie 

extérieur de l’arbre du turbocompresseur en fonction du régime turbocompresseur 

A hauts régimes, l’écart de température devient important. Cependant, cela entraîne deux effets 

différents : l’augmentation de la température diminue la viscosité dynamique ce qui diminue la 

puissance de frottement. En revanche, les échanges de chaleur seraient de plus en plus impor-

tants ce qui pourrait diminuer le rendement. La difficulté d’évaluer ces effets et le fait qu’ils 

pourraient éventuellement se compenser justifie l’approche adoptée même si cela pourrait être 

une perspective d’amélioration. 

 

4.2.8 Pistes d’amélioration du modèle de pertes mécaniques  
Pour améliorer la modélisation et le calcul des pertes mécaniques et ainsi le rendement méca-

nique, plusieurs pistes sont envisageables. Pour commencer, il est possible de prendre en con-

sidération les vibrations du turbocompresseur qui ont un effet important sur les pertes méca-

niques selon les travaux de Deligant [76] surtout dans le cas de mauvais équilibrage du turbo-

compresseur comme le montre la Figure 4-27. 
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Figure 4-27: Influence des vibrations sur la puissance de frottement d'un turbocompresseur [76] : rendement méca-

nique en fonction du régime turbocompresseur pour un turbocompresseur sans vibrations (en rose) et avec vibrations 

(en bleu) 

Une autre piste d’amélioration du modèle de pertes mécaniques est la prise en compte de la 

forme diphasique de l’huile dans le turbocompresseur. La modélisation diphasique entre en 

particulier en jeu pour la modélisation numérique. Une meilleure connaissance de ce mode di-

phasique permettrait entre autres d’affiner la modélisation à haute vitesse. Le Tableau 4-2 pré-

sente les grandeurs nécessaires afin de compléter et lancer le calcul du modèle diphasique. Ce-

pendant, faute de valeurs précises des valeurs approximatives qui sont introduites dans le mo-

dèle ce qui cause une non-convergence du programme. Ainsi, pour améliorer cette modélisa-

tion, une détermination de ces données permettrait une modélisation diphasique dont les effets 

sont prépondérants à haut régime. 

 
Tableau 4-2: Grandeurs nécessaires pour la modélisation diphasique de l'huile 

Liquide (huile) Gaz (vapeur d’huile) 

Chaleur de formation Capacité calorifique 

Masse Molaire Masse Molaire 

Enthalpie de formation Conductivité thermique 

Température de saturation Viscosité dynamique 

Capacité calorifique Température de saturation 

Vitesse du son  

Conductivité thermique  
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Il est aussi possible d’améliorer l’expérience de mesure sur le turbocompresseur, comme l’ex-

périmentation par couple mètre magnétique par exemple. Cette solution a notamment été choi-

sie dans les travaux de Deligant [76]. En effet, l’installation d’un couple mètre magnétique n’est 

pas invasive et est assez précise. 

Par ailleurs, LAMQUIN a réalisé un banc d’expérimentation de turbocompresseur en utilisant 

la méthode adiabatique déjà présentée [91]. Il est possible d’améliorer les moyens expérimen-

taux, en particulier au sujet des problèmes d’inertie thermique et des limites de l’hypothèse 

adiabatique. Sachant que les mesures de température ont été réalisées par des thermocouples, il 

est possible d’utiliser la méthode sélectionnée par Belhassein et al. [92] et Tagawa et al. [93]. 

 

 

 

Plusieurs modèles d’extrapolation de champs turbine sont présentées dans cette partie. Les 

modèles de Payri et al. [57] et de Serrano et al. [53] sont programmés pour voir leur résultats. 

Les résultats sont plus ou moins promettant. Un autre modèle est ensuite programmé pour 

faire apparaitre plus fort l’effet de la physique et des équations de la thermodynamique. Ce 

modèle est le nouveau modèle débit turbine 1. Ce modèle est ensuite modifié pour changer 

quelques hypothèses comme l’écoulement incompressible dans la volute, et pour améliorer 

l’effet des coefficients de pertes sur le calcul. Le nouveau modèle débit turbine 2 est rédigé 

mais ne donne pas de résultats pour l’instant mais ça reste une piste pour avancer et obtenir 

un modèle d’extrapolation de débit complet. Pour le rendement turbine, les pertes méca-

niques sont modélisées pour pouvoir calculer le rendement mécanique. Le rendement isen-

tropique dépend des résultats du modèle d’extrapolation de débit.  
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Conclusions et perspectives 

