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1.1. Une technologie arrivée à maturité / Nécessité d’une rupture technologique

1.1 Une technologie arrivée à maturité / Nécessité d’une rupture
technologique

Les turbomachines actuelles bénéficient de plus de 60 ans de développement et leur efficacité
et leur consommation en carburant n’ont cessé d’augmenter. La propulsion aéronautique est le
principal moteur de ces progrès technologiques. Les trois grandes catégories de turbomachines
développées dans l’industrie aéronautique sont : les turboréacteurs (le Rafale, Fig. 1.1) très
présents dans l’aviation militaire et dans l’aviation civile, les turbopropulseurs qui équipent de
nombreux avions de transport régionaux ainsi que certains avions militaires (Airbus 400M,
Fig. 1.2) et enfin les turbomoteurs dans le domaine des hélicoptères (Fig. 1.3). Les niveaux de
perfectionnement atteints par ces moteurs ont permis la croissance du transport aérien au cours
de ces dernières années et le positionnent comme le moyen de transport le plus intéressant en
terme de rapidité, de fiabilité et de coût.

FIGURE 1.1 : Le turboréacteur M88 utilisé dans la
propulsion du Rafale.

FIGURE 1.2 : Le turbopropulseur TP-400 utilisé
dans la propulsion de l’Airbus 400M.

FIGURE 1.3 : Le turbomoteur MTR390 qui équipe l’hélicoptère militaire le Tigre.
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Chapitre 1. Introduction : la combustion à volume constant

L’accroissement du nombre d’avions en circulation pose cependant un problème sur le plan
environnemental. Les émissions de gaz à effet de serre et l’impact des produits de combustion
du kérosène sur la couche d’ozone ont conduit à la création de nouvelles normes environne-
mentales. Les concepts actuels semblent toutefois avoir atteint un plateau en terme d’efficacité,
et le gain encore espéré par le développement de ces concepts n’est pas suffisant pour répondre
aux exigences de ces contraintes environnementales. Les constructeurs d’avion se tournent ainsi
vers de nouvelles technologies.

Afin d’obtenir des gains en consommation dits à deux chiffres, de nouveaux concepts sont
ainsi développés, présentant un niveau de consommation en carburant inférieur ainsi que des
émissions réduites. La combustion à volume constant (CVC) fait partie de ces technologies de
rupture qui laissent espérer de tels gains de par son fonctionnement qui repose sur l’exploitation
du cycle de Humphrey, plus efficace que celui réalisé par les réacteurs actuels appelé cycle de
Brayton.

Hutchins et Metghalchi [1] ont réalisé une analyse thermodynamique des cycles théoriques
de Brayton et Humphrey. Dans cette analyse, ils ont comparé l’efficacité énergétique de chaque
cycle, en prenant la même chaleur de réaction, le même taux de compression initial et une
expansion isentropique des produits de combustion. Leurs résultats suggèrent que l’efficacité
du cycle de Humphrey est supérieure à celle du cycle de Brayton pour des taux de compression
compris entre 2 et 15 pour des carburants tels que le méthane ou le JP-10. Le gain théorique
espéré (de 20 à 35%) est suffisant pour justifier et étudier ces technologies en détail.

Une analyse thermodynamique des cycles théoriques de Brayton et de Humphrey est réalisée
dans la Sec. 1.2 afin de comprendre l’intérêt de ces nouveaux cycles à volume constant pour les
motoristes.

1.2 Approche théorique de la combustion isochore

Les réacteurs actuels suivent le cycle thermodynamique de Brayton, qui traduit une combus-
tion se déroulant à pression constante. Les concepts de combustion à volume constant reposent
sur une physique différente décrite par le cycle thermodynamique de Humphrey. Les cycles
théoriques de Brayton et Humphrey sont représentés sur un diagramme PV (Fig. 1.4). Ils se
décomposent en quatre étapes :

— une phase de compression adiabatique réversible (1-2).

— une phase de combustion isochore pour le cycle de Humphrey (2-3), combustion isobare
pour le cycle de Brayton (2-5).

— une phase de détente : (3-4) pour Humphrey et (5-6) pour Brayton.

— une phase de transformation isobare pour les deux cycles : (4-1) pour Humphrey et (6-1)
pour Brayton.

Nous allons analyser chacun des cycles de Brayton et de Humphrey afin de comparer leur
rendement thermodynamique global.

8



1.2. Approche théorique de la combustion isochore

FIGURE 1.4 : Diagramme Pression-Volume des cycles thermodynamiques de Brayton et de Humphrey

1.2.1 Cycle de Brayton

Dans le cycle de Brayton, la combustion se déroule à pression constante (isobare). Pour
ce type de transformation thermodynamique, c’est la variation d’enthalpie du système qui est
calculée à partir de la loi de Meyer :

Cp =
∂H

∂T
(1.1)

Cp correspond à la capacité calorique à pression constante, H est l’enthalpie massique du
système et T la température. Un bilan d’énergie réalisé sur le système permet de déterminer les
caractéristiques du gaz en fin de combustion (point 5). L’augmentation de température durant
la phase de combustion (du point 2 au point 5) dépend de la quantité de chaleur Q fournie au
système. Q correspond à l’apport énergétique de carburant. Pour une combustion pauvre, Q
dépend de la fraction massique de carburant YF et du pouvoir calorifique, noté PCI (pouvoir
calorifique inférieur) : Q = YF *PCI . La température maximale atteinte en fin de combustion
T5 est égale à :
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Chapitre 1. Introduction : la combustion à volume constant

T5 = T2 +
Q

Cp
(1.2)

avec : Cp =
γr

γ − 1 (1.3)

où γ est la rapport des capacités calorifiques à pression constante et à volume constant, r est la
constante spécifique du gaz (rapport entre la constante universelle des gaz parfaitsR et la masse
molaire du gaz W : r = R

W ).

1.2.2 Cycle de Humphrey

Contrairement au cycle de Brayton, la combustion dans le cycle de Humphrey se déroule à
volume constant entre les points 2 et 3 (Fig. 1.4). C’est donc la variation d’énergie interne qui
est à déterminer pour ce type de transformation thermodynamique :

Cv =
∂U

∂T
(1.4)

où U est l’énergie interne et Cv la capacité calorifique à volume constant. Un bilan d’énergie
sur le système permet de calculer la température de fin de combustion T3 :

T3 = T2 +
Q

Cv
(1.5)

avec : Cv =
r

γ − 1 (1.6)

La différence entre la capacité calorifique à pression constante Cp et la capacité calorifique
à volume constant Cv est liée au travail à fournir aux gaz pour élever leur température. Cette
différence est importante dans le cas des gaz. L’air par exemple, à une température de 288 K et
une pression de 1 bar, présente une constante spécifique égale à r = 287 J/kg/K et un rapport des
capacités calorifiques γ = 1.39. A partir des Eq. 1.3 et 1.6, les capacités calorifiques massiques
sont égales à :

— Cv = 735 J/kg/K,

— Cp = 1022 J/kg/K.

La capacité calorifique à pression constante est supérieure à la capacité à volume constant
d’un rapport γ. La température maximale atteinte dans le cas de la combustion à pression
constante (T5) sera donc inférieure à celle atteinte à volume constant (T3).
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1.2. Approche théorique de la combustion isochore

Cp > Cv

T5 < T3
(1.7)

1.2.3 Rendements thermodynamiques

Les rendements thermodynamiques des cycles théoriques de Brayton ηBrayton et de Hum-
phrey ηHumphrey s’écrivent [2] :

ηBrayton = 1 −Π
1−γ
γ (1.8)

ηHumphrey = 1 − γΠ
1−γ
γ ∗

(1 + q̃)
1
γ − 1

q̃
avec : q̃ =

Q

CvT2
(1.9)

où Π est le taux de compression des gaz Π = P2
P1

et T2 la température avant combustion

T2=T1Π
γ−1
γ (Fig. 1.4).

Prenons l’exemple d’un mélange méthane-air à la stoechiométrie, dans les conditions de
pression et température suivantes : T1 = 300K et P1 = 1 bar. Avec un pouvoir calorifique du
méthane égal à PCIméthane= 50 MJ/kg et une richesse de 1, on a : Q = 2.75 MJ/kg. Le rapport
des capacités calorifiques est constant et fixé à γ = 1.3, la constante spécifique des gaz r est
supposée égale à r = 287 J/kg/K, ce qui donne : Cv = 957 J/kg/K.

La Fig. 1.5 représente le rendement thermodynamique des cycles théoriques de Brayton et
de Humphrey pour des taux de compression Π compris entre [2-20].
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FIGURE 1.5 : Rendement thermodynamique en fonction du taux de compression pour les cycles théoriques de
Brayton et Humphrey.
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Si l’on prend un taux de compression de Π=10, les rendements thermodynamiques théo-
riques des cycles de Brayton et de Humphrey sont égaux à :

ηBrayton = 0.41 (1.10)
ηHumphrey = 0.56 (1.11)

ce qui montre que le cycle de Humphrey a potentiellement un gain de rendement de l’ordre de
30 % par rapport au cycle de Brayton.

Le rendement du cycle théorique de Humphrey est donc supérieur au rendement du cycle
théorique de Brayton. Le principal intérêt de la combustion isochore réside dans ce rende-
ment supérieur. Ainsi, de nombreux industriels se lancent dans le développement de nouveaux
concepts capables de réaliser des cycles de combustion isochore. Le motoriste Rolls-Royce a
lancé de nombreuses études autour du Wave rotor ces dernières années. Chez General Electric,
des groupes de recherche travaillent sur des concepts de détonation pulsée (PDE Pulse Detona-
tion Engine). Ces technologies sont brièvement présentées dans la Sec. 1.3. Le thermoréacteur,
concept étudié dans le cadre de cette thèse, est plus particulièrement décrit dans la Sec. 2.2.

1.3 Différentes applications de la combustion isochore

Diverses technologies permettent de mettre en application une combustion à volume
constant. Certaines sont basées sur une combustion subsonique (ou déflagration), d’autres font
appel à la détonation [3, 4, 2] :

- La déflagration présente des faibles vitesses de flamme, de l’ordre du mètre par seconde :
par exemple, la propagation d’une flamme dans un mélange méthane air à la stoechiométrie se
fait à 0.36 m/s [5].

- La détonation se caractérise par des vitesses de flamme beaucoup plus importantes, de
l’ordre du kilomètre par seconde comme l’avait montré Dixon en 1893 [6], un des premiers
à réaliser des mesures expérimentales de vitesses de flamme pour des mélanges H2-O2 à la
stoechiométrie.

Le développement d’applications CVC est relativement récent, mais, comme le rappelle Bo-
busch [7], l’idée du concept de combustion isochore remonte au début du XXeme siècle avec
l’invention de la turbine à explosion par le Dr Holzwarth (Fig. 1.6). Un peu plus tard, l’intégra-
tion de moteurs à pistons dans une turbine à gaz (Fig. 1.7) a conduit à des rendements thermody-
namiques intéressants [8]. Les progrès technologiques dans l’industrie automobile ont conduit
à des améliorations significatives dans l’efficacité des moteurs Diesel, qui pour rappel, reposent
sur une combustion à volume constant (cycle idéal). Mais la complexité et le poids d’une telle
turbine combinée à un moteur à pistons et l’arrivée du turboréacteur dans les années cinquante,
limitent aujourd’hui son application à des avions légers.
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FIGURE 1.6 : Turbine à explosion réalisée en 1914, brevet de l’allemand Holzwarth.

FIGURE 1.7 : Le Napier Nomad II, construit en 1949 par Napier & Son, concept composé d’une turbine alimentée
par un moteur diesel à 6 cylindres. Figure du haut : prototype du Nomad II. Figure du bas : schéma
de fonctionnement.
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● Pulse Jet Engine

L’attention des motoristes s’est ensuite tournée vers des chambres de combustion sans pièce
mobile [9], de type pulso-réacteur (Figs. 1.8 et 1.9). L’air est mélangé au carburant injecté dans
la chambre de combustion ouverte, la combustion du mélange est ensuite initiée lorsque les
valves d’admission d’air sont fermées. L’efficacité de ces moteurs est limitée par l’absence de
phase de compression en amont de la chambre de combustion (cycle de Lenoir). Des études
ont également montré des problématiques de bruit et de vibration excessive [10] de ce type de
moteurs, ce qui a finalement borné leur utilisation à la propulsion de missiles.

FIGURE 1.8 : Application du pulsoréacteur : propulsion du missile V1 utilisé durant la seconde guerre mondiale.

FIGURE 1.9 : Schéma de fonctionnement du pulsoréacteur avec admission de l’air (1), injection du carburant
(2), fermeture des valves d’admission et allumage du mélange (3), éjection des gaz brûlés créant la
poussée de l’avion (4).
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● Pulse Detonation Engine

Contrairement au pulsoréacteur où la combustion est subsonique, le PDE est un concept
CVC basé sur la détonation du mélange entre l’air et le carburant. C’est un dispositif capable
de produire des ondes de détonation (onde de choc non-stationnaire couplée à un front de ré-
action). Contrairement à la déflagration qui est caractérisée par une légère chute de pression, la
détonation conduit à une augmentation nette de pression à travers le front d’onde [11].

Un PDE est composé d’un tube qui est rempli d’un mélange détonant et est enflammé à
une de ses extrémités (Fig. 1.10). Une onde de détonation se développe le long du tube par un
processus de DDT : Deflagration Detonation Transition [11]. L’onde sort ensuite du tube par
l’extrémité ouverte et les produits de combustion se détendent vers la pression atmosphérique, le
tube se vidange puis est rempli à nouveau d’un mélange inflammable, un autre cycle commence.

Des groupes de recherche comme GE Global Research et Air Force Research Laboratory,
étudient ce concept de CVC [12, 13]. Les avantages avancés par cette technologie sont la
simplicité et l’économie de la partie compresseur, mais la détonation reste un phénomène
complexe à maîtriser dans une turbine à gaz.

FIGURE 1.10 : Schématisation d’un cycle à détonation pulsée. a Etat initial. b Remplissage avec mélange carburé.
c Initiation de l’onde de détonation. d Propagation de l’onde de détonation vers la sortie. e Sortie
de la détonation. f Détente isentropique. g Vidange des gaz brûlés.
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● Le Wave rotor

Le Wave rotor [14, 15, 16] permet également d’atteindre des vitesses de flamme superso-
niques et présente l’avantage de pouvoir fonctionner en régime subsonique. Il est composé de
canaux répartis autour de l’axe d’un tambour cylindrique tournant entre deux flasques fixes
(Fig. 1.11). Ces flasques présentent des orifices qui contrôlent le flux des gaz à travers les ca-
naux. Comme le tambour tourne, les canaux coïncident périodiquement avec les orifices d’en-
trée et sortie et de ce fait sont exposés à des pressions différentes, ce qui génère des ondes
de compression et de détente se propageant à travers les canaux. Le mélange air carburant est
allumé lorsque les extrémités du canal sont fermées, la combustion du prémélange se déroule
ainsi à volume constant. Le gain de pression obtenu peut théoriquement être extrait de la turbine
en aval, et ainsi l’efficacité thermique globale du moteur est augmentée. Pour une description
précise du principe de fonctionnement du Wave Rotor, le lecteur peut se référer à [14, 15].

Ce concept principalement étudié à l’université de Purdue aux Etats Unis, est soutenu par
le motoriste Rolls-Royce. Différentes configurations de Wave Rotor existent, basées sur de
la déflagration ou de la détonation [16]. Les études théoriques, numériques [17, 18, 19] et
expérimentales [20] sur le sujet sont nombreuses. La simplicité de cette technologie incite les
industriels à l’intégrer dans les systèmes de propulsion déjà existants (entre un compresseur et
une turbine), ou dans d’autres applications comme les systèmes de réfrigération [21] ou encore
dans l’automobile où il peut être utilisé comme compresseur supplémentaire.

FIGURE 1.11 : Wave rotor étudié à l’université de Purdue [20] - Vue du banc expérimental.
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FIGURE 1.12 : Schéma simplifié du fonctionnement du Wave rotor étudié à l’université de Purdue [20]

Le fonctionnement instationnaire de ces concepts de combustion isochore subsonique est
comparable à celui de moteurs à pistons. Il est clair que là aussi, la simulation est appelée à
prendre une place essentielle dans le design des chambres CVC. Les simulations constituent en
elles mêmes des défis scientifiques considérables.

Des études LES récentes [22, 23] ont permis d’identifier certains mécanismes instationnaires
et les points clés à maîtriser dans la simulation numérique de ce type de moteurs.

● Tout d’abord, les concepts de CVC subsonique comportent des systèmes d’ouverture et de
fermeture (type valves), qui nécessitent des solveurs capables de gérer des parties mobiles en
rotation. Les méthodes numériques utilisées dans cette thèse sont présentées et comparées dans
le Chap. 4. Sur le plan expérimental, ces obstacles en mouvement nécessitent d’être caractérisés
afin d’évaluer les débits d’entrée et de sortie qui contrôlent l’efficacité d’un tel système.

● D’autre part, l’écoulement est fortement instable, avec la succession des phases d’admis-
sion à grandes vitesses, de combustion à faibles vitesses et d’échappement des gaz brûlés à
hautes températures et grandes vitesses. La phase de combustion est contrôlée par les grandes
structures turbulentes de l’écoulement. Cette turbulence créée durant l’admission doit être cor-
rectement captée par la méthode numérique utilisée. En ce sens, la simulation aux grandes
échelles (LES pour Large Eddy Simulation) a fait ses preuves dans le domaine de la combustion
turbulente [24, 25, 26, 27, 28].
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● Expérimentalement, toutes les difficultés rencontrées dans des moteurs à pistons appa-
raissent aussi ici : des cycles multiples sont nécessaires pour réaliser des moyennes et analyser
les fortes variations cycle à cycle. Des méthodes statistiques sont nécessaires et aucune compa-
raison directe n’est possible entre des cycles individuels obtenus expérimentalement et numéri-
quement. Le coût CPU explose donc rapidement car, comme observé dans les moteurs à pistons
[22, 23, 29, 30], au moins 25 cycles consécutifs doivent être calculés pour pouvoir évaluer un
champ moyen et plus de 50 cycles pour obtenir des grandeurs RMS.

● Dans un moteur à piston, la turbulence créée par l’admission des gaz frais est dissipée
durant la phase de compression. Dans une chambre de combustion de type CVC, l’absence de
compression dans la chambre peut entrainer des difficultés d’allumage si les vitesses résiduelles
de l’écoulement sont trop grandes (ou si l’énergie déposée n’est pas suffisante).
La phase d’allumage dans les chambres CVC est également plus critique que dans les turbines à
gaz traditionnelles [31, 32], car elle contrôle l’efficacité du moteur : dans le cycle idéal d’Hum-
phrey, la combustion a lieu dans un volume fermé ; en réalité, le phasage des valves d’admission
et d’échappement ne permet pas nécessairement une combustion totale de la charge enfermée,
laissant ainsi s’échapper des gaz frais. Afin d’optimiser l’efficacité du moteur, l’allumage doit
être correctement synchronisé avec les valves mais ne peut avoir lieu trop tard si la combustion
doit avoir le temps de se terminer. Tous ces problèmes de phasage sont bien connus dans les mo-
teurs à piston mais doivent être repris de zéro pour une chambre CVC où tous les mécanismes
sont différents. En particulier, l’absence de phase de compression et le besoin d’une combustion
rapide amènent à allumer un écoulement à forte vitesse, ce qui arrive rarement dans les moteurs
à piston.

● Les modèles d’allumage existant dans les codes LES [33, 34, 25, 35] ne permettent pas de
décrire la phase plasma qui contrôle l’allumage du mélange : dans la plupart des modèles, cette
phase est simplement négligée et remplacée par un dépôt local d’énergie ou par l’introduction
d’un noyau de gaz brûlés, à une température arbitraire, au moment où la phase d’allumage est
censée être terminée.

● Une autre difficulté est associée à la détermination de l’énergie qui est réellement transmise
aux gaz dans l’expérience [36, 37, 38] : les pertes d’énergie sont très importantes et seulement
10 à 30 % de l’énergie de l’étincelle sont en réalité transférés aux gaz, c’est également le cas
pour un allumage laser [39]. Cette grande incertitude autour de l’énergie exacte transmise aux
gaz rend les comparaisons entre simulations et expériences incertaines.

● La chimie joue un rôle important et nécessite d’être modélisée avec précision afin de pré-
dire correctement la propagation de flamme. Elle doit également pouvoir capter des phases
d’autoallumage, de ré-allumage ou encore des phénomènes type wall quenching (extinction
de la flamme en proche paroi) car une grande partie de la combustion se produit lorsque les
flammes sont proches des parois.

● Les pertes de chaleur au niveau des parois de la chambre sont importantes et doivent être
correctement modélisées car elles contrôlent le rendement global du moteur. La détermination
expérimentale de ces pertes est également difficile car les flux de chaleur mesurés localement

18



1.4. Objectifs et plan de thèse

sont instationnaires.

Bien sûr, tous ces phénomènes sont couplés : l’intensité de la turbulence [40] et la perfor-
mance du système d’allumage au moment de l’étincelle contrôlent la vitesse de combustion et
donc l’efficacité du cycle. Dans les moteurs à pistons, les grandes structures turbulentes sont
détruites pendant la phase de compression, créant ainsi des structures turbulentes de petite taille
qui favorisent l’accélération de flamme. Pour qu’un système CVC soit efficace, la combustion
doit être rapide, c’est pourquoi la détonation est souvent préférée.

Dans cette thèse, une chambre CVC subsonique est étudiée, menant à des vitesses de flamme
qui sont beaucoup plus petites (quelques mètres par seconde) que les vitesses de détonation (de
l’ordre du kilomètre par seconde). Les niveaux de turbulence dans la chambre doivent donc
être suffisamment grands pour que la combustion soit rapide. Mais à partir de la fermeture
des valves pour la phase de combustion, la turbulence diminue dans la chambre. L’allumage
devrait logiquement avoir lieu lorsque la turbulence est maximale, c’est à dire à la fermeture
des systèmes d’admission. Mais ceci implique des vitesses locales importantes au niveau de la
bougie, ce qui peut conduire à des ratés d’allumage. Ainsi, comme dans un moteur à pistons, le
compromis entre tous ces phénomènes est complexe et peut mener à des rendements inférieurs
au rendement initial donné par le cycle idéal d’Humphrey.

1.4 Objectifs et plan de thèse

L’objectif de cette thèse est de simuler, grâce à la LES, le fonctionnement multicycles d’un
concept de chambre CVC, appelé le thermoréacteur. Ce concept, décrit au Chap. 2, est monté
expérimentalement au laboratoire Pprime à Poitiers avec le soutien de la société COMAT et de
la DGA. La compréhension des mécanismes contrôlant la combustion dans une chambre CVC
passe par plusieurs outils numériques.

● Le premier est un modèle 0D (CVC0D) décrit au Chap. 3. L’objectif est d’identifier les
mécanismes importants intervenant au cours du cycle. Pour cela, un outil de simulation 0D a été
réalisé traduisant l’évolution d’un cycle moteur de type CVC. Il permet de connaître à chaque
instant l’état thermodynamique de la masse gazeuse enfermée et de décrire son évolution au
sein de la chambre de combustion.
Cette modélisation 0D est construite à partir des équations de conservation de Navier-Stokes,
exprimées pour une phase gazeuse dans le contexte d’écoulements compressibles et réactifs.
Des bilans de masse et d’énergie sont réalisés sur la chambre de combustion afin d’exprimer
les débits massiques entrant et sortant du système, ainsi que les évolutions de pression et de
fraction massique de carburant dans la chambre.
Nous nous focaliserons ensuite sur la modélisation des pertes thermiques, puis sur la partie
combustion. Le taux de réaction qui est ici représenté à partir d’un modèle EBU (Eddy
Break-Up). Ce modèle est compatible avec l’approche 0D mais nécessite des informations
fournies par la LES.
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● Le second outil numérique est la LES. Nous nous intéressons à cette approche numérique
qui semble la plus adaptée pour le calcul du thermoréacteur de par son potentiel à prédire avec
plus de précision les écoulements fortement instationnaires dans des géométries complexes.
Les équations filtrées de la LES ainsi que les différents modèles utilisés sont rappelés dans un
premier temps.
La difficulté pour simuler un système comme le thermoréacteur dans un outil LES se situe dans
la gestion des parties tournantes du moteur. Deux méthodes numériques capables de gérer des
obstacles en rotation sont étudiées dans cette thèse : la méthode frontières immergées (IBC pour
Immersed Boundary Conditions) et la méthode MISCOG (Multi Instances Solver Coupled on
Overlapping Grids). Une comparaison de ces deux méthodes sur un cas d’obstacle bloquant
un écoulement dans un canal permet de conclure sur le choix de la méthode la plus adaptée :
MISCOG. Le cas du thermoréacteur s’avère être un cas plus complexe que celui des moteurs
à piston ou des turbines : en effet, la fermeture complète des valves du thermoréacteur se fait
sur une zone extrêmement petite, où la valve tangente les parois de la chambre. Maintenir des
fuites négligeables dans ce cas est délicat dans la LES (autant que dans l’expérimentation où
des fuites non négligeables doivent être contrôlées).

La mise en place du calcul thermoréacteur avec la méthode MISCOG est décrite dans le
Chap. 5. Deux types de calculs sont alors effectués. Tout d’abord, des calculs LES de cycles
successifs sans combustion à un régime de 1200 tours/minute : une dizaine de cycles successifs
sont calculés avec AVBP et comparés aux résultats expérimentaux en termes de pression au
cours du temps. D’autres calculs sont ensuite réalisés pour caler les constantes inconnues du
modèle 0D du Chap. 3.

Le Chap. 6 se concentre sur l’analyse de la combustion dans le thermoréacteur. Les modèles
de combustion LES utilisés dans ces calculs sont présentés et en particulier le modèle TFLES
(thickened flame) qui est employé ici dans sa forme standard. Le schéma cinétique à deux étapes
pour la combustion isooctane / air est ensuite décrit ainsi que le modèle d’allumage qui est un
élément critique de la LES puisqu’on allume à chaque cycle et que l’on s’attend aussi à voir des
ratés d’allumage. Le modèle employé est celui développé par Lacaze et Enaux [33, 22] où la
bougie est remplacée par un dépôt d’énergie gaussien en espace et en temps.

Nous nous concentrerons ensuite sur les résultats LES obtenus sur les cycles réactifs. Le
premier résultat de cette étude est l’existence de variations cycliques qui dominent le cas réactif
dans le thermoréacteur. La combustion est instable dans plusieurs cas d’opération et les expé-
rimentations comme les LES montrent que ces instabilités sont assez fréquentes. La LES est
utilisée pour un cas modérément instable à 1200 tours/minute puis pour un cas plus instable à
1500 tours/minute. La confrontation de la LES et des expériences permet de comprendre ces
instabilités et de montrer en particulier que les cycles sont liés : un cycle très efficace (grande
pression, combustion totale) est souvent suivis d’un cycle inefficace où la combustion se déve-
loppe mal ou pas du tout. La comparaison entre LES, CVC0D et expérimentation montre aussi
que le calcul 0D ne peut être prédictif sans ajustement significatif des modèles de débits et de
pertes thermiques.
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Chapitre 2

Le thermoréacteur testé au laboratoire
Pprime
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Chapitre 2. Le thermoréacteur testé au laboratoire Pprime

2.1 Lancement du projet

En 2010, un consortium (Fig. 2.1) composé de Comat Aerospace, une PME toulousaine, du
motoriste Turboméca, et du laboratoire Pprime de Poitiers, lance un programme de recherche
RAPID 1(Régime d’Appui Pour l’Innovation Duale), financé par la DGA (Direction Générale
de l’Armement), sur l’étude de la combustion à volume constant appliquée au cas du thermo-
réacteur. Le thermoréacteur est un concept de combustion isochore inventé et breveté par Michel
Aguilar en 2007. Le fonctionnement de ce concept CVC à cames rotatives est détaillé dans la
Sec. 2.2.
Comme vu dans la Sec. 1, les moteurs basés sur le cycle de Humphrey affichent des perfor-
mances extrêmement intéressantes dans un contexte actuel de recherche du meilleur rendement
et d’économie d’énergie. Ainsi, le projet RAPID est destiné à mener les activités nécessaires
à une meilleure compréhension des mécanismes mis en jeu dans un moteur à combustion iso-
chore. Le premier prototype du thermoréacteur est réalisé (Sec. 2.2), et monté sur banc d’essai
au laboratoire Pprime en février 2013 (Sec. 2.3) afin d’étudier le comportement et les perfor-
mances réelles de ce concept CVC.

FIGURE 2.1 : Consortium porteur du projet RAPID Thermoreacteur

1. RAPID est un programme qui soutient des projets de recherche industrielle à fort potentiel technologique portés par une
PME (Petite et Moyenne Entreprise) et qui présentent des applications militaires mais aussi des retombées pour des marchés
civils.
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2.2. Un concept CVC à cames rotatives

2.2 Un concept CVC à cames rotatives

De manière générale, un cycle CVC peut être divisé en 3 phases : une phase d’admission où
les gaz frais entrent dans la chambre de combustion, suivie d’une phase de combustion où les
entrées et sorties du système sont fermées, le volume disponible pour les gaz dans la chambre
de combustion est alors constant, et enfin une phase d’échappement où les gaz brûlés sont
éjectés (Fig. 2.2). Dans le cas du thermoréacteur, des cames rotatives (Fig. 2.2), tournant à la
même vitesse, permettent l’enchaînement continu de ces 3 phases (Admission, Combustion et
Echappement). La géométrie, le phasage et la vitesse de rotation de ces cames permettent de
régler la durée de chaque phase du cycle CVC.

FIGURE 2.2 : Schéma du concept Thermoreacteur (brevet de Michel Aguilar [41])

- Admission

Durant cette phase d’admission, les cames d’admission et d’échappement sont ouvertes
simultanément : les gaz frais sont comprimés en amont de la chambre de combustion, les
gaz frais entrants chassent les gaz brûlés (résidus du cycle précédent) à travers les cames
d’échappement (Fig. 2.3) et la chambre de combustion se remplit alors de gaz frais.
Une partie de gaz frais (et donc de carburant) peut être perdue à l’échappement durant cette
phase de balayage, diminuant alors les performances du moteur. D’autre part, des résidus de
gaz brûlés peuvent être présents dans la chambre de combustion au moment de l’allumage. Ces
grandeurs sont quantifiées et analysées dans la suite de l’étude.

FIGURE 2.3 : Cycle CVC : phase d’admission. Les cames d’admission et d’échappement sont ouvertes.
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Chapitre 2. Le thermoréacteur testé au laboratoire Pprime

- Combustion

Durant la phase de combustion (Fig. 2.4), les cames d’admission et d’échappement sont
en position fermée. L’énergie nécessaire à l’inflammation du mélange dans la chambre de
combustion est apportée par une source extérieure (bougie). Cette phase de combustion
est caractérisée par une montée en température, ainsi qu’une montée en pression des gaz,
caractéristique d’une combustion à volume constant (Sec. 1). Afin d’obtenir les niveaux de
rendement thermodynamique énoncés dans la Sec. 1, la combustion doit avoir lieu à volume
constant, elle est donc limitée à la durée de fermeture des cames amont et aval.
La durée de la combustion, qui correspond au temps nécessaire pour brûler toute la charge
enfermée dans la chambre de combustion, est une inconnue majeure de l’étude. Elle dépend
de nombreux paramètres, et notamment du déroulement de la phase d’allumage. Des études
passées ont permis d’analyser l’influence des caractéristiques thermodynamiques de l’écou-
lement (pression, température, homogénéité du mélange) [42, 43, 39], l’impact du niveau de
turbulence [44, 45] ou encore des vitesses résiduelles [46] sur la réussite de l’allumage. Les
paramètres géométriques de la chambre [47] ont aussi un effet sur la propagation de la flamme,
et donc sur la durée de combustion.

FIGURE 2.4 : Cycle CVC : phase de combustion. Les cames d’admission et d’échappement sont fermées.

- Echappement

L’ouverture des cames d’échappement déclenche l’éjection des gaz brulés (Fig. 2.5) et donc
la fin de la phase de combustion à volume constant. Les gaz se détendent jusqu’à la pression
d’échappement. Le cycle suivant débute à l’ouverture des cames d’admission. Afin de récupérer
un maximum d’énergie à la sortie du moteur, la détente des gaz doit être totale, comme vu dans
l’analyse du diagramme PV dans la Sec. 1.

FIGURE 2.5 : Cycle CVC : phase d’échappement. Seules les cames d’échappement sont ouvertes.

La Sec. 2.3 décrit le prototype du thermoréacteur testé au laboratoire Pprime dans le cadre
du projet RAPID, ainsi que les dispositifs de mesure mis en place pour analyser chaque phase
du cycle, ainsi que les performances globales du thermoréacteur.
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2.3. Le premier prototype testé au laboratoire Pprime

2.3 Le premier prototype testé au laboratoire Pprime

Le premier prototype du thermoréacteur (Figs. 2.6, 2.7 et 2.8) a été monté sur banc d’essai au
laboratoire Pprime à Poitiers. Ce laboratoire possède une certaine expérience dans le domaine
de la CVC à travers des études en détonation [48, 49]. L’allumage fait également partie de ses
axes de recherche [50], et nous verrons dans la Sec. 6.4 que leurs données expérimentales ont
notamment permis de valider des résultats numériques sur des conditions critiques d’allumage
dans des écoulements à fort gradient de vitesse.

FIGURE 2.6 : Vue du banc expérimental monté au laboratoire Pprime. De la gauche vers la droite : conduit
d’admission, thermoréacteur et conduit d’échappement.

2.3.1 Description du banc d’essai

La configuration expérimentale est détaillée sur la Fig. 2.8. Le banc d’essai se compose des
éléments suivants :

— un réservoir d’air comprimé,

— un conduit d’admission,

— une chambre de carburation,

— 8 injecteurs automobiles Bosch servant à l’injection du carburant,

— une chambre de combustion,

— un conduit d’échappement pour guider les gaz brûlés à l’extérieur de la pièce.

L’alimentation en air est assurée par un compresseur relié à un réservoir de 65 litres qui
permet de stabiliser les conditions en amont de la chambre. Un conduit d’admission de section
circulaire relie le réservoir d’air comprimé à la chambre de carburation, qui a une section rec-
tangulaire (Fig. 2.8). Une pièce de raccordement, visible sur la Fig. 2.8, assure la jonction entre
le conduit d’admission et la chambre de carburation.
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Chapitre 2. Le thermoréacteur testé au laboratoire Pprime

FIGURE 2.7 : Vue d’ensemble du banc thermoréacteur monté au laboratoire Pprime. Vue du réservoir d’air com-
primé alimentant le thermoréacteur. L’échappement a lieu à l’air libre vers la cheminée située à
droite de l’image.
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2.3. Le premier prototype testé au laboratoire Pprime

La chambre de carburation comporte 8 injecteurs automobiles Bosch disposés de façon
symétrique (Fig. 2.9) et le carburant (isooctane) est injecté dans la direction du centre de
la chambre de carburation. Les détails sur la carburation du mélange sont donnés dans la
Sec. 2.3.2. Un disque d’éclatement, visible sur la Fig. 2.8, assure une sécurité en cas de sur-
pression dans la chambre de carburation.

Dans la continuité de la chambre de carburation se trouve le thermoréacteur dont la cylin-
drée est de 0.78 dm3. Les dimensions exactes de la chambre de combustion se trouvent dans
la Table 2.1. Une paire de cames, dites d’admission (Fig. 2.10), permet, en position ouverte,
l’admission du mélange air-carburant dans la chambre de combustion. Une deuxième paire de
cames, dites d’échappement (Fig. 2.11), régule la vidange de la chambre de combustion dans
l’atmosphère. Les cames d’admission et d’échappement tournent à la même vitesse et l’en-
traînement synchronisé des cames se fait par l’intermédiaire d’un moteur électrique et d’une
courroie d’entraînement.

FIGURE 2.8 : Vue CAO du banc d’essai. Haut : Vue globale. Bas : zoom sur la chambre de combustion.
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Chapitre 2. Le thermoréacteur testé au laboratoire Pprime

FIGURE 2.9 : Vue de la chambre de carburation, de la chambre de combustion, et du conduit d’échappement à
droite. Schéma des 8 injecteurs placés dans la chambre de carburation à gauche.

TABLE 2.1 : Dimensions des différents éléments de l’expérience.

Part Dimensions Matériau

Chambre Hauteur = 95 mm
de Largeur = 57 mm 304L

carburation Rayon de courbure = 10 mm

Volume = 0.65 L
Chambre Hauteur = 78 mm

de Largeur = 57 mm 304L
combustion Rayon de courbure = 10 mm

Distance entre les centres des cames = 176 mm

Hublot Longueur = 123 mm Quartz
Supérieur Largeur = 28 mm

Hublot Longueur = 61 mm Quartz
Latéral Largeur = 59 mm

Cames Diamètre = 40 mm, 304L
d’admission Section maximale = 18 cm2

Cames Diamètre = 40 mm 304L
d’échappement Section maximale = 13 cm2

Hauteur = 78 mm,
Conduit Largeur = 57 mm 304L

d’échappement Longueur = 100 mm
Rayon de courbure = 10 mm
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2.3. Le premier prototype testé au laboratoire Pprime

Les cames d’admission (Fig. 2.10) ont une géométrie différente des cames d’échappement
(Fig. 2.11) afin d’obtenir les sections de passage données sur la Fig. 2.12. Le phasage des
cames (ψ) est défini comme l’écart entre les angles d’ouverture maximum des soupapes
d’amission et d’échappement. Il a été choisi de telle manière que les deux paires de cames se
ferment simultanément, comme le montre l’évolution des deux lois de sections (admission et
échappement) en fonction de l’angle came représentée en Fig. 2.12. Deux cycles Admission-
Combustion-Echappement sont réalisés par tour de came, c’est pourquoi l’angle came sur la
Fig. 2.12 varie entre 0 et 180°.

FIGURE 2.10 : Géométrie de la came d’admission FIGURE 2.11 : Géométrie de la came d’échappement

FIGURE 2.12 : Evolution des sections d’admission et d’échappement au cours d’un cycle CVC (Admission-
Combustion -Echappement). (∗) Section d’admission. (◇) Section d’échappement. ( ) Débit des
injecteurs 1 et 2. ( ) Débit des injecteurs 3 et 4. (.....) Débit des injecteurs 5 et 6. ( ) Débit des
injecteurs 7 et 8.
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Chapitre 2. Le thermoréacteur testé au laboratoire Pprime

2.3.2 Carburation du mélange

Le carburant liquide utilisé est l’isooctane. La carburation du mélange se fait par injection
liquide indirecte par l’intermédiaire des 8 injecteurs placés dans la chambre de carburation.
Ils fonctionnent par paire. Pour maintenir une pression suffisante dans le rail d’admission du
carburant, et donc un débit d’injection approximativement constant pendant la phase d’injec-
tion entre 130 deg et 12 deg, chaque injection est déphasée dans le temps comme l’indique la
Fig. 2.12. L’injection de carburant est réalisée au moment où les cames d’admission sont fer-
mées (Fig. 2.12), afin d’optimiser le temps d’évaporation des gouttes de carburant avant le début
de la combustion. La température du carburant est de 300K.