L’objectif de cette thèse est de proposer une nouvelle base expérimentale qui permet de tracer 

un champ turbine étendu et développer un modèle d’extrapolation de champ turbine. L’étude 

bibliographique du premier chapitre s’est appuyée sur les travaux expérimentaux des bancs 

turbocompresseur, ainsi que sur les modèles d’extrapolation de champs turbine. Il y a plusieurs 

techniques expérimentales présentées dans l’étude bibliographique qui permettent d’étendre le 

champ de mesure des cartographies turbine. Les modèles sont également présentés en diffé-

rentes catégories et chaque catégorie présente des avantages et des inconvénients en termes de 

temps de calcul, difficulté de mise en équation, précision, hypothèses à prendre, … Les frotte-

ments sont aussi étudiés dans la bibliographie en termes de modèles et de mesures expérimen-

tales et les transferts thermiques sont aussi présentés car ils influencent le fonctionnement du 

turbocompresseur et ainsi sur les cartographies.  

Sur la base de l’étude bibliographique, plusieurs bancs d’essais ont été développés dans le cadre 

de cette thèse. Ils sont décrits en détails dans le deuxième chapitre. Les incertitudes de mesures 

et de calculs sont aussi calculées pour quantifier la précision des grandeurs étudiées. Le banc 

turbocompresseur classique a été la base sur laquelle les modifications ont été faites. Le banc 

turbocompresseur classique est monté pour pouvoir mesurer un champ turbine qui ressemble 

beaucoup au champ turbine fourni par le constructeur.  Un banc turbine est aussi présenté et 

c’est un banc d’essais où le compresseur est remplacé par un moteur électrique et un système 

de transmission.  

L’étude expérimentale présentée dans le chapitre 3 a été réalisée sur trois turbocompresseurs et 

les résultats sont satisfaisants sur les trois. Les résultats ont montré qu’il est possible d’obtenir 

un champ débit turbine complet et un champ rendement turbine avec ses différents composants : 

rendement isentropique et rendement mécanique. Le changement de la température d’air en 

entrée de la turbine, le gavage en entrée et en sortie du compresseur et le changement du com-

presseur ont permis de mesurer un champ turbine étendu avec une cartographie de débit masse 

turbine pour des taux de détente allant de 1 à 6 dans certains cas. Ce qui est remarquable, c’est 

la mesure de débit turbine à faibles taux de détente et même à un taux de détente proche de 1 

ce qui a donné un débit négatif. La volute du compresseur est ensuite enlevée pour minimiser 

sa puissance et mesurer des points du champ turbine. Une courbe enveloppe est aussi tracée et 

c’est la courbe qui correspond au régime de rotation nul et qui doit théoriquement envelopper 

le reste du champ turbine. Le banc turbine est aussi étudié : ce banc donne des résultats peu 

satisfaisants car il présente des problèmes de tenue mécanique ; il n’a pas été possible d’effec-

tuer des mesures de champ turbine complet à cause des problèmes techniques rencontrés. Les 

différents rendements turbocompresseur sont ensuite calculés : le rendement isentropique de la 

turbine, le rendement mécanique du turbocompresseur, et le rendement turbine qui est le produit 

des deux. L’étude de chaque rendement tout seul permet de mieux connaitre le fonctionnement 

du turbocompresseur et en particulier la turbine. L’effet de la température d’huile sur le fonc-

tionnement du turbocompresseur est ensuite abordé : la température d’huile influence la visco-

sité et donc le rendement mécanique du turbocompresseur, comme elle influence aussi les trans-

ferts thermiques qui ont lieu entre les différents composants.  
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Le chapitre 4 est celui des modèles développés. Deux modèles bibliographiques sont choisis 

comme modèle d’extrapolation de champ turbine : ce sont les modèles de Payri et al. [57] (2012) 

et de Serrano et al.  [53]. Le modèle de Payri et al. est programmé pour extrapoler le champ 

débit turbine mais il présente des difficultés surtout avec les coefficients utilisés et ceux-ci sont 

difficiles à régler car leur signification physique n’est pas très claire et leur effet sur les résultats 