2.3.3 Dispositifs de mesures

Les dispositifs de mesure disponibles sont listés dans la Table 2.2 :

— mesure du débit en amont du réservoir,

— mesure du flux thermique grâce à un fluxmètre placé sur une paroi latérale de la chambre
de combustion,

— des mesures de pression statique sont effectuées dans la chambre de carburation, ainsi
qu’à l’intérieur de la chambre de combustion, afin de caractériser la dynamique de l’écou-
lement en amont de la chambre de combustion. Ces paramètres sont enregistrés grâce à
un dispositif d’acquisition haute fréquence (Astromed TMX, 16 bit, 400 kHz),

— la propagation du front de flamme est suivie par chimiluminescence au travers de hublots
en saphir, et enregistrée à partir d’une caméra couleur haute fréquence (Phantom v310, 3
kHz, 12 bit).
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2.3. Le premier prototype testé au laboratoire Pprime

TABLE 2.2 : Physical instrumentation of the facility

Label Physical diagnostic Sensor technology Reference Uncertainly Bandwidth

Fair Air mass flow rate Coriolis flowmeter Endress 80F40 0.15% 10 Hz

Tair Stagnation air Isolated SS, Ø1.58 mm 1○C 10 Hz

temperature K-thermocoupler

Pair Stagnation air Piezoresistive Druck Unik5000 0.04% 300 Hz

pressure pressure gauge

Absolute pressure Piezoresistive

Padm in the pressure Kistler 4007B 0.2% 40 kHz

carburation chamber sensor

Wall temperature Isolated

Tp in the K-thermocouple SS, Ø1.58 mm 1○C 10 Hz

combustion chamber

Absolute pressure Piezoelectric

Pcc in the pressure sensor Kistler 6125C 1.5% 70 kHz

combustion chamber

Tw Wall heat flux Surface E-thermocouple Nanmac E12-3 1○C 100 kHz

θ Angle of rotary valve Incremental encoder Kubler 5823 0.1○ 300 kHz
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Chapitre 3

Un outil de simulation 0D pour la
combustion isochore : CVC0D
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3.1. Grandeurs thermodynamiques pour un écoulement multi-espèces

Les outils de modélisation 0D sont largement utilisés chez les motoristes car ils fournissent
rapidement, et à moindre coût, une évaluation quantitative du comportement thermodynamique
du moteur. Les modèles 0D utilisés pour analyser la combustion dans les moteurs automobiles
sont nombreux, et s’appuient sur des corrélations expérimentales ou issues de calculs 3D. L’ob-
jectif de ce chapitre est de développer un modèle de ce type pour le cas d’une chambre CVC
afin de fournir un outil rapide d’analyse des résultats expérimentaux.

Dans le cas de moteurs à combustion isochore comme le thermoréacteur, l’objectif premier
de ce chapitre est d’identifier les mécanismes importants intervenant au cours du cycle. Pour
cela, une première approche consiste à réaliser un outil de simulation 0D traduisant l’évolution
d’un cycle moteur de type CVC. Ce modèle 0D est basé sur des données expérimentales obte-
nues à Pprime, ainsi que sur des résultats de simulations numériques réalisées durant cette thèse
(Chap. 5 et 6).

L’objectif de cet outil de simulation 0D est de connaître à chaque instant l’état thermody-
namique de la masse gazeuse enfermée et de décrire son évolution au sein de la chambre de
combustion. Cette modélisation 0D est construite à partir de bilans intégraux de masse totale,
de masse de carburant et d’énergie.
Ce chapitre est organisé de la façon suivante :

— un rappel des équations de Navier-Stokes compressibles qui gouvernent l’évolution
d’un fluide newtonien réactif dans l’approximation des milieux continus est fait dans la
Sec. 3.2. L’outil de modélisation 0D proposé dans ce chapitre s’appuie sur des bilans glo-
baux (masse, fraction massique de carburant, énergie) de ces équations de conservation.

— à partir de ces équations et des hypothèses physiques énoncées dans la Sec. 3.3, des bilans
de masse (Sec. 3.4) et d’énergie (Sec. 3.6) sont réalisés sur la chambre de combustion afin
de déterminer les expressions des débits de gaz entrant et sortant de la chambre (Sec. 3.7).

— cette étape de modélisation 0D permet d’identifier les différents mécanismes à modéliser
et de mettre en évidence les paramètres clés de cet outil de simulation 0D, tels que le
coefficient de décharge à travers les systèmes d’admission et d’échappement ou encore le
coefficient de transfert thermique à travers les parois de la chambre (Sec. 3.8) qui sont des
paramètres d’entrée du modèle 0D.

— enfin, nous verrons en détails la modélisation de la partie combustion du système. Cette
modélisation est de type EBU (Sec. 3.9), compatible avec le modèle 0D mais nécessitant
des informations fournies par la LES.

3.1 Grandeurs thermodynamiques pour un écoulement multi-
espèces

Avant d’établir un bilan de masse sur la chambre de combustion, les grandeurs thermody-
namiques associées à un écoulement multi-espèces sont tout d’abord rappelées. Un volume de
contrôle V est considéré au sein duquel toutes les grandeurs intensives sont uniformes.
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Chapitre 3. Un outil de simulation 0D pour la combustion isochore : CVC0D

La masse de l’espèce k est calculée à partir du nombre de moles de l’espèce k noté nk, et de
sa masse molaire notée Wk :

mk = nkWk (3.1)

La masse volumique de l’espèce k dans le volume V est :

ρk =
mk

V
(3.2)

A partir de la masse de chaque espèce k, la masse totale des N espèces comprises dans le
volume V est :

m =
N

∑
k=1mk (3.3)

De même, la masse volumique du mélange est calculée à partir de la masse volumique de
chaque espèce k :

ρ =
N

∑
k=1ρk =

m

V
(3.4)

La fraction massique de l’espèce k est définie par :

Yk =
mk

m
=
ρk
ρ

(3.5)

A partir de la fraction massique de chaque espèce k, la masse molaire du mélange est égale
à :

W = (
N

∑
k=1

Yk
Wk

)

−1

(3.6)

La masse molaire du mélange W permet de déterminer la constante r pour un mélange de
gaz parfaits :

r =
R

W
=

N

∑
k=1

Yk
Wk

R =
N

∑
k=1Ykrk (3.7)

où R = 8.3143 J.mol−1.K−1 est la constante universelle des gaz parfaits.

Les capacités calorifiques Cp et Cv du mélange dépendent des fractions massiques de chaque
espèce k :
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3.2. Equations de conservation pour les écoulements gazeux réactifs

Cp =
N

∑
k=1YkCp,k (3.8)

Cv =
N

∑
k=1YkCv,k (3.9)

où Cp,k et Cv,k sont respectivement les capacités calorifiques à pression constante et volume
constant de l’espèce k.

3.2 Equations de conservation pour les écoulements gazeux réac-
tifs

Dans cette section, les équations de Navier-Stokes sont données sans démonstration. Pour
plus de précisions, le lecteur pourra se reporter à [51, 52]. En l’absence de forces volumiques
externes, le système d’équations de Navier-Stokes pour un écoulement réactif multi-espèces
s’écrit de la manière suivante :

— Conservation de la masse :

∂

∂t
ρ +

∂

∂xi
(ρui) = 0 (3.10)

— Conservation de la quantité de mouvement :

∂

∂t
(ρuj) +

∂

∂xi
(ρuiuj + pδij − τij) = 0 (3.11)

— Conservation de l’énergie totale :

∂

∂t
(ρE) +

∂

∂xi
(uj (ρE + pδij − τij) + qi) = ω̇T + Q̇ (3.12)

— Conservation de l’espèce k :

∂

∂t
(ρYk) +

∂

∂xi
(ρYkui) = ω̇k −

∂

∂xi
Jj,k pour k = 1,N (3.13)

où ρ est la densité, ui représente la iième composante de la vitesse, p est la pression, τij est le
tenseur des contraintes visqueuses, qi est le tenseur des flux visqueux,E = Ei+

1
2uu est l’énergie

totale non chimique définie comme la somme de l’énergie sensible et de l’énergie cinétique, Q̇
est un terme source énergétique, qui peut être dû par exemple à une bougie, un laser, ou un
flux radiatif depuis l’environnement extérieur, ω̇T est le terme source chimique. Jj,k est le flux
diffusif de l’espèce k, ω̇k son taux de production, et Yk sa fraction massique.
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Chapitre 3. Un outil de simulation 0D pour la combustion isochore : CVC0D

Les lois nécessaires à la fermeture du système d’équations sont détaillées en Annexe.A.

3.3 Hypothèses pour la modélisation 0D d’une chambre CVC

Le système thermoréacteur de la Fig. 2.2 peut être divisé en sous-systèmes comme le montre
la Fig. 3.1 : un réservoir amont d’air alimente une chambre de combustion qui communique avec
un réservoir aval par l’intermédiaire de systèmes d’admission et d’échappement. Des échanges
de masse et d’énergie (Fig. 3.2) ont lieu entre ces différents sous-systèmes au cours d’un cycle
moteur CVC. L’objectif est de quantifier ces transferts de masse et d’énergie afin de caracté-
riser, à chaque instant du cycle, l’état thermodynamique du gaz à l’intérieur de la chambre de
combustion.

FIGURE 3.1 : Schéma : organisation modèle 0D

Le volume de contrôle Vcc considéré par la suite correspond au volume délimité par les parois
internes de la chambre de combustion. Les hypothèses suivantes sont faites :

— les gaz mis en jeu sont tous considérés comme des gaz parfaits.
— la température et la pression du gaz dans la chambre de combustion sont uniformes.
— le mélange est homogène : on suppose que le carburant est mélangé instantanément avec

l’air et brûle en régime prémélangé laminaire puis turbulent.
— la température des systèmes d’ouverture et fermeture est constante.
— l’écoulement du gaz au travers des systèmes d’ouverture et de fermeture est adiabatique

et isentropique.
— le volume occupé par les gaz durant la phase de combustion est constant.

Un bilan de masse sur la chambre de combustion est tout d’abord réalisé dans la Sec. 3.4.
La Sec. 3.6 réalise un bilan d’énergie sur la chambre de combustion (Vcc), et chaque terme
de l’équation est ensuite modélisé : les débits massiques d’admission (ṁin) et d’échappement
(ṁout) sont calculés dans la Sec. 3.7, la Sec. 3.8 modélise les pertes thermiques présentes au
niveau des parois de la chambre de combustion (qwall), enfin la Sec. 3.9 s’intéresse à la phase
de combustion (Ω̇T ).
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3.4. Bilan de masse sur la chambre de combustion

FIGURE 3.2 : Représentation des flux de masse et d’énergie présents au niveau du volume de contrôle Vcc. Vcc

correspond à la chambre de combustion fermée à gauche et à droite par les soupapes.

3.4 Bilan de masse sur la chambre de combustion

Pour construire un modèle 0D de la chambre de combustion, un bilan sur le volume de
contrôle Vcc (Fig. 3.2) est réalisé à partir de l’équation de conservation de la masse (Eq. 3.10).
Un bilan énergétique est ensuite réalisé dans la Sec. 3.6, basé sur l’équation de conservation
de l’énergie totale (Eq. 3.12). Pour déterminer l’évolution de la masse de gaz enfermée dans la
chambre de combustion, l”Eq. 3.10 est intégrée sur le volume de la chambre Vcc :

d

dt ∫
Vcc

ρdV + ∫

Vcc

(∇ ⋅ ρ⃗u)dV = 0 (3.14)

Vcc
dρ

dt
+ [ρuS]out − [ρuS]in = 0 (3.15)

L’indice "in" correspond à la partie admission de la chambre et l’indice "out" à la partie
échappement. S représente la section de passage du gaz (les lois de sections de passage de
chaque came, admission et échappement, sont représentées sur la Fig. 2.12).

Durant la phase de combustion, les cames sont en position fermée, les débits massiques
entrant et sortant de la chambre sont nuls. Cependant, il peut y avoir des fuites au niveau des
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systèmes d’ouverture ou de fermeture. Il est aussi nécessaire d’introduire un débit de fuite noté
ṁleak qui est pris en compte dans le bilan de masse réalisé sur la chambre :

Vcc
dρ

dt
= ṁin − ṁout − ṁleak (3.16)

3.5 Bilan de carburant sur la chambre de combustion

La fraction massique de carburant YF est déterminée à partir de l’équation de conservation
de l’espèce k (Eq. 3.13) :

∂

∂t
(ρYk) +∇(ρuiYk) +∇(ρVkYk) = ω̇k (3.17)

Pour déterminer l’évolution de l’espèce k dans la chambre de combustion, l’Eq. 3.17 est
intégrée sur le volume de contrôle Vcc. Les flux diffusifs sont nuls sur les parois et négligés en
entrée et sortie.

d

dt ∫
Vcc

(ρYk)dV + ∫

Vcc

∇ (ρuiYk)dV = ∫

Vcc

ω̇kdV (3.18)

Vcc
d

dt
(ρYk) + [ρuiYk]in − [ρuiYk]out = Ω̇k (3.19)

Vcc
d

dt
(ρYk) + ṁk,in − ṁk,out = Ω̇k (3.20)

L’équation finale pour exprimer l’évolution de la fraction massique du carburant YF dans la
chambre au cours du cycle est :

Vcc
d

dt
(ρYF ) + ṁF,in − ṁF,out = Ω̇F (3.21)

où l’indice F correspond au carburant, ṁF,in est le débit massique de carburant entrant, ṁF,out

est le débit massique de carburant sortant. Ω̇F correspond au taux de réaction intégré sur le
volume de la chambre Vcc. Le débit de carburant en sortie ṁF,out est calculé à partir de :

ṁF,out = YF,out ṁout (3.22)

où YF,out est supposé être égal à la fraction massique moyenne de carburant dans la chambre
YF .
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3.6 Bilan d’énergie sur la chambre de combustion

L’Eq. 3.12 traduit la conservation de l’énergie totale. L’énergie totale est définie comme
la somme de l’énergie sensible et de l’énergie cinétique. L’énergie cinétique est négligée car
l’écoulement dans la chambre de combustion est supposé être à l’arrêt (modélisation 0D). Ainsi,
l’équation de conservation de l’énergie sensible s’écrit [28] :

ρ
Des
Dt

=
∂ρes
∂t

+
∂

∂xi
(ρuies) = σij

∂ui
∂xj

−
∂qi
∂xi

+ ω̇T + Q̇ (3.23)

avec :
∂qi
∂xi

=
∂

∂xi
(λ
∂T

∂xi
) −

∂

∂xi
(ρ

N

∑
k=1hs,kYkVk,i) (3.24)

Dans cette modélisation 0D, la diffusion de chaque espèce (Vk est la vitesse de diffusion de
l’espèce k) et les contraintes visqueuses sont négligées. De ce fait, le flux d’énergie qi corres-
pond à une diffusion plus simplement d’énergie, décrite ici par une loi de Fourier (λ∂T /∂xi). λ
est le coefficient de conductivité thermique. D’autre part, l’Eq. 3.23 peut exprimer l’évolution de
pression dans le système, car on a supposé préalablement les capacités calorifiques constantes
et indépendantes de la température.

ρes = ρ(hs −
P

ρ
) =

P

γ − 1 − ρCpT0 (3.25)

où γ est le rapport des capacités calorifiques à pression constante Cp et à volume constant Cv
(γ = Cp/Cv) d’après la loi de Mayer. En intégrant l’Eq. 3.25 dans l’Eq. 3.23, l’équation de
pression s’écrit sous la forme :

1
γ − 1

DP

Dt
=
−γP

γ − 1
∂ui
∂xi

+ ω̇T +
∂

∂xi
(λ
∂T

∂xi
) (3.26)

L’intégration de l’Eq. 3.26 sur le volume de la chambre Vcc donne :

1
γ − 1

D

Dt ∫
Vcc

PdV =
−γP

γ − 1 ∫
Vcc

∇ ⋅ u⃗dV + ∫

Vcc

ω̇TdV + ∫

Vcc

∇(λ∇T )dV (3.27)

Vcc
γ − 1

DP

Dt
=
γP

γ − 1(uinSin − uoutSout) + Ω̇T + hS(T − Twall) (3.28)

Vcc
γ − 1

DP

Dt
=
γP

γ − 1 (
ṁin

ρin
−
ṁout

ρout
) + Ω̇T + hS(T − Twall)
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Vcc
γ − 1

DP

Dt
= cp,inTinṁin

´¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¸¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¶
Energie

masse entrante

− cp,outToutṁout

´¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¸¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¶
Energie

masse sortante

+ Ω̇T
°

Energie
issue de la réaction

+ qwall
±
Pertes

thermiques

(3.29)

La valeur de γ utilisée dans l’Eq. 3.29 est supposée constante. Dans CVC0D, la valeur de
γ est tabulée en fonction de la température. La Fig. 3.3 représente l’évolution de γ en fonc-
tion de la température (entre 250K et 5000K) pour de l’air. Ces tables ont été établies à partir
des polynômes référencés et utilisés par le code d’équilibre chimique de la NASA (Chemical
Equilibrium with Applications CEA) [53, 54].
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FIGURE 3.3 : Exemple de tabulation de γ : évolution de γ en fonction de la température pour de l’air.

La modélisation des termes de l’Eq. 3.29 est détaillée dans les sections suivantes :

— les débits massiques au niveau de l’entrée ṁin et de la sortie ṁout du système sont expri-
més dans la Sec. 3.7,

— la Sec. 3.8 s’intéresse au flux thermique qwall = hS(T −Twall) présent au niveau des parois
du système,

— le taux de réaction Ω̇T est ensuite modélisé dans la Sec. 3.9. En pratique, on supposera la
combustion pauvre et on écrira Ω̇T = Q Ω̇F où Ω̇F est le taux de consommation massique
du carburant.
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3.7 Modélisation des flux d’entrée et de sortie

Dans le cas de concept de CVC subsonique, des systèmes d’ouverture et de fermeture (sou-
pape, came) contrôlent l’admission et l’échappement des gaz de la chambre et ce sont ces sec-
tions qui déterminent les débits d’entrée et de sortie, ṁin et ṁout, dans la chambre si on admet
que c’est dans ces sections que se trouvent les aires de passage minimales. Le calcul des débits
massiques entrant ṁin et sortant ṁout se fait au niveau du col des cames (élargissement mini-
mal noté S), à partir des pressions de part et d’autre des rideaux de soupape. Le débit massique
s’écrit :

ṁ = ρ ∗ u ∗ S (3.30)

Les conditions statiques au niveau du col d’admission et du col d’échappement se calculent
à partir des conditions amont et aval du col (ce sont les conditions génératrices ou conditions
totales). Deux cas doivent être considérés : la tuyère est amorcée et le col est dit sonique, sinon
le col est dit subsonique. La première étape consiste donc à déterminer la condition critique
pour l’écoulement qui permet de distinguer les deux situations (sonique et subsonique).

3.7.1 Calcul de la condition critique

Le col des cames d’admission et d’échappement est modélisé comme représenté dans la
Fig. 3.4. L’indice "0" correspond aux grandeurs totales (P0, T0) et les grandeurs statiques de
l’écoulement sont notées P et T . L’écoulement est supposé isentropique dans tout le domaine,
et au repos au niveau des réservoirs amont (0) et aval (1).

P0 

T0 

Section S 

P   
T  

P1 

T1 

0 1 

FIGURE 3.4 : Schéma du col d’une tuyère : l’indice "0" correspond aux conditions amont (P0 et T0) du col de
section S, les conditions statiques au niveau du col sont notées P et T . L’indice "1" correspond aux
conditions aval (P1 et T1) du col.

En l’absence de pertes de charge, la conservation de l’enthalpie totale donne :

h0 = h +
u2

2 = cte (3.31)

En exprimant l’enthalpie h = CpT et le nombre de Mach M = u/
√
γrT , le développement de

41



Chapitre 3. Un outil de simulation 0D pour la combustion isochore : CVC0D

l’Eq. 3.31 permet d’obtenir le rapport de température et de pression en fonction du Mach local
M dans chaque section de la conduite :

T0

T
= 1 + γ − 1

2 ∗M2 (3.32)

P0

P
= (1 + γ − 1

2 ∗M2)

γ
γ−1

(3.33)

L’Eq. 3.33 permet de calculer le rapport de pressions P0/P à partir duquel la tuyère est
amorcée (nombre de Mach noté M égal à 1). Ce rapport critique, Ccol, permet de déterminer à
tout instant du cycle thermodynamique le régime de l’écoulement :

Ccol = (
1 + γ

2 )

γ
γ−1

(3.34)

Pour γ = 1.4, Ccol = 1.89 et pour γ = 1.3, Ccol = 1.83. En conséquence, dans le cas du ther-
moréacteur, on s’attend à voir de nombreuses phases où les cols d’admission et d’échappement
sont amorcés. En effet, dans le thermoréacteur, la pression d’admission est de 3 bars, menant
donc à un amorçage possible du col à l’ouverture de la soupape d’admission quand la pression
dans la chambre est de l’ordre de 1 bar. De même, au moment où les soupapes d’échappe-
ment s’ouvrent, la pression dans la chambre peut être de 15 à 20 bars, suggérant que le rideau
d’échappement est amorcé pendant un temps assez long.

3.7.2 Expression du nombre de Mach en régime subsonique

Dans le cas où le col est amorcé, la condition P0/P ≥ Ccol est vérifiée et le nombre de Mach
est égal à 1. Dans le cas contraire P0/P ≤ Ccol, l’écoulement est subsonique, et le nombre de
Mach se calcule à partir de :

M =

¿
Á
Á
ÁÀ

2
γ − 1 ∗

⎛

⎝
(
P0

P
)

( (γ−1)
γ
)
− 1

⎞

⎠
(3.35)

3.7.3 Expressions du débit massique pour chaque régime de l’écoulement

Les expressions finales du débit massique calculé au col de section S (Fig. 3.4), pour les
cas sonique et subsonique, sont données dans l’Eq. 3.36 et 3.37. Le débit massique au col
s’exprime ainsi à partir des conditions thermodynamiques en amont (indice "0") et en aval
(indice "1"), des conditions statiques au col et de la section de passage (S). Il dépend également
de la composition de l’écoulement (r=RW , R étant la constante universelle des gaz parfaits et
W la masse molaire du mélange).
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Col amorcé ∶ ṁ = Cd
P0S

√
γ

√
rT0

(
2

γ + 1)

γ+1
2(γ−1)

(3.36)

Col subsonique ∶ ṁ = Cd
P0S

√
γ

√
rT0

(
P0

P1
)

1
γ0

⎡
⎢
⎢
⎢
⎢
⎣

2
γ − 1

⎛

⎝
1 − (

P1

P0
)

γ−1
γ ⎞

⎠

⎤
⎥
⎥
⎥
⎥
⎦

1
2

(3.37)

Le paramètre de décharge Cd est introduit pour tenir compte des pertes. Il vaut 1 pour une
tuyère parfaite, et descend à 0.4 ou 0.5 pour des rideaux de soupape. Les coefficients de décharge
de l’admission et de l’échappement sont inconnus. Pour les obtenir, nous utiliserons des calculs
LES. Notons aussi que dans les Eq. 3.36 et 3.37, les surfaces de passage S varient avec le
temps (Fig. 2.12). De même, il pourrait arriver que les Cd varient avec le temps mais nous
nous contenterons d’une valeur moyenne obtenue pour la position de came la plus ouverte
(Sec. 5.3.1).

En résumé, le débit massique au niveau d’une section S, qui correspond à une aire de passage
minimale, s’exprime à partir des Eq. 3.36 et 3.37, où l’indice "0" correspond aux conditions en
amont du col et l’indice "1" aux conditions en aval du col.

On admet que le col des soupapes d’admission et d’échappement est une aire de passage
minimale où on peut ainsi exprimer les débits massiques entrant et sortant de la chambre. On
donne dans la Tab. 3.1 la pression amont (P0) et la pression aval (P1) considérée pour chaque
soupape d’admission et d’échappement.

TABLE 3.1 : Pressions employées pour le calcul des débits dans les Eqs 3.36 et 3.37.

P0 P1

Soupape admission Padm Pcc

ṁin

Soupape échappement Pcc Pechap

ṁout

Dans la section suivante, nous allons ainsi exprimer les débits massiques d’admission et
d’échappement à partir des conditions amont et aval de chaque soupape.
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Chapitre 3. Un outil de simulation 0D pour la combustion isochore : CVC0D

3.7.4 Expression des débits massiques au niveau des systèmes d’admission ṁin et d’échappe-
ment ṁout du système étudié

La Fig. 3.5 reprend l’organisation du modèle 0D proposée dans la Fig. 3.1, et fait apparaitre
les grandeurs thermodynamiques associées à chaque sous-système. Les débits massiques en-
trant (ṁin) et sortant (ṁout) du volume de contrôle Vcc se calculent au niveau du col des cames
(section de passage notée Sin pour les cames d’admission et Sout pour les cames d’échappe-
ment) à partir des Eq. 3.36 et 3.37 et de la Tab. 3.1.

Pour chaque cas (admission et échappement), il est nécessaire de prendre en compte les
conditions amont (indice "0") et aval (indice "1") du col considéré, qui sont différentes si on se
place au niveau du col d’admission ou au niveau du col d’échappement (Tab. 3.1).

FIGURE 3.5 : Schéma : organisation modèle 0D

- Débit massique à l’admission ṁin :

Au niveau du col d’admission, les conditions amont correspondent aux conditions thermo-
dynamiques dans le réservoir d’admission (indice "adm"), et les conditions aval sont celles de
la chambre de combustion (indice "cc"). Le rapport des capacités calorifiques γ utilisé est celui
des gaz frais γGF (seuls des gaz frais entrent dans la chambre). Le nombre de Mach au col
d’admission est noté Min. Le jeu d’équations utilisé pour le calcul du débit massique entrant
ṁin est :

Min = 1 : ṁin = Cd
Padm ∗ Sin ∗

√
γGF

√
r ∗ Tadm

∗ (
2

γGF + 1)

γGF +1
2(γGF −1)

(3.38)

(3.39)

Min < 1 : ṁin = Cd
Padm ∗ Sin ∗

√
γGF

√
r ∗ Tadm

∗ (
Padm
Pcc

)

1
γGF

⎡
⎢
⎢
⎢
⎢
⎣

2
γGF − 1

⎛

⎝
1 − (

Pcc
Padm

)

γGF −1
γGF ⎞

⎠

⎤
⎥
⎥
⎥
⎥
⎦

1
2
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- Débit massique à l’échappement ṁout :

Pour la partie échappement, les conditions amont correspondent aux conditions dans la
chambre de combustion (indice cc) tandis que les conditions aval sont celles du réservoir aval
(indice echap). Le rapport des capacités calorifiques γ est supposé égal au rapport des capacités
calorifiques moyen dans la chambre, γcc. Le débit massique sortant de la chambre de combus-
tion ṁout se calcule à partir des équations suivantes :

Mout = 1 : ṁout = Cd
Pcc ∗ Sout ∗

√
γcc

√
r ∗ Tcc

∗ (
2

γcc + 1)

γcc+1
2(γcc−1)

(3.40)

(3.41)

Mout < 1 : ṁout = Cd
Pcc ∗ Sout ∗

√
γcc

√
r ∗ Tcc

∗ (
Pcc
Pechap

)

1
γcc

⎡
⎢
⎢
⎢
⎢
⎣

2
γcc − 1

⎛

⎝
1 − (

Pechap
Pcc

)

( γcc−1
γcc

)⎞
⎠

⎤
⎥
⎥
⎥
⎥
⎦

1
2

3.8 Pertes thermiques

Les transferts thermiques entre les parois de la chambre de combustion et le fluide corres-
pondent principalement à de la convection. Le flux de chaleur échangé noté qwall est proportion-
nel à la surface d’échange S et à la différence de température entre la surface Twall et le fluide
Tflow :

qwall = h S (Twall − Tflow) (3.42)

La constante de proportionnalité h est appelée coefficient de transfert thermique et doit être
obtenue par des corrélations. Dans le cas des moteurs à piston, ce problème est bien connu et
la corrélation de Woschni [55] est un exemple classique de corrélation fittée pour les moteurs
à piston. Dans le cadre de cette thèse on a préféré se baser sur des corrélations plus classiques
basées sur le flux thermique aux parois d’un tube en écoulement turbulent.

3.8.1 Détermination du coefficient de transfert thermique h (W /m2/K)
Le coefficient de transfert thermique h dépend des propriétés de la couche limite, c’est à dire

de la géométrie de la surface d’échange S , de la vitesse et de la nature du mouvement du fluide,
ainsi que des propriétés thermiques du fluide. Ainsi, il peut être calculé à partir du nombre de
Nusselt :

h =
λ Nu

D
(3.43)

Pour le volume de contrôle Vcc correspondant à la chambre de combustion, D est choisi
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comme étant le diamètre intérieur de la chambre de combustion. λ correspond à la conductivité
thermique du fluide (W /m/K). Le nombre de NusseltNu caractérise l’échange thermique entre
le fluide et la paroi. Il peut s’interpréter comme le rapport entre le flux thermique par convection
et le flux thermique de conduction dans le fluide.

3.8.2 Détermination du nombre de Nusselt Nu par corrélation dans un écoulement turbulent

Dans le cas d’un écoulement turbulent établi dans un tube lisse (c’est à dire pour des nombres
de Reynolds supérieurs à 4000), la formule de Colburn permet de calculer le nombre de Nusselt
à partir du nombre de Reynolds et du nombre de Prandtl [56] :

Nu = 0.023 Re0.8 Pr0.33 (3.44)

Le nombre de Prandtl Pr caractérise les propriétés thermiques du fluide. Il correspond au
rapport entre les diffusivités de quantité de mouvement et de chaleur : Pr= µ Cp

λ . Dans les
conditions normales de température et pression, le nombre de Prandtl Pr a une valeur de 0.7
pour l’air et il varie peu quand la pression et la température montent.

Le nombre de ReynoldsRe caractérise le régime d’écoulement et est donné par :Re = ρ U D
µ ,

où ρ est la masse volumique du fluide en kg/m3. Il mesure le rapport entre les forces d’inertie
et les forces visqueuses.

L’inconnue dans l’expression du nombre de Reynolds est la vitesse du fluide, notée U . U
est la vitesse moyenne du fluide, et dans un CVC son expression dépend de la phase du cycle
(Fig. 3.6) :

— quand les cames sont ouvertes, la vitesse considérée dans l’expression du nombre de Rey-
nolds est la vitesse au col des cames d’admission (U = Uin). Cette vitesse est calculée à
partir du nombre de Mach (Eq. 3.35) et des conditions statiques de l’écoulement au niveau
du col des cames :

U = Uin =
ṁin

ρS
(3.45)

où ṁin est donné par les Eq. 3.38 et 3.39. S est la section de passage minimale au col des
cames d’admission et ρ correspond aux conditions statiques au col des cames.

— lorsque les cames d’admission et d’échappement sont fermées, la vitesse moyenne
devient nulle (Uin = 0), et la vitesse alors considérée dans le calcul du nombre de
Reynolds correspond à la vitesse de rotation dans la chambre. Cette vitesse décroit au
cours du temps et nous l’estimerons comme si c’était la vitesse RMS d’une turbulence
homogène décroissante. On utilise là aussi la LES pour caler le modèle de décroissance
de U (Sec. 5.3.2). L’expression de U est :
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U = U0 [1 + (Cε2 − 1) t − t0
τ0,EBU

]

−1
2(Cε2−1)

(3.46)

avec U0 = a Umax
in (3.47)

et τ0,EBU =
Lc
U0

(3.48)

Le temps t0 correspond à l’instant où les cames sont toutes fermées. τ0,EBU est le temps
turbulent à t0, la modélisation de ce temps turbulent est détaillée dans la Sec. 3.9.3.
La vitesse U0, est la valeur initiale de U à t0, et est fonction de la vitesse maximale
Umax
in "enregistrée" au cours de l’admission au col des cames. La constante de propor-

tionnalité a qui lie U0 à Umax
in (Eq. 3.48) est déterminée à partir de LES non réactives du

thermoréacteur, tout comme la constante Cε2. Il est clair qu’il s’agit d’une modélisation
approximative qui suppose que la vitesse de rotation dans la chambre quand les soupapes
se ferment est proportionnalle au maximum de la vitesse d’injection pendant l’admission.
Même si cette hypothèse est approximative, elle reste assez physique et employer la LES
pour trouver la constante a permet de caler le modèle de façon précise. La méthodologie
est détaillée dans la Sec. 5.3.2.

La Fig. 3.6 résume les deux expressions de U intervenant dans le calcul des flux thermiques :
l’Eq. 3.45 est utilisée lors de la phase d’admission et l’Eq. 3.46 lors de la phase de combustion.

A ce stade, il faut noter que modéliser le transfert thermique aux parois d’une chambre CVC
par une corrélation issue de flux dans un tube turbulent établi, est à l’évidence très approximatif.
Dans une chambre CVC, les couches limites sont nettoyées et recréées à chaque cycle à cause
de la pulsation de vitesse. Ceci a pour effet d’augmenter considérablement les transferts ther-
miques. Il faut donc s’attendre à ce que les valeurs de h et Nu prédites par les Eq. 3.43 et 3.44
sous estiment le flux réel.
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FIGURE 3.6 : Modélisation de la vitesse en fonction de la phase du cycle
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3.9 Modélisation de la combustion

Le dernier terme manquant dans l’Eq. 3.29 est le taux de dégagement de chaleur intégré
dans toute la chambre Ω̇T . Dans un modèle 0D, ce terme doit être approximé par des modèles
simplistes utilisant ce que l’on sait de la physique de ces flammes.

Durant les premiers instants où le mélange carburé s’enflamme, le régime de combustion
des gaz est généralement laminaire, le taux de réaction correspondant à ce régime laminaire est
noté Ω̇F,lam. Le front de flamme se développe de façon sphérique autour du point d’allumage.
Ce front de flamme est lisse et caractérisé par une faible épaisseur (quelques dixièmes de mil-
limètres). L’interface réactive transformant les gaz frais en gaz brûlés est ensuite perturbée par
les structures turbulentes de l’écoulement, qui vont plisser la flamme et accélérer la vitesse de
consommation des gaz réactifs. Le régime de propagation de la flamme est dit turbulent, le taux
de réaction turbulent est noté Ω̇F,turb. Nous allons proposer des modèles pour ces deux termes
et voir comment les coupler.

3.9.1 Expression du taux de réaction laminaire Ω̇F,lam

Pendant la propagation sphérique de la flamme de rayon rlam et de vitesse laminaire SL, le
taux de réaction est :

Ω̇F ,lam =
ρ0

Vcc
Y 0
F 4π r2

lam SL (3.49)

où ρ0 et Y 0
F sont respectivement la masse volumique du mélange au moment de l’allumage

et la fraction massique initiale de carburant dans les gaz frais, que l’on suppose constante au
cours de la combustion. Il est clair que ce modèle néglige toute stratification du mélange qui
est supposé parfait au moment de l’allumage.

- Détermination de la vitesse de flamme laminaire

La vitesse laminaire de flamme SL est fortement dépendante de la pression et de la tempéra-
ture du mélange [28] et peut s’exprimer à partir de conditions thermodynamiques de référence
T0= 300 K et P0=1 bar :

SL(P,T,φ) = SL,0(φ) (
P

P0
)

αP

(
T

T0
)

αT

(3.50)

où SL,0 correspond à la vitesse de flamme laminaire dans les conditions de référence T0 et P0.
Des mesures expérimentales sur des flammes propane/air et méthane/air, à différentes richesses,
ont permis de dresser un tableau de valeurs pour les exposants relatifs à la température αT et à
la pression αP [28].
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Chapitre 3. Un outil de simulation 0D pour la combustion isochore : CVC0D

On utilise ici αP = -0.366 et αT = 2.128. SL,0(φ) dépend de la richesse du mélange et est
donnée par la Fig. 3.7 pour un mélange isooctane-air. Les résultats ont été obtenus avec le
mécanisme détaillé proposé par Jerzembeck [57] à partir du code Cantera [58].
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FIGURE 3.7 : Evolution de la vitesse de flamme laminaire SL,0(φ) en fonction de la richesse φ du mélange
isooctane-air à : P0 = 1 bar et T0 = 300 K.

- Détermination du rayon de flamme laminaire

Dans l’expression 3.49, rlam est le rayon de la flamme laminaire supposée sphérique. Il est
donné par l’expression classique :

drlam
dt

=
ρGF
ρGB

SL (3.51)

La masse molaire des gaz dans la chambre de combustion varie peu, la constante spécifique
des gaz frais, rGF , et celle des gaz brûlés, rGB, sont supposées égales (rGF = rGB = r). L’aug-
mentation du rayon de la flamme ne dépend alors que de la vitesse laminaire de la flamme SL
et du rapport de température des gaz brûlés TGB et des gaz frais TGF :

drlam
dt

=
TGB
TGF

SL (3.52)

Durant la phase de combustion, le noyau de flamme grossit dans la chambre de combustion,
comprimant les gaz frais contre les parois. Ils subissent une compression isentropique et leur
température TGF varie suivant :
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3.9. Modélisation de la combustion

TGF = T 0
GF (

P

P0
)

γGF −1
γGF

(3.53)

où T 0
GF et P0 sont respectivement la température et la pression des gaz frais à l’instant de

l’allumage, γGF est le rapport des capacités calorifiques des gaz frais à la température TGF .

La combustion se déroulant à volume constant, l’augmentation de température est déterminée
à partir de la capacité calorique du gaz à volume constant (Cv = r

γ−1 ). La température maximale
atteinte en fin de combustion est :

TGB = TGF +
Q

Cv
(3.54)

Le rapport des capacités calorifiques γ est fonction de la température et de la richesse du
mélange, ainsi que du carburant utilisé. Q est l’apport calorifique du carburant calculé à partir
du pouvoir calorique et de la fraction massique du carburant Q = PCI ∗ YF .

L’équation finale traduisant l’augmentation du rayon de la flamme en régime laminaire est :

drlam
dt

= (1 + Q

Cv TGF
)SL (3.55)

3.9.2 Modélisation du taux de réaction turbulent Ω̇F,turb par un modèle de type EBU

Quand la flamme est suffisamment grosse, elle perd sa structure laminaire et devient turbu-
lente. La flamme est alors plissée par les structures turbulentes de l’écoulement, elle accélère et
ne se propage plus de manière laminaire mais turbulente.

Prendre en compte la combustion turbulente dans un modèle 0D n’est pas facile. Ici, on
a un modèle de type Eddy BreakUp (EBU) qui peut être formulé dans une approche zéro-
dimensionnelle. Très utilisé dans les moteurs à combustion interne, le modèle EBU a été ini-
tialement proposé par Spalding [59, 60]. Il fut ensuite modifié par Magnusen and Hiertager
(1977). Ce modèle est aujourd’hui encore très utilisé parmi tous les modèles de combustion
présents dans la littérature et repose sur l’hypothèse que le taux de réaction est principalement
contrôlé par le mélange turbulent. L’écoulement turbulent augmente le mélange et la diffusion
des espèces, ce qui crée des modifications de température et de concentration, et influence ainsi
le taux de réaction. A partir de cette forte interaction entre la combustion et turbulence, Spal-
ding modélise le taux de réaction moyen ω̇Θ (Eq. 3.56) à partir d’un temps caractéristique du
mélange turbulent τEBU et des fluctuations de température Θ̃′′2.

ω̇Θ = CEBUρ

√

Θ̃′′2
τEBU

(3.56)
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Chapitre 3. Un outil de simulation 0D pour la combustion isochore : CVC0D

La modélisation du temps turbulent τEBU est détaillée dans la Sec. 3.9.3. La constante du
modèle EBU notée CEBU est déterminée à partir de simulations LES, comme expliqué dans la
Sec. 5.3.2. Pour estimer les fluctuations de température Θ̃′′2, le modèle est basé sur l’hypothèse
que la flamme est infiniment fine, la température varie donc instantanément de Θ = 0 dans les
gaz frais à Θ = 1 dans les gaz brûlés et la pdf de T correspond donc à un signal télégraphique
avec deux pics à θ = 0 et θ =1. Ainsi le terme ρΘ̃′′2 se simplifie [28] :

ρΘ̃′′2 = ρ (Θ − Θ̃)
2
= ρ (Θ̃2 − Θ̃2) = ρΘ̃ (1 − Θ̃) (3.57)

L’expression du taux de réaction moyen dans le modèle EBU est ici donné par :

ω̇Θ = CEBU
ρ

τEBU
Θ̃ (1 − Θ̃) (3.58)

Dans l’outil CVC0D proposé dans cette thèse, la modélisation du taux de réaction turbulent
est basée sur l’évolution de la fraction massique moyenne de carburant YF dans la chambre au
cours de la réaction :

Ω̇F,turb = CEBU
ρGF

YF
YF0

(1 − YF
YF0

)

τEBU
Vcc (3.59)

où ρGF est la masse volumique des gaz frais au cours de la réaction chimique. YF0 est la fraction
massique de carburant au moment de l’allumage (supposée homogène). La Sec. 3.5 détaille le
calcul de la fraction massique de carburant YF à chaque instant du cycle.