n’est pas direct. Le modèle de Serrano et al.  permet de calculer la pression intermédiaire entre 

le stator et le rotor et en utilisant le degré de réaction il est possible de calculer les sections 

effectives de passage du rotor et du stator. Ces surfaces peuvent être utilisées pour l’extrapola-

tion du champ turbine mais le calcul est complexe et les résultats ne sont pas calculables de 

façon directe. Vu la complexité de la tâche, le modèle est abandonné et un autre modèle est 

développé. Le modèle suivant est le modèle turbine 1 et c’est un modèle basé sur l’hypothèse 

de détente isentropique à travers deux tuyères ; ses points forts sont la simplicité de calcul et 

les coefficients facile à contrôler et ses points faibles sont les hypothèses utilisées : considérer 

l’écoulement dans la volute comme incompressible. Un autre modèle est donc développé et 

c’est le modèle turbine 2 qui diffère du premier par l’hypothèse de l’écoulement à travers la 

volute : dans ce cas l’écoulement est compressible. La mise en équation change un peu et les 

triangles des vitesses sont tracés aux différents endroits. Ce modèle est toujours en développe-

ment. 

Le premier objectif de la thèse est donc accompli car la base expérimentale a permis de tracer 

un champ turbine complet. Ceci a été possible à l’aide d’une procédure expérimentale avec 

différents montages. Cette procédure a donné des résultats satisfaisants sur plusieurs turbocom-

presseurs à dimensions différentes. Le rendement est calculé à l’aide des valeurs mesurées : on 

distingue le rendement isentropique de la turbine et le rendement mécanique du turbocompres-

seur. Le choix est donc de ne pas appliquer une équation d’extrapolation sur le rendement tur-

bine mais de calculer les deux rendements (isentropique et mécanique) séparément et ensuite 

calculer le rendement turbine. Ces rendements sont calculables pour les mesures réalisées en 

conditions adiabatiques pour pouvoir appliquer le premier principe de la thermodynamique. 

Cette démarche expérimentale est importante car elle peut être appliquée sur d’autres turbo-

compresseurs à configurations différentes. Mais le banc turbine reste une piste importante à 

développer : il permettra de mesurer un champ turbine complet sur une seule manip et avec un 

seul montage une fois les problèmes techniques résolus. Pour résoudre ces problèmes, il y a 

plusieurs pistes pour avancer : il est possible de changer le matériau des roulements et des car-

dans, comme il est possible d’utiliser des turbocompresseurs de configuration différente comme 

les turbocompresseurs à roulements à billes ; dans ce cas, le diamètre de l’arbre est plus grand 

et il peut ainsi supporter une charge plus importante et il y a plus le problème de paliers fluides. 

 

Pour le modèle, il reste du travail à faire pour finaliser le modèle présenté pour le débit. Le but 

est de rédiger un modèle simple, précis et fiable : il faut se baser sur les équations physiques et 

appliquer des hypothèses claires et logiques avec le minimum de paramètres de réglage. Il est 

possible de changer les hypothèses appliquées ou d’y ajouter d’autres : introduire un coefficient 

de détente polytropique dans chaque tuyère, changer l’hypothèse d’écoulement isenthalpique 

dans l’espace intermédiaire, appliquer une perte par inadaptation en entrée de la roue, appliquer 

un coefficient de glissement sur la vitesse en sortie de la roue,… il est aussi possible de changer 
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la méthode de résolution numérique et l’algorithme du système : fixer la pression en entrée de 

la turbine et faire le calcul pour obtenir la pression en sortie de la turbine.   

Une fois le modèle de débit finalisé, il sera possible de calculer le rendement turbine à partir 

des caractéristiques calculées du fluide.  Le rendement isentropique est donc calculé ainsi que 

le rendement mécanique. Le rendement turbine étant le produit des deux. La modélisation des 

pertes mécaniques n’est pas le sujet principal  de cette thèse, mais l’étude et les calculs faits sur 

le sujet ont pour but de montrer l’importance de ces pertes sur le fonctionnement du turbocom-

presseur et de calculer le rendement mécanique qui est une élément nécessaire pour le calcul du 

rendement turbine. 
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Annexes 

 

Annexe A : 1er principe, gaz parfait 

 
En général : 