3.9.3 Modélisation du temps turbulent

Dans la modélisation EBU, le temps caractéristique de la combustion est supposé inférieur
au temps caractéristique de mélange piloté par la turbulence. Ainsi, le temps turbulent τEBU
considéré dans l’Eq. 3.59 correspond au temps que met une structure de l’écoulement à se
dissiper.

Le temps turbulent τEBU est estimé à partir du modèle de turbulence k-ε, k étant l’énergie
cinétique turbulente et ε le taux de dissipation :

τEBU =
k

ε
(3.60)

Le modèle k-ε est un modèle du 1er ordre à deux équations, initialement proposé par Jones
et Launder en 1972 [61]. k l’énergie cinétique turbulente et ε le taux de dissipation sont décrits
par les deux équations d’équilibre 3.61 et 3.62.
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∂

∂t
(ρ̄k) +

∂

∂xi
(ρ̄ũik) =

∂

∂xi
[(µ +

µt
σk

)
∂k

∂xi
] + Pk − ρ̄ε (3.61)

∂

∂t
(ρ̄ε) +

∂

∂xi
(ρ̄ũiε) =

∂

∂xi
[(µ +

µt
σε

)
∂ε

∂xi
] +Cε1

ε

k
Pk −Cε2ρ̄

ε2

k
(3.62)

Le modèle k-ε est un modèle 3D nécessitant une résolution locale incompatible avec
CVC0D. Comme EBU, il peut être simplifié pour être adapté à une formulation 0D. En effet,
dans un domaine fermé où on néglige les gradients spatiaux, k et ε, qui représentent respecti-
vement l’énergie cinétique turbulente moyennée dans la chambre et sa dissipation, décroissent
comme dans une turbulence homogène isotrope. Le modèle k-ε s’exprime alors à partir des
équations suivantes :

dk

dt
= −ε (3.63)

dε

dt
= −Cε2

ε2

k
(3.64)

où Cε2 est une constante du modèle habituellement fixée à 1.92. A partir des Eq. 3.63 et 3.64,
le temps turbulent se détermine à partir de :

τEBU = (Cε2 − 1) t + τ0,EBU (3.65)

où τ0,EBU correspond au temps caractéristique initial au moment où les cames se ferment si-
multanément. Il peut s’exprimer comme :

τ0,EBU =
Lc
U0

(3.66)

La longueur caractéristique Lc est choisie comme étant égale à la demi hauteur de la chambre
de combustion. U0 est définie par l’Eq. 3.47.

3.9.4 Transition entre les phases laminaire et turbulente

L’expression laminaire du taux de réaction Ω̇F (Eq. 3.49) est utilisée au début de chaque
cycle de combustion. Elle est ensuite remplacée par l’expression turbulente du taux de réaction
(Eq. 3.56). Cette transition est faite quand le taux de réaction turbulent est supérieur au taux de
réaction laminaire. On arrête alors d’utiliser l’expression laminaire pour passer à la formulation
EBU.
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Chapitre 4

Simulation aux grandes échelles en
maillage mobile : comparaison des
méthodes des frontières immergées (IBC)
et de grilles superposées (MISCOG).
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4.1. Différentes approches numériques : DNS/LES/RANS

Afin d’effectuer des calculs de la chambre CVC, deux choix de modèles et de méthodes
numériques doivent être faits :

- le modèle de turbulence : on a décidé d’utiliser la LES qui est la méthode la mieux adap-
tée à la combustion instationnaire dans une chambre CVC. Les principes du filtrage LES en
combustion sont rappelés en Sec. 4.1 et 4.2.

- la méthode numérique pour gérer des parties tournantes dans une approche LES : la Sec. 4.3
présente les tests effectués pour identifier la méthode permettant de gérer la rotation des valves
de la chambre CVC dans le code LES employé ici. On teste la méthode des frontières immer-
gées (IBC pour Immersed Boundary Conditions) [62, 63] et une méthode de maillages mobiles
appelée MISCOG (Multi Instances Solver Coupled on Overlapping Grids) [64, 65].

4.1 Différentes approches numériques : DNS/LES/RANS

Il existe trois principales approches numériques en mécanique des fluides pour simuler des
écoulements turbulents réactifs. Elles diffèrent par le rapport entre les échelles turbulentes ré-
solues et celles modélisées, comme représenté dans les Figs. 4.1 et 4.2.

— Tout d’abord la simulation numérique directe (DNS pour Direct Numerical Simulation)
consiste à résoudre l’ensemble du spectre turbulent (Fig. 4.1). Toutes les échelles de la
turbulence doivent être captées et calculées, ce qui nécessite des maillages extrêmement
raffinés. L’utilisation de cette approche sur des applications industrielles (telles que le
thermoréacteur) est, encore aujourd’hui, très coûteuse malgré l’amélioration des super-
calculateurs. La DNS se trouve donc limitée à l’étude de domaines de calcul n’excédant
pas quelques centimètres.

— A l’inverse de la DNS, les simulations des équations de Navier-Stokes moyennées au
sens de Reynolds (RANS pour Reynolds Average Navier Stokes Simulation) permettent
d’obtenir le champ moyen de chaque variable (Fig. 4.2). Aucune échelle de la turbulence
n’est résolue, des modèles de turbulence sont donc nécessaires pour prendre en compte
l’influence des échelles de la turbulence sur les grandeurs thermodynamiques calculées.
Ce type d’approche est difficilement applicable dans le contexte de la combustion à
volume constant car elle met en jeu de nombreux effets transitoires et instationnaires qui
ne sont pas modélisés dans une approche RANS.

— La simulation aux grandes échelles (LES pour Large Eddy Simulation) constitue un inter-
médiaire entre les méthodes RANS et l’approche DNS. En effet, elle s’intéresse à résoudre
les grandes structures énergétiques de l’écoulement et modélise ce qui se passe au niveau
des plus petites échelles. Basée sur la description de la turbulence proposée par Kolmo-
gorov [66], la LES part du principe que les grandes échelles contribuent fortement à la
dissipation turbulente de la quantité de mouvement, de la chaleur et des espèces ; l’éner-
gie des petites structures turbulentes peut ainsi être déduite de l’énergie des plus grandes.
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frontières immergées (IBC) et de grilles superposées (MISCOG).

Le code AVBP co-développé par le CERFACS et l’IFP-EN utilise l’approche LES. La
Sec. 4.2 présente brièvement la méthode pour des écoulements réactifs turbulents.

FIGURE 4.1 : Schéma de principe des trois approches (DNS, LES et RANS) dans l’espace spectral. Image extraite
de [28].

FIGURE 4.2 : Schéma illustrant l’évolution locale de température dans une flamme turbulente calculée avec les
trois approches (DNS, LES et RANS). Image extraite de [28]
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4.2 La simulation aux grandes échelles (LES) pour les écoulements
réactifs turbulents dans AVBP

4.2.1 Filtrage LES des équations de Navier-Stokes

Les équations de transport d’une simulation aux grandes échelles (LES) décrivent l’évolu-
tion des grandeurs filtrées de l’écoulement et modélisent l’influence de la partie de sous-maille
qui n’est pas résolue. La séparation entre les échelles calculées et modélisées se fait par une
opération de filtrage des équations de Navier-Stokes, qui consiste à définir la quantité filtrée f
comme le produit de convolution de la quantité non filtrée f avec un filtre spatial G△ de taille
caractéristique △ :

f (x) = ∫ f (x)G△ (x′ − x)dx′ (4.1)

Le filtreG△ est généralement de type boîte ou gaussien [67]. La quantité filtrée f est calculée
en résolvant numériquement son équation de transport. La quantité de sous-maille non résolue
est f ′ = f − f . Pour les écoulements à densité variable, le filtrage défini par l’Eq. 4.1 appliqué
à l’équation de conservation de la masse (Eq. 3.10) introduit le terme ρ′u′i dans l’équation de
conservation de la densité filtrée. Pour éviter de modéliser explicitement ce terme, il est pratique
d’utiliser le filtrage de Favre (filtrage pondéré par la masse volumique) dans le cas d’écoulement
compressible :

f̃ =
ρf

ρ
(4.2)

Ainsi, on obtient les équations de conservation de type LES en filtrant les équations de
Navier-Stokes instantanées (Eq. 3.10, 3.11, 3.12 et 3.13) :

∂ρ

∂t
+
∂ρũj
∂xj

= 0 (4.3)

∂ρũi
∂t

+
∂ρũjũi
∂xj

=
∂

∂xj
(τij − τ tij) −

∂p

∂xi
+ F i avec : i = 1,2,3 (4.4)

∂ρỸk
∂t

+
∂ρũjỸk
∂xj

= −
∂

∂xj
(J

t

s,k) +
∂Vk,iYk
∂xi

+ ω̇k avec : k = 1,N (4.5)

∂ρẼ

∂t
+

∂

∂xj
(ρũjẼ) = ω̇T + Q̇∆ −

∂

∂xj
(qj + q

t
j) −

∂

∂xj
(ui(pδij − τij)) (4.6)

57



Chapitre 4. Simulation aux grandes échelles en maillage mobile : comparaison des méthodes des
frontières immergées (IBC) et de grilles superposées (MISCOG).

4.2.2 Expression des flux laminaires

Les termes de flux laminaires d’espèces et d’enthalpie sont généralement faibles devant les
flux turbulents et peuvent soit être négligés soit être exprimés de façon simple à partir des
gradients résolus.

● Flux laminaire d’espèce Ji,k :

Ji,k = −ρ(Dk
Wk

W

∂Xk

∂xi
− YkV c

i ) (4.7)

Ji,k ≈ −ρ(Dk
Wk

W

∂X̃k

∂xi
− ỸkṼ c

i ) (4.8)

avec : Ṽ c
i =

N

∑
k=1Dk

Wk

W

∂X̃k

∂xi
(4.9)

Dk ≈
µ

ρSck
(4.10)

● Flux laminaire d’énergie qi :

qi = −λ
∂T

∂xi
+

N

∑
k=1Ji,khs,k (4.11)

qi ≈ −λ
∂T̃

∂xi
+

N

∑
k=1Ji,kh̃s,k (4.12)

avec : λ =
µCp(T̃ )

Pr
(4.13)

● Tenseur des contraintes laminaires τij :

τij = 2µ(Sij −
1
3δijSll) ≈ 2µ(S̃ij −

1
3δijS̃ll) (4.14)

avec : S̃ij =
1
2 (

∂ũj
∂xi

+
∂ũi
∂xj

) et : µ ≈ µ(T̃ ) (4.15)

4.2.3 Modélisation des termes de sous maille

● Tenseur de Reynolds (ũiũj) : il nécessite un modèle de turbulence de sous maille afin
de reproduire les flux d’énergie entre les échelles de la turbulence résolues et modélisées. A
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partir de l’hypothèse de viscosité turbulente de Boussinesq [68], le tenseur de Reynolds peut
s’exprimer à partir du tenseur des contraintes visqueuses :

τij
t = −ρ (ũiũj) = 2µt (S̃ij −

1
3δijS̃ll) (4.16)

La viscosité turbulente νt est calculée par le modèle de sous-maille de Wale détaillé dans la
Sec. 4.2.4.

● Les flux turbulents d’espèces (ũiYk − ũiỸk) sont modélisés de la même manière que le
tenseur de Reynolds selon :

Ji,k = ρ (ũiYk − ũiỸk) = −ρ(D
t
k

Wk

W

∂X̃k

∂xi
− Ỹk

̃V c,t
i ) (4.17)

avec : Ṽ c,t
i ≈

n

∑
k=1D

t
k

Wk

W

∂X̃k

∂xi
(4.18)

Le coefficient de diffusion massique turbulent de l’espèce k est exprimé à partir du nombre
de Schmidt Sctk (fixé à 1 pour toutes les espèces de manière usuelle) et de la viscosité turbulente
νt =

µt
ρ .

Dt
k =

νt
Sctk

(4.19)

● Le flux turbulent de chaleur qit est modélisé par :

qi
t = ρ (ũiE − ũiẼ) = −λt

∂T̃

∂xi
+

N

∑
k=1Ji,k

t
h̃s,k (4.20)

avec : λt =
µtCp
Prt

(4.21)

Dans les simulations présentées ici, le nombre de Prandtl turbulent a été fixé à Prt = 0.69.

● Le terme source chimique de l’espèce ω̇k correspond à un point clef dans la simulation de
combustion turbulente. Le modèle de fermeture de ce terme est détaillé dans la Sec. 6.1.2.
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4.2.4 Modèle de viscosité turbulente : modèle de WALE

Dans tous les calculs LES présentés dans cette thèse, le modèle de viscosité turbulente utilisé
est le modèle de Wale [69]. Il a été notamment développé afin d’obtenir un comportement
réaliste de la viscosité turbulente en proche paroi, par rapport au modèle de Smagorinsky [70].
La viscosité turbulente cinématique du modèle de WALE est définie par :

νt = (Cw∆)
2 (sdijs

d
ij)

3/2
(S̃ijS̃ij)

5/2
+ (sdijs

d
ij)

5/4 (4.22)

avec : sdij =
1
2(g̃ij

2 + g̃ji
2) −

1
3 g̃kk

2δij (4.23)

La constante Cw a été évaluée lors de tests à priori sur une turbulence homogène isotrope,
elle est fixée à Cw = 0.4929. g̃ij correspond au gradient de vitesses résolues : g̃ij = ∂ũi

∂xj
+
∂ũj
∂xi

4.3 Gestion des parties mobiles en rotation

La difficulté dans la mise en place de simulations numériques du thermoréacteur réside dans
la gestion des parties mobiles du système étudié dans un formalisme LES. Des méthodes exis-
tantes type ALE (Arbitrary Lagrangian Eulerian) permettent déjà de gérer des translations de
maillage [71, 72, 73] mais ne sont pas applicables dans le cas de rotation de maillage car la
déformation des mailles induite est trop élevée, tout comme la fréquence des phases d’interpo-
lation [22]. Deux méthodologies ont été envisagées au cours de cette thèse dans le cadre de le
LES réactive : la méthode IBC et la méthode MISCOG.

4.3.1 La méthode des frontières immergées : IBC (Immersed Boundary Conditions)

Les méthodes des frontières immergées (IBC pour Immersed Boundary Conditions) [62, 63]
sont très intéressantes car elles permettent de traiter des corps immergés en mouvement ou
contraints à des déformations, ce pour des géométries complexes. Contrairement aux méthodes
type ALE qui nécessitent plusieurs maillages, les méthodes IBC ne nécessitent qu’un seul
maillage pour modéliser l’obstacle immergé et utilisent un terme de forçage qui agit sur l’écou-
lement à la place de la frontière. Ce terme de forçage permet d’éviter la création d’un maillage
«Body conformal» (Fig. 4.3) car le corps n’est plus explicitement discrétisé (Fig. 4.4). C’est
pourquoi l’implémentation d’une méthode IBC dans le code d’AVBP semble très intéressante
pour calculer un écoulement créé par des obstacles en rotation.

Peskin a été le premier à utiliser cette méthode en 1972 [74] pour simuler l’écoulement à l’in-
térieur d’un coeur humain. La méthode a ensuite été appliquée dans de nombreux domaines :
écoulements compressibles [75, 76], flux de particules [77], écoulements à micro-échelle [78],
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interaction entre des corps solides [79], transferts thermiques conjugués [80], flux environne-
mentaux [81], fluides bio [82].

Pour des raisons purement numériques, l’implémentation de la méthode IBC dans le code
AVBP est basée sur le module Lagrangien développé par Marta Garcia [83], pour le traite-
ment d’écoulements diphasiques. La Fig. 4.4 montre la discrétisation d’un mur en particules
lagrangiennes sur un maillage eulérien. La surface du solide est discrétisée en particules,
chaque particule agissant sur le fluide comme une frontière. L’intérieur du solide peut aussi être
discrétisé, comme le montre la Fig. 4.4, afin d’améliorer l’imperméabilité de l’obstacle. Pour
être hermétique, une cellule du maillage eulérien doit contenir au moins une particule.

FIGURE 4.3 : Modélisation d’un cylindre immergé :
maillage de type "Body Conformal".
Le cylindre est explicitement discré-
tisé.

FIGURE 4.4 : Modélisation d’un cylindre immergé avec
la méthode IBC : maillage eulérien avec
particules lagrangiennes représentant le
cylindre.

- Construction d’une méthode IBC sur une formulation de particules lagrangiennes

L’obstacle immergé peut être en mouvement à une vitesse donnée up ou à l’arrêt et l’objectif
de la méthode IBC est d’imposer localement au fluide la vitesse de la particule : uf@p = up.

L’interaction entre une particule et le fluide peut être exprimée de différentes manières. Dans
cette étude, une force de rappel, initialement proposée par Goldstein et al [84], est utilisée et le
terme de forçage fni s’exprime suivant :

fni = β ∫
t

0
(unp,i − uf@p,i) dt′ + α (unp,i − uf@p,i) (4.24)

où uf@p,i est la ième composante de la vitesse du fluide à l’endroit de la particule. α et β sont les
paramètres cas dépendants. fni est une simple force de rappel de la vitesse du fluide au niveau
de la particule uf@p,i, vers la vitesse de la particule up. Dans la théorie des systèmes de contrôle,
cette approche correspond à un correcteur Proportional-Integral (PI) ayant pour objectif de faire
tendre uf@p,i vers unp,i à tout moment.
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Le problème dans cette formulation se situe dans la détermination des coefficients α and β.
En effet, de nombreuses campagnes de tests faites au début de cette thèse ont montré que le
choix de leur valeur est très dépendant du cas étudié : si les valeurs sont trop hautes, les termes
sources deviennent trop grands et le code diverge, mais si les valeurs sont trop faibles, les termes
sources ne sont pas suffisants pour que le mur soit imperméable.

Une nouvelle formulation de fni a été proposée par Bonhomme [85], afin de simplifier l’uti-
lisation de la méthode et de la rendre indépendante du maillage ou de la configuration calculée.
L’intensité des termes sources est alors contrôlée par l’utilisateur seulement à travers un temps
de relaxation, qui correspond au nombre d’itérations nécessaires pour atteindre l’équilibre entre
la vitesse du fluide à la particule et la vitesse de la particule (uf@p = up). Pour plus de précisions,
le lecteur pourra se référer à la [85]. La nouvelle formulation de la force de rappel exercée par
la particule sur le fluide s’écrit :

fni =
ρVm

M2∆t2 ∫
t

0
(unp,i − uf@p,i) dt′ + ρVm

N∆t
(unp,i − uf@p,i) (4.25)

α =
ρVm
N∆t (4.26)

Dans l’Eq. 4.26, α, associé au correcteur proportionnel, s’exprime à partir d’un temps de
relaxation τP = N∆t où N correspond au nombre d’itérations, Vm est le volume fictif autour du
noeud m et ρ la masse volumique du fluide.

β =
ρVm

M2∆t2
(4.27)

Comme pour α, le coefficient β (Eq. 4.27) associé au correcteur intégral s’exprime à partir
d’un temps de relaxation τI =M∆t , où M correspond au nombre d’itérations.