U U(T,P),U(V,P),ou,U(V,T)     (A-1)  

v T

U U
dU dT dV

T V

 
   
 

  (A-2)  

 

 

Pour une transformation isochore dans un système fermé : 

c p vd(U E E ) PdV Q         (A-3)  

v vdU Q m.c dT     (A-4)  

v T v T

U U U
dU dT dV m.c .dT dV

T V V

  
      
  

  (A-5)  

 

 

Or pour un Gaz Parfait :  

vU U(T) m.c .dT      (A-6)  

vdU m.c .dT   (A-7)  
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Application du Premier Principe pour une transformation adiabatique réversible (donc isentro-

pique) : 

c pd(U E E ) W Q         (A-8)  

dU W    (A-9)  

vmc dT PdV    (A-10)  

r dV
m dT nRT

1 V
 

 
 

M

R
avec : r

M
  (A-11)  

 
dT dV

1 .
T V

      (A-12)  

1

2 1

1 2

T V

T V



 
  
 

  (A-13)  

Pv RT   (A-14)  

dP dv dT

P v T
    (A-15)  

dP dv
0

P v
     (A-16)  

P
Pv Cste


 


  (A-17)  

1/

2
2 1

1

P

P



 
    

 
  (A-18)  

dv dT dP

v T P
    (A-19)  

 
dT dP

1 0
T P

       (A-20)  

1

2 2

1 1

T P

T P



 
  
 

  (A-21)  
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Annexe B : Barré de Saint Venant 
Le Premier Principe pour un système fermé s’écrit : 

c pd(U E E ) W Q         (B-1)  

 

W PdV       (B-2)  

H U PV    (B-3)  

dH dU PdV VdP     (B-4)  

c p c pd(H E E ) d(U E E ) PdV VdP

PdV Q PdV VdP

      

     
  (B-5)  

c pd(H E E ) VdP Q      (B-6)  

Pour un système ouvert en régime permanent : 

e sm m m      (B-7)  

c pm[ (h e e )] vdP q       (B-8)  

 

Hypothèses : 

 Tuyère adiabatique : q 0  

 Pas de travail de parties mobiles : vdP 0  

 Fluide non-pesant : 0pe   

 

c(h e ) 0       (B-9)  

ih 0    (B-10)  

h étant l’enthalpie massique. 

 

Pour une transformation quelconque, l’enthalpie H s’écrit : 

H H(T,P),H(V,P),ou,H(V,T)     (B-11)  

p T

H H
dH dT dP

T P

  
  
  

  (B-12)  

Pour un Gaz Parfait, l’énergie interne ne dépend que de la température : 

U=U(T) 

H = U + PV = U(T) + nRT = H(T) 

Donc pour un gaz parfait : 

p

H
dH dT

T

 
 
 

    (B-13)  

Considérons une transformation isobare pour un système fermé: (Δe
c
=0, Δe

p
=0, toujours avec 

VdP=0) 

c p pd(H E E ) VdP Q        (B-14)  

pdH Q    (B-15)  



Annexes 

 

212 

 

 

Par définition, la chaleur massique s’écrit : 

1 Q
c

m dT


     (B-16)  

p pQ m.c .dT    (B-17)  

p

p

H
dH m.c .dT dT

T

 
  

 
  (B-18)  

Avec cp = Quantité de chaleur nécessaire à la masse unité d’un système pour élever sa température de 

1 degré, à pression constante.  

En revenant à l’équation (B-10): 

 

ih 0      (B-19)  

i,1 i,2h h   (B-20)  

2 2

1 2
1 2

u u
h h

2 2
  

 

 (B-21)  

2 2

1 2
p 1 p 2

u u
c .T c .T

2 2
  

 

 (B-22)  

i ,1

2 2

1 2
1 2

p p

T

u u
T T

2c 2c
  

 

 (B-23)  

2 p i,1 2u 2c (T T ) 

 

Avec 
p

r
c

1



 

 (B-24)  

Ou bien en partant de l’équation (B-22) : 

 
2 2

2 1
p 1 2

u u
c . T T

2 2
       (B-25)  

 2

2 1 p 1 2u u 2c . T T  
 

 (B-26)  

2 2
2 1 p 1

1

T
u u 2c .T 1

T

 
   

   
 (B-27)  

1

2 2

1 1

T P

T P



 
  
 

Pour un écoulement isentropique Démontré en Annexe A (B-28)  

1

2 2
2 1 p 1

1

P
u u 2c .T 1

P




 

       
  

 
 

Avec 
p

r
c

1



 

 (B-29)  
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Une autre écriture est proposée pour faire disparaitre le terme de la vitesse en amont : 

 
2 2 2 2

2 1 2 1
p 1 2 2

2

u u u u1
c . T T 1

2 2 2 2 u

 
     

 

    (B-30)  

1 1 1 2 2 2u S u S 
 

Equation de continuité 

de la masse en régime 

stationnaire 

(B-31)  

1/ 22 2
1 2 r 2

1 1

S
u u P . .u

S


  


 
2

1

D
avec :

D
   (B-32)  

 

L’équation (B-30) devient : 

2
2/ 42

p 1 2 r

u
c .(T T ) (1 P . )

2

     Avec : 
2

r

1

P
P

P
  (B-33)  

1

p 1 r

2 2/ 4

r

2c T 1 P

u
1 P .







 
 

 
 

 
 

 (B-34)  

 

On remarque dans cette écriture l’introduction de la nouvelle variable . 

En supposant que 
1 2u u : i,1 1T T  

   2 p 1 2 1 2

2 r
u 2c . T T . T T

1


   

 
    (B-35)  

1

2 2

1 1

T P

T P



 
  
 

  (B-36)  
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


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           
   

 (B-37)  

2 2 2 2m .u .S  Avec l’hypothèse de ré-

gime stationnaire 
(B-38)  

1

1/ 1
2 1 r 2 r

2. .r.T
m m P .S 1 P
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

 
 
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  (B-39)  

1
1

1

P

rT
    (B-40)  

Soit : 

1
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i,1 2/

u 0 2 r r

i,1

P 2
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1rT
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 
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    
 

 (B-41)  
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En utilisant les équations (B-34), (B-38) et (B-39), il est possible d’aboutir à une autre équation 

en considérant que la vitesse à l’entrée n’est pas négligeable : 

1

2/1
2 r r

2/ 4
1 r

P 2 1
m .S . . P P .

1rT 1 P .



 




 

   
    (B-42)  

 

En repartant de l’équation (B-41) et en  considérant que la vitesse en amont n’est pas négli-

geable : 

2 2 1 1P v P v      (B-43)  

1 1 i,1 i,1P v P v    (B-44)  

2 2 i,1 i,1P v P v    (B-45)  

1/

2
2 i,1

i,1

P

P



 
     

 
  (B-46)  

i,1

i,1

i,1

P

rT
    (B-47)  

1

2
2 i,1

i,1

P
T T

P



 
   

 

  (B-48)  

1

1
*

i,1 *2/
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1rT
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 



 
  

    
 

* 2
r

i,1

P
P

P
  (B-49)  

Remarque : on peut aboutir à cette même équation en repartant de la formule (B-24). 

1

2/1
2 r r

2/ 4
1 r

P 2 1
m .S . . P P .

1rT 1 P .



 




 

        (B-50)  



 

 

 

Annexe C : Calcul des incertitudes 
 

L’incertitude des mesures uniques  

Dans ce qui suit, le terme δYi signifie l’erreur de mesure d’une grandeur Yi. pour calculer les 

erreurs des grandeurs calculées, il faut connaitre l’erreur des grandeurs mesurées ṁ, T1,s, 

T2,s,P1,s,P2,sPatm. Le Tableau 2-1 montre les caractéristiques de chaque outil fournies par le cons-

tructeur. On trouve dans ce tableau les limites supérieure et inférieure des erreurs de mesure. 

Du fait qu’il n’y a pas de spécifications sur la variation de l’erreur dans l’intervalle, on considère 

qu’elle est équiprobable. La probabilité de distribution est donc considérée rectangulaire [85].  

L’écart-type de la distribution rectangulaire est donné par :   

d

e
s

3
   (C-1)  

Pour ce type de calcul d’erreurs, l’écart-type est utilisé comme incertitude δ : 

d

e
s

3
     (C-2)  

L’incertitude des résultats de calcul  

Si G (G= G(Y1, Y2,…Yi)) est le résultat de calcul de plusieurs paramètres mesurés, l’erreur de 

la valeur calculée sera : 

Yi i

i

G
G Y

Y

 
   

 

   

  

2
n

i

i 1 i

G
G Y

Y

 
   

 


 

  

  

C’est l’équation de base de l’analyse d’incertitude. Chaque terme représente la contribution de 

l’erreur de chaque variable, δYi dans l’erreur globale de la valeur calculée, δG. 