Les entiers N et M sont respectivement les temps de relaxation, en nombre d’itérations,
associés au terme source proportionnel et intégral. N doit être supérieur à 1 car le code ne
peut imposer en une itération uf@p = up. De manière générale, N est compris entre 2 et 10. M
doit aussi être plus grand que un, mais inférieur au terme proportionnel : l’objectif du terme
source intégral est d’appliquer une force moyenne au fluide afin d’assurer la condition de non
glissement. M est souvent compris entre 100 et 1000 en pratique, ce qui assure la stabilité tout
en conservant en glissement up,i − uf@p,i faible.

4.3.2 L’approche MISCOG (Multi Instances Solver Coupled on Overlapping Grids)

L’approche MISCOG, développée initialement pour des turbomachines [64, 65] (par
exemple pour des calculs d’étage complet de rotor-stator) permet aussi de traiter des compo-
sants tournants comme les valves du CVC, et constitue donc une alternative à la méthode IBC.
Dans cette approche, deux ou plusieurs instances du même solveur LES sont couplées par le
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coupleur parallèle OpenPALM [86, 87], chaque instance ayant son propre domaine de calcul.
La méthode est appelée MISCOG (Multi Instances Solvers Coupled via Overlapping Grids).

Pour faire tourner des parties mobiles, le code utilise l’approche de maillage mobile [71, 73,
72] : le maillage tourne sans déformation. La difficulté réside dans l’échange des informations
à travers les interfaces. La méthode MISCOG consiste en reconstruire les résidus à l’interface
à partir d’échanges et d’interpolations linéaires des différentes variables conservatives sur une
zone de recouvrement (quelques mailles) commune aux deux maillages.

La Fig. 4.5 illustre la méthode MISCOG dans le cas d’un obstacle cylindrique tournant
immergé dans un écoulement : un premier maillage correspond à l’obstacle, un deuxième à
l’écoulement, et une zone de recouvrement où se font les échanges d’informations entre les
deux maillages. Le maillage tournant est accroché à l’obstacle tournant et tourne avec lui. dans
la zone de recouvrement, les deux instances de AVBP échangent leurs résidus pour coupler les
codes.

FIGURE 4.5 : Méthode MISCOG.

L’approche MISCOG a été validée sur de nombreux cas académiques afin d’assurer une perte
d’information minimale au travers de l’interface [64, 65] et une certaine précision des schémas
numériques disponibles avec cette méthode : Lax-Wendroff, qui est un schéma numérique de
second ordre en espace et en temps, TTGC et TTG4A qui sont des schémas numériques de
troisième ordre en espace et en temps.

Cette méthode présente de nombreux avantages par rapport à la méthode des IBC : pas de
problème de diffusion (les obstacles ne sont pas calculés), le paramétrage est plus simple (pas de
paramètres PI à déterminer), possibilité de réaliser une étude diphasique dans chaque instance
car le module diphasique d’AVBP n’est pas utilisé.
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4.3.3 Comparaison des approches IBC et MISCOG

On teste ici les deux approches IBC et MISCOG, décrites précédemment, sur des cas re-
présentatifs d’une chambre CVC et souvent plus difficiles. Pendant un cycle CVC, les valves
d’admission et d’échappement voient, durant la combustion à volume constant, des gradients de
pression (principe du cycle de Humphrey), de température et d’espèces (formation des gaz brû-
lés à l’intérieur de la chambre). La méthode numérique utilisée doit donc garantir l’étanchéité
des valves en position fermée.

Pour choisir entre IBC et MISCOG, les deux approches ont été testées sur un cas test proche
du comportement d’une chambre CVC. La configuration de référence consiste en deux volumes
fluides fictifs séparés par une valve de forme cylindrique, comme représenté sur la Fig. 4.6. La
perméabilité de l’obstacle est étudiée pour les deux approches, à partir de différentes initialisa-
tions (Tab. 4.1) :

1. Différence de pression entre les deux volumes fluides : P1 = 1 bar et P2 = 10 bars.

2. Différence de température entre les deux volumes fluides : T1 = 300 K et T2 = 1500 K.

3. Différence de concentration d’espèces entre les deux volumes fluides :

- Y1 = 1% d’oxygène et 99% d’azote (concentrations massiques),

- Y2 = 99% d’oxygène et 1% d’azote.

4. Double gradient imposé avec P1-P2 combiné à T1-T2.

5. Double gradient imposé avec P1-P2 combiné à Y 1-Y 2.

Les initialisations 4 et 5 se rapprochent ainsi du fonctionnement d’une chambre CVC qui voit
lors de la phase de combustion, une augmentation de température, de pression et la formation
de gaz brûlés.

FIGURE 4.6 : Configuration de référence avec les deux volumes fluides séparés par une paroi circulaire.
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A partir des initialisations énoncées, une variante est proposée afin de tester la perméabilité
de l’obstacle mis en rotation. Ainsi, pour chaque initialisation, une simulation est réalisée avec
l’obstacle en position fixe (vitesse de rotation nulle) et une autre avec l’obstacle soumis à une
vitesse de rotation (suivant l’axe z) de 100 Hz. L’ensemble des configurations testées est résumé
dans la Tab. 4.1.

Tous les calculs sont réalisés avec le schéma numérique Lax-Wendroff (second ordre en
espace et en temps), sur 100 ms. Les murs sont adiabatiques.

TABLE 4.1 : Différentes variations analysées

Initialisation Vitesse de rotation Volume Volume

de la paroi fluide V2 fluide V1

1 0 Hz P2 P1

100 Hz P2 P1

2 0 Hz T2 T1

100 Hz T2 T1

3 0 Hz Y2 Y1

100 Hz Y2 Y1

0 Hz P2 P1

4 T2 T1

100 Hz P2 P1

T2 T1

0 Hz P2 P1

5 Y2 Y1

100 Hz P2 P1

Y2 Y1

- Mise en place du calcul avec la méthode IBC

La mise en place du calcul avec la méthode IBC est illustrée sur la Fig. 4.7. Le domaine
fluide est entièrement maillé, l’obstacle cylindrique est discrétisé par des particules lagran-
giennes, l’ensemencement de particules est plus important au niveau de la paroi de l’obstacle
afin d’améliorer son imperméabilité. Les correcteurs Proportionnel (β) et Intégral (α) choisis
pour ce cas test sont : β = 2 et α = 103.
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FIGURE 4.7 : Mise en place du calcul avec la méthode IBC.

- Mise en place du calcul avec la méthode MISCOG

La mise en place du calcul avec la méthode MISCOG est illustrée sur la Fig. 4.8. Une ins-
tance fixe, correspondant au volume fluide, est couplée à une instance mobile qui modélise
la paroi séparatrice cylindrique. La zone de recouvrement (overlapping zone) où se font le
échanges d’informations entre les deux instances est représentée sur la Fig. 4.8.

FIGURE 4.8 : Mise en place du calcul avec la méthode MISCOG.
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1. Résultats pour le gradient de pression P2-P1

L’évolution de pression dans le volume fluide V2 est illustrée dans la Fig. 4.9 pour les deux
cas testés : obstacle à l’arrêt (0 Hz) et obstacle en rotation (100 Hz). A vitesse de rotation
nulle, après 20 ms, la pression chute de 3 bars pour IBC alors que MISCOG affiche une chute
inférieure à 1 bar. Lorsque l’obstacle est mis en rotation à 100Hz, la méthode MISCOG semble
également être plus étanche que la méthode IBC : chute de 2.5 bars de pression en 20 ms pour
MISCOG contre 4 bars pour la méthode IBC.

Le constat de la Fig. 4.9 est délicat. En théorie, aucune fuite ne devrait avoir lieu et donc
la pression P2 devrait être constante au cours du temps. En fait, les deux méthodes "fuient"
légèrement car ce cas est très exigeant. Pour IBC, la fuite vient du fait que près du mur, seules
quelques cellules et particules imposent le flux nul. Dans le cas de MISCOG, par construction,
il existe une zone de fuite où le passage n’est pas totalement bloqué. La zone de recouvrement
(Fig. 4.8) n’est jamais fermée et une petite fuite peut toujours y avoir lieu. On peut minimiser
cette fuite en ajoutant des mailles pour réduire la taille de la zone de recouvrement.
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FIGURE 4.9 : Cas P2P1 : évolution de la pression P2 dans le volume fluide V2 pour les deux vitesses de rotation
0Hz et 100Hz.

En pratique, dans une chambre CVC, les phases où les soupapes sont fermées ne dépassent
pas quelques millisecondes et la perte de pression reste donc faible avec les deux méthodes.
On note cependant qu’aucune des deux méthodes n’est parfaite et n’offre une fermeture totale.
Cela dit, le dispositif expérimental présente aussi de fortes fuites. Ceci est dû à la configura-
tion particulière de la came qui vient fermer le passage sur une zone de contact très étroite
entre came et mur (Fig. 4.10). C’est clairement un point difficile pour toute méthode numérique.
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Zone de fermeture 

Came 

Paroi 

FIGURE 4.10 : Zone de contact entre une came et la paroi de la chambre.

2. Résultats pour le gradient de température T2-T1

Concernant le cas avec gradient de température (T2 = 1500 K à gauche contre T1 = 300 K
à droite de l’obstacle), les résultats sont présentés sur la Fig. 4.11, qui donne la température
moyenne dans le volume fluide V2. La méthode IBC montre des limites de perméabilité,
particulièrement quand l’obstacle est mis en rotation. L’approche MISCOG présente une chute
de température semblable à la méthode IBC après 50 ms de calcul (100 K). Cette chute pour
MISCOG est due aux fuites existantes au niveau des zones de dialogue, qui peuvent être
minimisées avec un raffinement de maillage. Ces pertes restent faibles dans un cas CVC réel.
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FIGURE 4.11 : Cas T2-T1 : évolution de la température T2 dans le volume fluide V2 pour les deux vitesses de
rotation 0Hz et 100Hz.
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3. Résultats pour le gradient de concentration d’espèces Y2-Y1

Pour cette configuration, le domaine fluide a été initialisé avec un écart de concentration
d’espèces entre les deux volumes V1 et V2. La Fig. 4.12 représente la fraction massique
moyenne d’oxygène dans le volume fluide V2. Les résultats montrent que les deux méthodes
ont des bons comportements quand la paroi est à l’arrêt et aucun flux d’espèce ne passe à
travers la soupape. Par contre, la mise en rotation de la paroi dégrade légèrement les résultats
pour chacune des méthodes avec une perte de 4% de concentration massique d’oxygène. La
diffusion des espèces à travers les particules lagrangiennes censées bloquer l’écoulement est
d’autant plus important quand l’obstacle est en rotation.
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FIGURE 4.12 : Cas Y2-Y1 : évolution de la concentration d’oxygène Y2 dans le volume fluide V2 pour les deux
vitesses de rotation 0Hz et 100Hz.

Ces trois premiers cas testés ne sont pas suffisamment discriminants pour l’une des deux
méthodes. L’approche MISCOG semble donner de meilleurs résultats pour l’écart de pression
lorsque la paroi séparatrice est en rotation : chute de 2.5 bars pour MISCOG contre 4 bars avec
IBC après des temps beaucoup plus longs que les temps caractéristiques du CVC. Mais les
résultats obtenus avec IBC et MISCOG sont proches lorsqu’on analyse les cas initialisés avec
un écart de température ou un écart de concentration d’espèces.

Les initialisations 4 et 5 sont étudiées afin de tester les méthodes sur une configuration proche
du fonctionnement du thermoréacteur : lorsque la combustion a lieu dans la chambre, les cames
en position fermée voient dans le même temps une augmentation de température, de pression
(combustion isochore) et une variation de concentration d’espèces (formation des gaz brûlés
dans la chambre en opposition aux gaz frais en amont des cames d’admission). Les initialisa-
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tions sont rappelées dans la Tab. 4.1 :

— L’initialisation n°4 consiste donc en un écart de température (T2-T1) et de pression (P2-
P1) entre les deux volumes fluides.

— Dans l’initialisation n°5, les deux volumes fluides sont initialisés à des pressions diffé-
rentes (P2-P1) et à des concentrations différentes (Y2-Y1).

Comme pour les initialisations 1 à 3 (Tab. 4.1), les calculs sont réalisés pour une paroi à
l’arrêt (0 Hz) et en rotation (100 Hz). Le temps physique de calcul est limité à 20 ms, qui
correspond à la durée d’un cycle CVC de thermoréacteur pour une vitesse de rotation de 1500
tr/min.

4. Résultats obtenus à partir du double gradient : pression P2-P1 et écart de tempéra-
ture T2-T1

La Fig. 4.13 montre l’évolution de la pression dans le volume fluide V2 (initialisé à 10 bars
et 1500 K). A l’arrêt, IBC fuit légèrement plus que MISCOG (2 bars perdus en 20 ms contre
1.5 bars). Lorsque l’obstacle est en rotation, le constat est similaire qu’à l’arrêt, IBC fuit plus
que MISCOG.
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FIGURE 4.13 : Cas double gradient P2-P1 et T2-T1 : évolution de la pression P2 dans le volume fluide V2 pour
les deux vitesses de rotation 0Hz et 100Hz

La Fig. 4.14 montre l’évolution de la température moyenne dans le volume fluide V2. Bien
que les résultats soient relativement proches lorsque l’obstacle est à l’arrêt, la méthode MIS-
COG semble plus adaptée quand l’obstacle est en rotation : chute de 150 K pour MISCOG
contre 300 K pour IBC.
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FIGURE 4.14 : Cas double gradient P2-P1 et T2-T1 : évolution de la température moyenne T2 dans le volume
fluide V2 pour les deux vitesses de rotation 0Hz et 100Hz.

5. Résultats obtenus à partir du double gradient pression P2-P1 et espèces Y2-Y1

La Fig. 4.15 illustre l’évolution de la pression dans le volume 1 (initialisé à 10 bars et avec
99% de concentration massique d’oxygène). IBC et MISCOG ont des résultats similaires dans
chaque cas, avec une chute de pression plus importante quand la soupape est en rotation.
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FIGURE 4.15 : Cas double gradient P2-P1 et Y2-Y1 : évolution de la pression P2 dans le volume fluide V2 pour
les deux vitesses de rotation 0Hz et 100Hz.
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La Fig. 4.16 montre l’évolution de la concentration massique d’oxygène dans le volume
fluide V2 au cours des 20 ms de temps de calcul. La méthode MISCOG présente une nouvelle
fois de meilleurs résultats que la méthode IBC. La diffusion des espèces à travers les particules
lagrangiennes est accentuée par l’écart de pression.
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FIGURE 4.16 : Cas double gradient P2-P1 et Y2-Y1 : évolution de la concentration d’oxygène Y2 dans le volume
fluide V2 pour les deux vitesses de rotation 0Hz et 100Hz.

Une question intéressante est de considérer le coût de calcul relatif à chacune des méthodes.
Pour ce cas test (on prend l’initialisation 5 comme exemple), les calculs IBC et MISCOG ont
été lancés sur le même nombre de processeurs (128) et le temps physique calculé est de 20 ms.
Pour IBC, l’ensemencement en particules de l’obstacle est relativement important puisque il
compte plus de 300 000 particules. Comme le montre la Tab. 4.2, MISCOG est deux fois plus
rapide que IBC pour cette configuration. La méthode la plus précise s’avère aussi la plus rapide.

TABLE 4.2 : Comparaison des temps de calcul entre les deux méthodes IBC et MISCOG.

IBC MISCOG

Nombre de tetraèdres 2 860 000 2 160 000

Nombre de particules lagrangiennes 300 000 X

Nombre de proceseurs 128 128

Temps physique calculé [ms] 20 20

Temps CPU [h] 1530 690
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4.3. Gestion des parties mobiles en rotation

En résumé de ce chapitre :

- La simulation aux grandes échelles (LES) semble pertinente pour le calcul de chambre
CVC type thermoréacteur. Elle a largement été utilisée pour les moteurs à pistons [88, 22, 23]
au cours de ces dernières années, notamment intéressante pour sa capacité à reproduire des
phénomènes instationnaires comme des variations cycle à cycle, qu’une méthode RANS ne
peut reproduire. Ces variations cycle à cycle sont rencontrées dans les moteurs à pistons,
mais ont également été mises en évidence au cours des essais expérimentaux réalisés sur le
thermoréacteur au laboratoire Pprime.

- De plus, le code AVBP propose différentes méthodes numériques capables de gérer des
obstacles mobiles. Les méthodes ALE utilisées pour des mouvements de pièce en translation
(mouvement du piston pour les moteurs automobiles par exemple) ne sont pas applicables dans
notre étude car la déformation de maillage qu’implique cette méthode dans le cas d’obstacle
en rotation (cames) n’est pas acceptable. Deux autres méthodes numériques sont possibles : la
méthode IBC et la méthode MISCOG.

La méthode numérique choisie pour réaliser les simulations numériques 3D du thermoréac-
teur est donc MISCOG. Pour cette configuration de chambre CVC, elle est plus adaptée que la
méthode des frontières immergées qui présente notamment un problème de diffusion (de tempé-
rature et d’espèces) à travers les particules lagrangiennes (voir Sec. 4.3.3). En effet, la méthode
IBC n’agit que sur l’équation de quantité de mouvement et n’a aucune action sur la diffusion.
Le paramétrage des correcteurs Proportionnel-Intégral de la méthode IBC s’est également ré-
vélé compliqué quand les conditions d’écoulement sont plus critiques : gradient de pression
plus important entrainant de fortes vitesses à l’ouverture des cames, température de fin de com-
bustion de l’ordre de 2500K menant à une diffusion de la chaleur à travers le cames depuis les
gaz chauds vers les gaz frais.
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Ce chapitre se focalise sur les écoulements dans le thermoréacteur en l’absence de com-
bustion et présente les calculs LES de la chambre CVC effectués avec la méthode MISCOG
(choisie au Chap. 4) dans des cas choisis parmi la base de données construite à Poitiers par le
laboratoire Pprime.

La Sec. 5.1 montre comment le calcul de la configuration réelle du thermoréacteur a été mis
en place. Deux types de calculs sont alors effectués :

- la Sec. 5.2 montre des calculs LES de cycles successifs sans combustion pour un régime de
1200 tr/min. AVBP permet de calculer des dizaines de cycles successifs et de les comparer avec
les résultats expérimentaux en termes de pression au cours du temps. La LES fournit aussi les
champs complets de vitesse et permet d’observer les variations cycle à cycle qui s’avèrent assez
faibles dans ce cas non réactif (contrairement au cas avec combustion comme nous le verrons au
Chap. 6, ce qui suggère que c’est bien la combustion qui induit les plus fortes variations entre
cycles successifs).

- la Sec. 5.3 présente les calculs effectués pour caler les constantes inconnues du modèle 0D
du chapitre 3. Deux catégories de calculs sont utilisés :

— On montre tout d’abord comment évaluer les coefficients de décharge Cd des rideaux de
soupapes d’admission et d’échappement à partir de calculs stationnaires (MISCOG est
désactivé) où la soupape ne bouge pas. Ces cas sont l’équivalent des bancs volutes utilisés
pour caractériser la perméabilité des culasses dans les moteurs à piston où l’on établit
un écoulement stationnaire autour des soupapes pour mesurer précisément les valeurs des
coefficients Cd.

— On utilise ensuite une LES semblable à celle de la Sec. 5.2, donc un calcul non réactif de
cycles consécutifs. L’objectif de ce calcul est de trouver comment exprimer la vitesse U
qui est employée à la fois pour évaluer les pertes de chaleur (Eq. 3.44) et le taux de com-
bustion dans le modèle EBU dans la phase où la flamme est turbulente (Eq. 3.66). Cette
évaluation est faite en traçant le module de la vitesse dans la chambre qui est supposée être
une bonne évaluation de la vitesse U nécessaire à la fois pour les corrélations thermiques
et pour le modèle EBU. Cette vitesse ne fait que décroitre pendant que les soupapes sont
fermées et le temps caractéristique de cette décroissance peut être mesuré dans la LES
pour être ensuite employé dans le modèle 0D. Ce temps caractéristique ne dépend que de
la forme de la chambre puisque celle ci n’est affectée par aucune entrée ou sortie pendant
cette phase. Il peut donc être utilisé pour tous les cas étudiés dans CVC0D. Bien sûr, si une
autre chambre devait être employée, il faudrait répéter la LES mais à géométrie constante,
un calcul LES isolé est suffisant pour évaluer ce temps de décroissance.
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Chapitre 5. Calculs LES 3D non réactifs

5.1 Mise en place du calcul - MISCOG

Dans le cas du thermoréacteur, l’approche MISCOG consiste à coupler 5 instances du
même solveur LES (ici AVBP). Le domaine calculé (1ère instance : AVBP01) est couplé avec
les 4 cames rotatives chacune représentée par une instance différente (AVBP02 à AVBP05).
La Fig. 5.1 montre les 5 instances couplées. Les Figs. 5.2 et 5.3 permettent de visualiser une
des zones de dialogue (zone de recouvrement), où se font les échanges d’informations entre
l’instance mobile (came d’échappement sur la Fig. 5.3) et l’instance principale (fixe).

FIGURE 5.1 : MISCOG : vue d’ensemble des 5 instances couplées (AVBP01 à AVBP05).

FIGURE 5.2 : MISCOG : zone de recouvrement. Vue de gauche : instance fixe.Vue de droite : instance mobile.
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5.1. Mise en place du calcul - MISCOG

FIGURE 5.3 : MISCOG : zone de recouvrement. Les maillages de l’instance fixe et de l’instance mobile sont
superposés pour visualiser la zone de recouvrement.

La Fig. 5.4 représente le maillage de l’instance principale. La simulation numérique com-
prend chaque élément du banc expérimental. Le réservoir d’air comprimé est relié à la chambre
de carburation par l’intermédiaire d’un conduit d’admission. Cette chambre de carburation est
séparée de la chambre de combustion par les cames d’admission. Un conduit d’échappement
dirige les gaz sortant de la chambre de combustion vers un réservoir aval, qui modélise la sortie
atmosphérique de l’expérience.

La Fig. 5.5 est une coupe réalisée au centre de la chambre de combustion, elle permet de
visualiser les zones où la maillage a été raffiné : au niveau de la zone d’allumage (cette partie
de la simulation est expliquée dans le chapitre suivant), au niveau des zones de recouvrement et
de dialogue avec les instances mobiles.
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Chapitre 5. Calculs LES 3D non réactifs

FIGURE 5.4 : Coupe du maillage de l’instance principale AVBP01 qui gère l’ensemble des domaines fixes de la
simulation. Les différentes parties du banc d’essai sont représentées.

FIGURE 5.5 : Zoom sur le maillage au niveau de la chambre combustion.
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5.1. Mise en place du calcul - MISCOG

Les Fig. 5.6 et 5.7 présentent les maillages des cames d’admission et d’échappement. De
même que dans l’instance principale, les zones de dialogue dans les instances mobiles sont
particulièrement raffinées avec des tailles de mailles de l’ordre de 0.2mm. Dans le cas du ther-
moréacteur, le maillage de ces zones de dialogue est crucial pour la validation de la méthode.
En effet, comme le montrent les Fig. 5.2 et 5.3, la zone d’échange entre l’instance fixe et une
instance mobile revient à imposer une (petite) fuite numérique au niveau des fermetures des
cames d’admission et d’échappement puisqu’il existe une petite zone où le fluide peut passer,
par construction. Ces zones nécessitent donc d’être aussi petites que possible. Comme il faut
mettre au moins deux rangées de cellules dans la zone de recouvrement, ceci passe par une
diminution de la taille de maille, ce qui entraine une augmentation du temps de calcul. Cette
limite intrinsèque de MISCOG n’est en général pas un problème car l’expérience, elle aussi, a
des fuites pour la même raison (à cause des jeux). Cette question est étudiée dans le Chap. 4 à
travers des tests élémentaires.

FIGURE 5.6 : Maillage came admission FIGURE 5.7 : Maillage came échappement

Une autre zone importante est la zone où l’injection de carburant gazeux est effectuée (8
injections). Afin d’injecter le débit de carburant adéquat à travers les injecteurs positionnés dans
la chambre de carburation, le maillage sur cette zone est également raffiné comme le montre la
Fig. 5.8 qui présente une coupe réalisée au centre de la chambre de carburation où l’on voit 4
des 8 injecteurs utilisés pour l’injection du carburant.
Dans l’expérimentation de Pprime, le carburant est injecté sous forme liquide, à travers les 8
injecteurs phasés comme décrit dans la Fig. 2.12. Dans la LES, il est injecté sous forme gazeuse
avec le même phasage que dans l’expérimentation. Remplacer une injection diphasique par un
jet gazeux est un choix de modélisation qui nécessite de faire des hypothèses arbitraires. Bien
sûr, on conserve le débit total massique injecté et sa variation dans le temps. De plus, ici, on
a supposé que les gouttes de carburant liquide s’évaporent instantanément pour produire un jet
gazeux sur une aire plus grande. Ainsi, la section des injecteurs (Fig. 5.8) et la vitesse du jet
gazeux sont choisis pour conserver le débit massique de carburant par cycle ṁfuel (Tab. 5.1).
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Chapitre 5. Calculs LES 3D non réactifs

TABLE 5.1 : Caractéristiques d’injection de l’isooctane

Liquide Gaz
(Pprime) (LES)

Débit massique par injecteur [kg/s] 0.0087 0.0087

Masse volumique C8H18 [kg/m3] 750 13.7

Section d’un injecteur [cm2] 0.005 1.2

Vitesse d’injection [m/s] 23 5.3

FIGURE 5.8 : Coupe du maillage dans la chambre de carburation : visualisation de 2 paires d’injecteurs de
carburant.
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5.2. Analyse des cycles à froid obtenus expérimentalement et par la LES

Le nombre total de processeurs utilisé sur la machine de production (une machine BULL :
Occigen) pour chaque simulation du thermoréacteur est de 1080, la répartition des coeurs de
calcul pour chacune des instances est donnée dans la Tab. 5.2. L’équilibrage d’un calcul multi
instances est une tâche délicate. Ici, cette distribution a été obtenue par tests successifs. Elle
permet de faire un cycle complet non réactif en 27000 heures CPU total correspondant à un
temps ’elapsed’ de 25 heures. Pour un cycle réactif, il faut compter 43000 heures CPU total,
soit un temps réel de 40 heures.

TABLE 5.2 : Détails des cinq maillages utilisés

AVBP01 AVBP02 AVBP03 AVBP04 AVBP05

Nombre de 5 518 000 1 076 200 1 076 200 356 000 356 000

noeuds

Nombre de 720 120 120 60 60

processeurs

Les conditions limites à l’entrée et à la sortie du domaine de calcul sont imposées avec le
formalisme NSCBC (Navier Stokes Caracteristics Boundary Conditions) proposé par Poinsot
et Lele [89] puis amélioré par Granet et al. [90].

Les parois du domaine sont modélisées par des murs non glissants. Le transfert de chaleur
à travers les parois est modélisé par un flux thermique noté Φ=(Twall − Tref )/Rth où Tref est
la température target et Rth la résistance thermique. Pour approcher le flux local relevé expéri-
mentalement, on fixeRth = 1.0e-4 W/K/m2 et Tref = 400 K. En pratique, ce choix de paramètres
implique que les parois internes de la chambre sont quasiment isothermes à T = 400K.

5.2 Analyse des cycles à froid obtenus expérimentalement et par la
LES

La Tab. 5.3 résume l’ensemble des points de fonctionnement calculés durant la thèse. Il s’agit
d’un nombre de points (3) très réduit par rapport à la base de données expérimentales où des
dizaines de points de fonctionnement ont été testés. Cette remarque illustre les limites de la
LES : il est possible d’analyser finement un ou deux points de fonctionnement mais faire tous
les cas testés expérimentalement était impossible.

Dans ce chapitre, nous allons nous intéresser au cas non réactif OP1. Il correspond à l’essai
expérimental 241 fourni par le laboratoire Pprime. Les deux autres points de fonctionnement
OP2 et OP3 seront analysés dans le Chap. 6.
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Chapitre 5. Calculs LES 3D non réactifs

Pour OP1, la vitesse de rotation des cames amont et aval est de 1200 tr/min, et le phasage
des cames est égal à ψ = 35.3 deg (Fig. 2.12). Les conditions thermodynamiques au niveau du
réservoir d’admission sont fixées à 3 bars et 120°C, la pression de sortie est égale à la pression
atmosphérique (1 bar).

Dans un premier temps, les cycles ont été simulés et comparés à l’expérience en conditions
non-réactives. Les paramètres de ce point de fonctionnement, noté OP1, sont les suivants : Tair
= 120○C, f = 40 Hz (N = 1200 rpm).

Pour présenter les résultats, la pression sera normalisée par la pression dans le réservoir
amont, Pair, et les sections d’admission et d’échappement seront normalisées par leurs valeurs
maximales. Deux pressions sont considérées ici : la pression dans la chambre de carburation
Padm et la pression dans la chambre de combustion Pcc (Fig. 5.1).

TABLE 5.3 : Points de fonctionnement fournis par le laboratoire Pprime.

Point de Vitesse de Phasage Cas Température Pression Pression

fonctionnement rotation ψ réactif réservoir amont réservoir amont de sortie

[-] [rpm] [deg] [-] [○C] [-] [-]

OP1 1200 35.3 No 120 3 1

OP2 1200 35.3 Yes 120 3 1

OP3 1500 35.3 Yes 120 3 1

La Fig. 5.9 montre que les variations de la pression dans la chambre de carburation Padm
sont correctement prédites par le code LES. On note que la pression Padm normalisée par la
pression amont Pair varie de 0.85 à 1.05 et peut donc dépasser 1 à cause des instationnarités de
l’écoulement. Comme dans un moteur à piston, il est possible d’augmenter le remplissage en
jouant sur l’accord acoustique entre chambre et échappement. Ceci n’a pas été exploité pour le
moment et le résultat obtenu (une valeur maximum de Padm/Pair de 1.05) est fortuit. Il dépend
fortement des caractéristiques acoustiques de l’admission.

La Fig. 5.10 montre que la pression normalisée dans la chambre de combustion, Pcc/Pair,
décroît de sa valeur maximale (Pcc/Pair = 0.9 à θ = 125 deg) à la pression de sortie (Pcc/Pair
= 0.33 à θ = 45 deg) au cours de la phase d’échappement. Lorsque les cames d’admission
s’ouvrent (θ = 55 deg), la pression remonte à nouveau jusqu’à ce que la chambre soit remplie
(θ = 125 deg).

La Fig. 5.10 montre également que dans l’expérience, la pression décroit lentement entre
125 et 170 degrés, quand les valves sont fermées, ce qui indique que le dispositif expérimental
présente de légères fuites. Dans le même intervalle de temps, la pression décroit également
dans la simulation LES, ce qui confirme que la méthodologie MISCOG introduit des fuites
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5.2. Analyse des cycles à froid obtenus expérimentalement et par la LES
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FIGURE 5.9 : OP1 : comparaison des cycles à froid obtenus expérimentalement et par la LES (Table 5.3) - Evo-
lution temporelle de la pression dans la chambre de carburation sur 10 cycles consécutifs. (∎) Pres-
sion LES dans la chambre de carburation Padm/Pair. (◻) Pression expérimentale dans la chambre
de carburation. (∗) Section d’admission. (◇) Section d’échappement.

numériques. Ces fuites, inhérentes à la méthode numérique, sont dues à la zone de recouvrement
entre les deux maillages autour des valves, et peuvent être ajustées en changeant la taille de
cette région comme discuté dans le Chap. 4. Ce n’est pas nécessaire dans ce cas puisqu’elles se
trouvent être très comparables à celles de l’expérience.

Le maximum de pression normalisée Pcc/Pair (0.9) est correctement prédit par la LES. La
pression dans la chambre de combustion ne dépasse donc pas 90 % de la pression amont Pair.
Dix cycles ont été simulés, et seules de légères variations cycle à cycle peuvent être observées
sur les courbes de pression. Ce résultat, qui n’est pas surprenant en conditions non-réactives,
montre que l’efficacité volumétrique du système 1 n’est pas sensible à la variabilité cycle à cycle.
Cette efficacité, mesurée à la fermeture des valves, est de 94% dans ces conditions opératoires.

Le débit massique moyen qui traverse effectivement la chambre est une grandeur intéres-
sante, puisqu’il contrôle le rendement volumétrique. Il est reporté dans la Tab. 5.4 pour les
points de fonctionnement non-réactif (0P1), et réactifs (OP2 et OP3). La LES permet de prédire
le débit mesuré expérimentalement à 5% près. Ce bon accord avec les données expérimentales
n’est pas trivial à assurer dans un code LES, puisque pour estimer correctement le débit, les
pertes de charges doivent être précisément reproduites pour toutes les sections de passage.

1. L’efficacité volumétrique correspond à la masse d’air enfermée quand les valves sont fermées, normalisée par la valeur
maximale atteignable si la pression dans la chambre Pcc était égale à la pression du réservoir amont Pair .
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FIGURE 5.10 : OP1 : comparaison des cycles à froid obtenus expérimentalement et par la LES (Table 5.3) - Evolu-
tion temporelle de la pression dans la chambre de combustion sur 10 cycles consécutifs. (▲) Pres-
sion LES dans la chambre de combustion Pcc/Pair. ( ) Pression expérimentale maximale dans la
chambre de combustion. ( ) Pression expérimentale minimale dans la chambre de combustion.
(.....) Pression expérimentale moyenne dans la chambre de combustion. (∗) Section d’admission.
(◇) Section d’échappement.

TABLE 5.4 : Débit massique moyen pour chaque point de fonctionnement étudié. Le débit moyen LES a été obtenu
en réalisant une moyenne sur 10 cycles consécutifs pour OP1, sur 20 cycles consécutifs pour les cas
OP2 et OP3.

Point de Débit moyen Débit moyen

fonctionnement expérimental LES

[-] [g/s] [g/s]

OP1 104 102

OP2 85 90

OP3 100 95
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5.2. Analyse des cycles à froid obtenus expérimentalement et par la LES

5.2.1 Moyennes de phase

La Fig. 5.11 présente des moyennes de phase de la vitesse au cours d’un cycle (la Fig. 5.12
rappelle le phasage des cames). Les 6 instants présentés ici sont :

— θ=127 deg : juste après l’angle auquel se fera l’allumage pour les cas réactifs (cames
d’admission et d’échappement fermées),

— θ=168 deg : pendant la phase où les cames sont toutes fermées (volume constant),

— θ=17 deg : au début de l’échappement (ouverture des cames d’échappement),

— θ=46 deg : juste avant l’ouverture des cames d’admission

— θ=82 deg : pendant la phase d’admission (cames d’admission et d’échappement ouvertes),

— θ=110 deg : en fin de phase d’admission.

Comme prévu, les vitesses sont maximales entre les cames d’échappement à l’angle θ =
17deg lorsque le col est encore amorcé. La pression diminue dans la chambre de combustion
(Fig. 5.10) au cours de la vidange, ce qui réduit les vitesses au col d’échappement quand le col
n’est plus sonique (θ = 46deg).

Les vitesses au niveau des cames d’admission sont maximales à l’angle θ = 82deg. Les
isocontours de vitesse à u = 0 m/s révèlent des zones de recirculation derrière les cames d’ad-
mission pendant la phase d’admission (θ = 82deg).

A la fermeture des cames d’admission (θ = 127deg), des zones de recirculation se forment
sur le haut et le bas de la chambre et des vitesses résiduelles de plus de 20 m/s sont notées.

Les faibles variations cycliques à froid font que ces champs de vitesse sont raisonnablement
moyennés avec seulement 10 cycles sur la Fig. 5.11. Nous verrons que la situation est plus
complexe pour les cas avec combustion.
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FIGURE 5.11 : Moyennes de phase des cycles non réactifs (OP1) : isocontour de vitesse axiale (u = 0 m/s) su-
perposé au champ de ∣u∣ (0 à 100 m/s) à 6 instants du cycle : θ=127deg, θ=168deg, θ= 17deg,
θ=46deg, θ =82deg et θ=110deg.

FIGURE 5.12 : Evolution des sections d’admission et d’échappement au cours d’un cycle CVC. (∗) Section d’ad-
mission. (◇) Section d’échappement.
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5.3. Détermination des paramètres du modèle 0D

5.3 Détermination des paramètres du modèle 0D

5.3.1 Détermination du coefficient de décharge Cd

Le coefficient de décharge Cd des cames du thermoréacteur est un paramètre d’entrée du
code CVC0D qui peut être déterminé par des mesures expérimentales (non disponibles ici)
ou par des simulations. Ici, on a déterminé Cd à partir de simulations LES. Deux calculs sont
réalisés afin d’obtenir la valeur du Cd pour chaque rideau de came : admission et échappement.

Le calcul mis en place est un calcul de type banc volute : la came est positionnée dans un
écoulement en position pleine ouverte. La Fig. 5.13 représente le calcul mis en place avec la
came d’échappement. Le même calcul est réalisé en remplaçant la came d’échappement par
la came d’admission (Fig. 5.14). Les géométries réelles des cames (Figs. 2.10 et 2.11) sont
calculées. Seule la longueur des cames selon la direction transverse est réduite à 30 mm (la
longueur réelle des cames est de 57 mm) afin de gagner en temps de calcul (Fig. 5.15).

FIGURE 5.13 : Mise en place du calcul volute : détermination du coefficient de décharge à travers la came d’échap-
pement. Vue du haut : géométrie avec conditions aux limites. Vue du bas : conditions initiales avec
zoom sur la came d’échappement.
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FIGURE 5.14 : Mise en place du calcul volute : détermination du coefficient de décharge à travers la came d’ad-
mission. Vue du haut : géométrie avec conditions aux limites. Vue du bas : conditions initiales avec
zoom sur la came d’admission.

FIGURE 5.15 : Calcul volute pour une came d’échappement : vue 3D de la came d’échappement. La longueur de
la came Lcame est fixée à 30 mm.
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5.3. Détermination des paramètres du modèle 0D

Pour les deux cas, admission et échappement, le calcul est initialisé avec un différentiel
de pression Pamont-Paval donné dans la Tab. 5.5, correspondant aux conditions des essais
expérimentaux étudiés lors de l’ouverture de la soupape. Le champ initial de pression apparait
sur les Figs. 5.13 et 5.14.

TABLE 5.5 : Données d’entrée calcul Volute

Pression Température Pression

réservoir amont réservoir amont réservoir aval

Pamont [bar] Tamont [K] Paval [bar]

3 400 1

Le coefficient de décharge Cd est ensuite déterminé à partir de la variation d’enthalpie ∆H
entre l’amont et l’aval de la came. Pour ce cas amorcé, la formule 3.36 donne directement Cd :

Cd = ṁ

√
rT0

P0S
√
γ
(
γ + 1

2 )

γ+1
2(γ−1)

(5.1)

L’indice 0 correspond aux conditions amont de la came.

● Résultats obtenus pour la came d’échappement

La Fig. 5.16 présente la variation temporelle du débit massique obtenu pour le calcul volute
de la came d’échappement. La calcul converge en 15ms. Une fois convergé, il peut peut être
utilisé pour déterminer Cd. Le débit moyen est de ṁ = 0.11kg/s avec une déviation standard de
0.3 %.
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FIGURE 5.16 : Résultats du calcul volute de la came d’échappement : évolution temporelle du débit.
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Les Figs. 5.17 et 5.18 montrent les champs de Mach et de pression moyens. Des chocs sont
observés légèrement en aval de la section de passage minimum S utilisée dans l’Eq. 5.1. S
apparait sur la Fig. 5.17 : S = S1 + S2 avec S1 et S2 sections de passage de part et d’autre de la
came.

FIGURE 5.17 : Résultats du calcul volute pour la came d’échappement : champ moyen du nombre de Mach (0 à 2)
avec isocontour à Mach = 1 et position de la section minimale S au col de la came S= S1 + S2.

FIGURE 5.18 : Résultats du calcul volute pour la came d’échappement : champ moyen de pression (0.3 à 3 bars).