 

Calcul de l’erreur des différents paramètres calculés coté turbine :  

Les paramètres mesurés et utilisés pour le calcul du champ turbine sont : 

 

 Débit masse coté turbine ṁt 

 Régime turbocompresseur N 

 Températures statiques d’entrée et de sortie Te,t et Ts,t 

 Pressions statiques relatives d’entrée et de sortie turbine Pe,t,rel et Ps,t,rel 

 Pression atmosphérique Patm 

 

o Erreur des pressions statiques en entrée et sortie turbine : 

 e,t atm e,t,rel P f P ,P   (C-3)  

22

e,t e,t

e,t atm e,t ,rel

atm e,t ,rel

P P
  P P P

P P

   
            

  (C-4)  



 

216 

 

   
22

e,t atm e,t,rel  P P P       (C-5)  

   
22

s,t atm s,t,rel  P P P       (C-6)  

o Erreur des vitesses absolues en entrée et sortie turbine: 

La section de passage n’est pas incluse dans le calcul des incertitudes en considérant que l’er-

reur de mesure du diamètre est négligeable. 

e,t e,t t e,tV f (T ,m ,P )   (C-7)  

2 22

e,t e,t e,t

e,t e,t t e,t

e,t t e,t

V V V
V T m P

T m P

      
                   

 

 (C-8)  
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T m Tmr
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S P P P
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 (C-9)  

2 2 2
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T m Tmr
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S P P P

     
                

     

 

 (C-10)  

o Erreur des températures totales : 

 i,e,t e,t e,t T f V ,T   (C-11)  

2 2

i,e,t i,e,t

i,e,t e,t e,t

e,t e,t

T T
  T T V

T V

    
              

  (C-12)  

 
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 
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  (C-13)  

 
2

2 s,t

i,s,t s,t s,t

p

V
  T T V

c

 
     

 
 

  (C-14)  

o Erreur des pressions totales : 

 i,e,t i,e,t e,t e,t P f T ,T ,P   (C-15)  

2 2 2

i,e,t i,e,t i,e,t

i,e,t i,e,t e,t e,t

i,e,t e,t e,t

P P P
  P T T P

T T P

       
                       

 

 (C-16)  

 

 

 

 

2 2 2
1
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 (C-17)  
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 (C-18)  

o Température de sortie isentropique turbine: 
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 s,isentr,t i,e,t i,e,t i,s,t T f T ,P ,P   (C-19)  
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  (C-20)  
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 

 
 
    

 
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 
 
  

 
   

  (C-21)  

o Erreur du rendement isentropique total-à-statique coté turbine : 

 t s,t i,s,t i,e,t s,isentr,t  f T ,T ,T    (C-22)  

2 2 2

t s,t t s,t t s,t

t s,t i,e,t i,s,t s,isentr,t

i,e,t i,s,t s,isentr,t
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  (C-23)  
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  (C-24)  

o Erreur du taux de détente total-à-total de la turbine : 

 t i,s,t i,e,t  f P ,P    (C-25)  
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t t
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  (C-26)  
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  (C-27)  

o Erreur de la vitesse de rotation corrigée (coté turbine): 
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 *

t i,e,tN f N,T   (C-28)  
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  (C-29)  
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  (C-30)  

o Erreur du débit masse turbine corrigé : 

 *

t t i,e,t i,e,tm f m ,T ,P   (C-31)  
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  (C-32)  
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  (C-33)  

 

 

Calcul de l’erreur des différents paramètres calculés coté compresseur : 

Les paramètres mesurés pour le champ compresseur sont : 

 Débit masse coté compresseur ṁc 

 Régime turbocompresseur N 

 Températures statiques d’entrée et de sortie Te,c et Ts,c 

 Pressions statiques relatives d’entrée et de sortie compresseur Pe,c,rel et Ps,c,rel 

 Pression atmosphérique Patm 

 

o Erreur des pressions statiques : 

 e,c atm e,c,rel P f P ,P   (C-34)  

22
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  (C-35)  

   
22

e,c atm e,c,rel  P P P       (C-36)  

   
22

s,c atm s,c,rel  P P P       (C-37)  

o Erreur des vitesses absolues : 
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La section de passage n’est pas incluse dans le calcul des incertitudes en considérant que l’er-

reur de mesure du diamètre est négligeable. 

e,c e,c c e,cV f (T ,m ,P )   (C-38)  
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 (C-39)  
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 (C-41)  

o Erreur des températures totales : 

 i,e,c e,c e,c T f S ,T   (C-42)  
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  (C-45)  

o Erreur des pressions totales : 

 i,e,c i,e,c e,c e,c P f T ,T ,P   (C-46)  
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o Température de sortie isentropique : 

 s,isentr,c i,e,c i,e,c i,s,c T f T ,P ,P   (C-50)  
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o Erreur du rendement isentropique coté compresseur : 

 c i,s,c i,e,c s,isentr,c  f T ,T ,T    (C-53)  
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o Erreur du rapport de pression compresseur : 
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o Erreur de la vitesse de rotation corrigée : 
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o Erreur du débit masse corrigé : 
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o Erreur du rendement mécanique : 
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Résumé 
 

La diminution de la cylindrée ou le downsizing du moteur 
est potentiellement l'une des stratégies les plus efficaces 
pour améliorer la consommation de carburant et 
diminuer les émissions polluantes. Dans le domaine de 
la suralimentation, la simulation est limitée par les 
caractéristiques de fonctionnement des turbines fournies 
par les constructeurs. Une extrapolation précise et fiable 
des cartographies turbine est donc l’objectif de cette 
thèse. Une étude expérimentale sur une turbine radiale 
d’un turbocompresseur est effectuée avec différentes 
techniques pour mesurer la cartographie turbine la plus 
large possible. Les mesures sont effectuées sur un banc 
turbocompresseur classique avec différentes 
températures d'entrée turbine. Puis une technique de 
gavage en entrée et en sortie compresseur est testée. Le 
compresseur est ensuite remplacé par un autre 
compresseur à roue inversée qui peut aider la turbine à 
tourner et même l’entrainer. Les débits les plus faibles et 
même les débits négatifs sont mesurés. Un banc turbine 
électromécanique a également été développé, mais n’a 
pas pu donner de résultats satisfaisants à cause de 
problèmes techniques mais des évolutions à venir 
restent prometteuses. Les diverses techniques 
expérimentales testées ont aussi permis de mesurer le 
rendement isentropique de la turbine et le rendement 
mécanique du turbocompresseur. Finalement, plusieurs 
modèles d’extrapolation des courbes caractéristiques 
turbine ont été testés et confrontés aux résultats 
expérimentaux. 
Mots-clés 
Turbine radiale, compresseur, turbocompresseur, 
suralimentation, moteur à combustion interne, 
champ turbine, expérience, modèle, débit, 
rendement. 
 

Abstract 
 

Engine downsizing is potentially one of the most effective 
strategies being explored to improve fuel economy and 
reduce emissions. In the field of turbocharging, 
simulation is limited by the operating characteristics of 
turbines supplied by the manufacturers. An accurate and 
precise extrapolation of the turbine performance maps is 
the main aim of this study. An experimental study was 
done on a radial turbine of a turbocharger with different 
techniques to measure the wider turbine performance 
map possible. Measurements were done on a classic 
turbocharger test bench with different turbine inlet 
temperatures. Then air was blown to the compressor 
inlet and exit: it is the compressor “gavage”. The 
compressor is then replaced with another one with a 
reversed rotor: this compressor can help the turbine turn 
and even drive it itself. The lowest mass flow rates are 
measured even the negative ones. An electromechanical 
turbine test bench was developed but did not work 
correctly because of technical problems but future 
developments are promising. The various experimental 
techniques used allowed also the measurement of the 
turbine isentropic efficiency and the turbocharger 
mechanical efficiency. Finally, many extrapolation 
models of the turbine performance maps were tested and 
compared to the experimental results. 
 
Key Words 
Radial turbine, compressor, turbocharger, 
turbocharging, internal combustion engine, 
performance map, experiment, model, mass flow 
rate, efficiency.  

 
 