Avec un débit moyen de ṁ = 0.11 kg/s, une section minimale de S = 3.7cm2 et γ = 1.35, on
obtient un coefficient de décharge pour la came d’échappement de : Cd,echap = 0.55.
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● Résultats obtenus pour la came d’admisison

Comme pour le calcul volute de la came d’échappement, on regarde l’évolution temporelle
du débit massique, obtenu cette fois ci pour le calcul volute de la came d’admission. La Fig. 5.19
montre que le débit massique oscille faiblement autour d’une valeur moyenne de ṁ = 0.099 kg/s
avec une déviation standard de 3%. On considèrera cette valeur moyenne pour le calcul du Cd.
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FIGURE 5.19 : Résultats du calcul volute de la came d’admission : évolution temporelle du débit.

Les champs moyens de Mach et de pression sont représentés sur les Fig. 5.20 et 5.21. La
section minimale S apparait sur la Fig. 5.20 et est égale à : S = 4cm2. Les chocs sont plus
complexes que pour l’échappement qui était à géométrie symétrique (Fig. 5.17). Pour l’admis-
sion, le système de choc n’est pas le même au centre de la veine et sur le côté. L’objectif de la
thèse n’était pas d’analyser ces chocs mais il est clair que le forme des soupapes pourrait être
optimisée à partir de ces LES. Ici, on s’est contenté de mesurer Cd.

A partir de l’Eq. 5.1, on obtient ainsi une valeur de Cd pour la came d’admission de :
Cd,adm=0.45. La came d’admission a une géométrie moins aérodynamique (Fig. 2.10) que la
came d’échappement (Fig. 2.11) et elle obstrue donc plus l’écoulement. Son coefficient de dé-
charge est aussi plus élevé que celui de la came d’échappement.

On peut noter qu’un seul calcul LES (pour le débit maximum) a été effectué. L’expérience
acquise au Cerfacs sur des calculs du même type (banc volute pour les moteurs à piston ou
systèmes d’injection des turbines à gaz) montre qu’à géométries fixées, le coefficient Cd est
quasiment constant (la loi ∆P & ṁ2 se vérifie très bien) et que donc un calcul unique suffit
pour avoir Cd.

Un second problème est que dans le cas réel, la soupape tourne. Même si on admet qu’à
chaque instant, la loi ṁ = f(∆P ) est vérifiée, la valeur de Cd pourrait changer avec la position
de la valve. Il est donc clair qu’il faudrait répéter ce calcul pour toutes les positions de la came
afin d’obtenir les variations de Cd avec la position de came. Ici nous nous sommes limités à
prendre une valeur unique pour toutes les positions de came.
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FIGURE 5.20 : Résultats du calcul volute pour la came d’admission : champ moyen du nombre de Mach (0 à 2)
avec isocontour à Mach = 1 et position de la section minimale S au col de la came S= S1 + S2.

FIGURE 5.21 : Résultats du calcul volute pour la came d’admission : champ moyen de pression (0.3 à 3 bars).

Enfin pour des régimes de rotation élevés, la loi ∆P & ṁ2 pourrait être prise en défaut et
nécessiter la prise en compte des effets d’histoire. Cet aspect a été totalement ignoré ici.
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5.3.2 Détermination des temps et vitesses caractéristiques pendant la fermeture des soupapes

On cherche ici à déterminer les constantes du modèle identifiées dans la Sec. 3.8 : a, Cε2 et
τ0,EBU . Ces constantes interviennent dans l’expression de la vitesse moyenne de l’écoulement
U , durant la phase de combustion. U est aussi utilisée dans le calcul des pertes thermiques
(Eq. 3.8). Pour rappel :

U = U0 [1 + (Cε2 − 1) t − t0
τ0,EBU

]

−1
2(Cε2−1)

(5.2)

avec U0 = a Umax
in (5.3)

où t0 est l’instant où les deux soupapes se ferment (θ = 125 deg). La LES nous permet de fixer
ces constantes afin d’approximer le comportement du fluide dans la chambre durant la phase de
combustion.

La moyenne de la norme de la vitesse dans la chambre de combustion est tracée en fonc-
tion de l’angle du cycle sur la Fig. 6.15. Elle est maximum pendant l’admission (θ = 75 deg).
Quand les cames sont toutes les deux fermées, elle décroit. La Fig. 5.23 trace la norme de la
vitesse moyenne pendant la phase de combustion, entre 125 et 175 deg, et confirme que cette
vitesse baisse. Cette décroissance est donc ici approximée par l’expression de la diminution de
la turbulence dans une boite où on aurait une turbulence homogène isotrope à 125 deg (Eq. 5.4).

La détermination de U (Eq. 5.4) est tracée sur la Fig. 5.23. En prenant une valeur classique
pour Cε2 (Cε2 = 1.92), on voit qu’avec τ0,EBU = 2 ms, le modèle de l’Eq. 5.4 prédit très bien la
variation de U dans le temps. Ce temps caractéristique ne dépend pas de la vitesse de rotation
car cette décroissance se fait dans un volume fermé (cames fermées) et on peut donc utiliser
τ0,EBU pour tous les cas tant que la forme de la chambre ne change pas.

A partir des Eq. 3.48 et 3.47, on remonte à la valeur de a :

a =
U0

Umax
in

=
Lc

τ0,EBU Umax
in

(5.4)

Le col des cames étant sonique durant la phase d’admission (rapport de pression supérieur
au rapport critique), la vitesse maximale Umax

in est environ égale à 350 m/s. La longueur carac-
téristique correspond à la demi hauteur de chambre. La constante a est alors égale à 0.05 : le
modèle employé dans CVC0D supposera donc que la vitesse moyenne initiale dans la chambre
U0 est donc égale à 5% de la vitesse maximale atteinte au col des cames d’admission.

Les constantes entrées dans CVC0D sont finalement :

Cε2 = 1.92
a = 0.05

(5.5)
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FIGURE 5.22 : OP1 : Norme de la vitesse moyenne en fonction de l’angle du cycle pour un calcul non réactif. (▲)
LES : norme de la vitesse moyenne sur toute la chambre de combustion pour 10 cycles consécutifs.
(∗) Section d’admission. (◇) Section d’échappement.
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FIGURE 5.23 : OP1 : Norme de la vitesse moyenne en fonction de l’angle du cycle sur la phase de combustion
(entre 125 deg et 175 deg). (+) Modélisation EBU de la vitesse U . (▲) LES : Norme de la vi-
tesse moyenne sur toute la chambre de combustion pour 10 cycles consécutifs sans combustion. (∗)
Section d’admission. (◇) Section d’échappement.

95



Chapitre 5. Calculs LES 3D non réactifs

5.4 Comparaison CVC0D avec résultats expérimentaux et LES sur
un cas non réactif : OP1

On analyse ici les résultats que donne le modèle 0D sur le point de fonctionnement OP1
donc sans combustion. Ces résultats sont comparés aux données expérimentales, ainsi qu’aux
résultats de la LES.

Au niveau de la mise en données, le calcul 0D est initialisé comme défini dans la Tab. 5.3.
Les coefficients de décharge déterminés par la LES (Sec. 5.3.1) sont intégrés au modèle
0D dans le calcul des débits massiques d’entrée et de sortie : Cd,adm = 0.45 pour la came
d’admission et Cd,echap = 0.55 pour la came d’échappement.

● Evolution de la pression dans la chambre

On constate sur la Fig. 5.24 que la pression prédite par CVC0D (les +) suit ben les cycles
expérimentaux pour ces cas non réactifs. La fuite au niveau des cames, constatée sur les
données expérimentales, a également été prise en compte dans la modélisation 0D. Pour la
déterminer, on suppose tout d’abord que seules les cames d’échappement présentent une
fuite, et que le débit de fuite est contant quand les cames sont fermées. On calcule ensuite la
section de fuite à partir de la chute de pression obtenue expérimentalement (0.3 bar) et des
caractéristiques thermodynamiques des gaz au col des cames. Les résultats montrent que la
section de fuite est évaluée à 2% de la section maximale d’échappement.
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FIGURE 5.24 : OP1 : comparaison des cycles à froid obtenus expérimentalement et avec l’outil CVC0D - Evolution
temporelle de la pression dans la chambre de combustion sur 10 cycles consécutifs. ( ) Pression
expérimentale maximale. ( ) Pression expérimentale minimale. (.....) Pression expérimentale
moyenne. + Pression CVC0D (∗) Section d’admission. (◇) Section d’échappement.
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5.4. Comparaison CVC0D avec résultats expérimentaux et LES sur un cas non réactif : OP1

●Comparaison des débits massiques d’admission et d’échappement obtenus par la LES
et avec CVC0D

CVC0D utilise les formules 3.36 et 3.37 pour calculer les débits. Le calcul LES, lui, résoud
à chaque instant l’écoulement et calcule aussi les débits d’entrée et de sortie en y incorporant
tous les effets (Cd variable, effets d’histoire). Il est donc intéressant de comparer les débits
obtenus par CVC0D et AVBP. Rappelons que pour CVC0D, on suppose les Cd constants (voir
Sec. 5.3.1).

Les Figs. 5.25 et 5.26 montrent respectivement les évolutions des débits massiques d’entrée
et de sortie au cours d’un cycle. Les résultats obtenus par la LES (▲) et avec CVC0D (+ ou
×) sont présentés. Les sections géométriques (∗ ou ◇) sont aussi ajoutées pour visualiser la
position des cames.
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FIGURE 5.25 : OP1 : comparaison des résultats CVC0D et de la LES. Evolution du débit massique à l’admission
au cours du cycle. (+) CVC0D. (▲) LES. (∗) Section d’admission.

On constate que le débit d’admission est assez bien prédit par CVC0D (Fig. 5.25) même
si les effets transitoires se manifestent : à chaque angle, le débit CVC0D (+) suit presque la
variation de section de passage (∗) alors que le débit LES (▲) est déphasé par rapport à la
section de passage. Ceci est dû au temps nécessaire pour établir l’écoulement, un mécanisme
ignoré dans CVC0D.

Au niveau échappement, le débit suit une variation plus complexe : entre 0 et 45 deg (Branche
1), les soupapes d’échappement s’ouvrent et la chambre se vide. Le débit tombe à zéro vers 50
deg car la pression chambre à cet instant est proche de 1 bar, donc de la pression extérieure
(Fig. 5.24). A ce moment, les soupapes d’admission s’ouvrent et la pression remonte (Branche
2). Mais l’échappement n’est pas encore fermé, il ne fermera qu’à 120 deg. Ainsi, le débit
d’échappement remonte et présente un second pic à 80 deg. La LES comme CVC0D capte
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FIGURE 5.26 : OP1 : comparaison des résultats CVC0D et de la LES. Evolution du débit massique à l’échappe-
ment au cours du cycle. (×) CVC0D. (▲) LES. (◇) Section d’échappement.

ces 2 maximas mais CVC0D sous-estime les débits maximums et les prédit avec un retard de
presque 10 deg.

Pour analyser l’écart entre CVC0D et la LES, on peut tracer les courbes ṁ = f(∆P) pour
l’admission (Fig. 5.27) et l’échappement (Fig. 5.28). L’admission présente une seule branche
(un seul pic sur la Fig. 5.25) et l’échappement deux (deux pics sur la Fig. 5.26).
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FIGURE 5.27 : Débit massique au col d’admission en fonction de la différence de pression entre l’amont et l’aval
de la came. (∎) LES. (+) CVC0D.
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FIGURE 5.28 : Débit massique au col d’échappement en fonction de la différence de pression entre l’amont et
l’aval de la came. (∎) LES. (×) CVC0D.

On observe que CVC0D et la LES sont assez proches. La Fig. 5.28 montre un mécanisme
intéressant : les débits LES ne sont pas les mêmes pour le même ∆P suivant que l’on est sur
la première branche (angle < 45 deg) ou sur la seconde (angle > 60 deg). Ceci montre bien
l’importance des transitoires : une loi simple ṁ = f(∆P) comme celle employée dans CVC0D
trouve ici ses limites.

● Comparaison des coefficients de décharge obtenus par la LES aux valeurs de Cd dans
CVC0D

Il est aussi possible d’extraire les valeurs de Cd instantanés de la LES et de les comparer
avec celles des Cd obtenus en Sec. 5.3.1 pour des soupapes fixées.

La Fig. 5.29 montre que la valeur de Cd à l’admission (Cd = 0.45) est en fait une valeur
moyenne dépassée quand l’angle est inférieur à 90 deg et trop grande ensuite.

Pour l’échappement (Fig. 5.30), la valeur de Cd prise dans CVC0D (Cd = 0.55) est bien dans
la gamme des Cd mesurés dans la LES mais ceux ci varient beaucoup (de 0.15 à 1.2). Ceci est
clairement dû aux effets transitoires et on voit mal comment ces effets peuvent être inclus dans
un code 0D.

En conclusion, même si les débits instantanés dans la LES exhibent des effets instation-
naires forts, CVC0D capture correctement les débits moyens et permet de reproduire la pression
chambre raisonnablement.
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FIGURE 5.29 : Evolution du coefficient de décharge au cours du cycle au col d’admission. (∎) LES. (+) CVC0D.
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FIGURE 5.30 : Evolution du coefficient de décharge au cours du cycle au col d’échappement. (∎) LES. (×) CVC0D.
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● Evolution du nombre de Mach aux cols d’admission et d’échappement de la chambre

Une des sorties de CVC0D est le nombre de Mach au niveau des sections d’entrée et de sortie.
Les Figs. 5.31 et 5.32 montrent respectivement l’ évolution des nombres de Mach, obtenu avec
CVC0D, au col d’admission et au col d’échappement au cours du cycle.

FIGURE 5.31 : OP1 : résultats CVC0D. évolution du nombre de Mach à l’admission au cours du cycle. (+) Mach
à l’admission. (∗) Section d’admission.

FIGURE 5.32 : OP1 : résultats CVC0D. évolution du nombre de Mach à l’échappement au cours du cycle. (×)
Mach à l’échappement. (◇) Section d’échappement.
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On voit ainsi que le col d’échappement reste amorcé de θ= 175deg (ouverture des soupapes
d’échappement) à θ = 25deg. Au delà, le rapport des pressions amont et aval diminue en dessous
du rapport critique (Eq. 3.34), le col n’est donc plus sonique. Au niveau de l’admission, le col
est amorcé entre θ = 55deg (ouverture des soupapes d’admission) et θ = 85deg.

Au final, les soupapes du thermoréacteur sont donc choquées environ la moitié du temps de
leurs ouvertures. Optimiser les formes de soupape pour ces phases soniques devra donc être une
action future.
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Ce chapitre aborde l’analyse de la combustion dans la chambre CVC (thermoréacteur) de
Poitiers en utilisant les résultats expérimentaux (mis à disposition par le laboratoire Pprime)
et les résultats d’une LES de cycles réactifs successifs qui constitue à notre connaissance, le
premier calcul LES réalisé dans une configuration de ce type.

La Sec. 6.1 présente les modèles de combustion LES employés pour ces calculs et en parti-
culier le modèle TFLES (thickened flame) [22, 91, 92, 93, 94, 95] qui est employé ici dans sa
forme standard..

De même le schéma cinétique à deux étapes pour la combustion isooctane / air sera décrit
dans la Sec. 6.2. Le modèle d’allumage est un élément critique de la LES puisqu’on allume à
chaque cycle et que l’on s’attend aussi à voir des ratés d’allumage. Le modèle employé ici est
celui développé par Lacaze et Enaux [33, 22] où la bougie est remplacée par un dépôt d’énergie
gaussien en espace et en temps. Ce modèle est discuté dans la Sec. 6.3.

Enfin, les résultats multicycles avec combustion sont présentés dans la Sec. 6.4 en utilisant
à la fois les résultats LES et les résultats expérimentaux fournis par Pprime. Le premier ré-
sultat de cette étude est l’existence et l’analyse des variations cycliques qui dominent le cas
réactif dans le thermoréacteur. La combustion est instable dans plusieurs cas d’opération et les
expérimentations comme les LES montrent que ces instabilités sont assez fréquentes.

La LES est utilisée pour un cas modérément instable à 1200 tours/minute puis pour un cas
plus instable à 1500 tours/minute où le nombre de cycles ne brûlant pas est plus élevé. La
confrontation de la LES et des expériences permet de comprendre ces instabilités et de montrer
en particulier que les cycles sont liés : c’est l’efficacité de la combustion dans le cycle N qui
détermine l’écoulement et la combustion dans le cycle N+1. C’est souvent un mouvement de
bascule qui est observé : un cycle qui brûle fortement est souvent suivi d’un cycle qui brûle mal.
Un mécanisme critique semble être l’extinction des noyaux de flamme qui sont initiés dans un
cycle où la vitesse des gaz au niveau de la bougie est trop élevée. Dans la chambre CVC, cette
vitesse critique est de l’ordre de 30m/s dans le cas précis de la bougie et du carburant étudiés
ici. Cette analyse rejoint des résultats classiques sur l’allumage dans un écoulement turbulent
[45, 96, 97] qui montrent que l’allumage dans ces conditions devient un problème critique.

6.1 Modélisation de la combustion turbulente en LES

Les principes de la LES sans combustion ont été présentés au Chap. 4. On décrit ici l’exten-
sion au cas réactif et donc les modèles LES de combustion turbulente.

6.1.1 Les régimes de combustion turbulente

La turbulence agit fortement sur les structures des flammes prémélangées mais toutes les
structures turbulentes n’agissent pas sur la flamme avec la même intensité. Plus les fluctuations
de vitesse des petits tourbillons sont grandes, plus le front de flamme va interagir avec les petites
échelles de la turbulence qui plissent le font de flamme et peuvent entrainer, dans des conditions
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critiques, l’extinction de la flamme.

L’influence de ces petits tourbillons sur la flamme est caractérisée par le nombre de Karlovitz,
noté Ka. Il compare un temps chimique caractéristique de la combustion τ c = δL/SL, où δL et
SL sont respectivement l’épaisseur et la vitesse de flamme laminaire, à un temps caractéristique
de la turbulence à l’échelle de Kolmogorov τK = lK/uK

Ka =
τc
τK

=
δL
SL

uK
lK

(6.1)

● Si le nombre de Karlovitz est inférieur à 1, la turbulence n’a pas d’influence sur la
structure interne de la flamme : c’est le régime de flammelette ou de flamme plissée
(Fig. 6.1. La structure interne d’une flammelette correspond ainsi à celle de la flamme
laminaire correspondante. Comme pour les flammes laminaires, la vitesse de flamme
d’une flammelette est définie par la vitesse de consommation du carburant au travers de
la flamme. Cependant, le plissement du front de flamme entraine une augmentation de la
surface effective de la flamme. Ainsi, le taux de consommation des réactifs augmente et
la vitesse de propagation du front de flamme grandit.

● Si le nombre de Karlovitz est compris entre 1 et 100, les tourbillons de petite taille (de
taille lK) sont plus petits que l’épaisseur de flamme δL et peuvent influencer la zone de pré-
chauffage, augmentant alors les transferts massiques et thermiques. Le front de flamme est
alors épaissie par ces structures. C’est le régime de flamme plissée-épaissie (Fig. 6.2). La
zone de réaction, plus petite que l’échelle de Kolmogorov, n’est pas influencée et conserve
sa structure laminaire. Pour ce type de flamme, le nombre de Damköhler (Eq. 6.2) qui
compare le temps de l’échelle intégrale de la turbulence τt = lt/u′(lt) avec le temps chi-
mique τC , est proche de un.

Da =
τt
τc

=
lt

u′(lt)
SL
δL

(6.2)

● Pour des nombres de Karlovitz supérieur à 100 et des nombres de Damköhler très
inférieurs à un, l’échelle de Kolmogorov lK est plus petite que l’épaisseur de la zone de
réaction δr. Toutes les échelles turbulentes influencent la flamme, dont la structure devient
très différente de celle d’une flamme laminaire. C’est le régime de flamme épaissie
(Fig. 6.3).

La Fig. 6.4 présente une illustration de ces différents régimes de combustion en se basant
sur les observations précédentes. Ce diagramme initialement proposé par Peters [98] présente
le rapport des vitesses u′(lt)/SL en fonction du rapport des longueurs lt/δL. Ce diagramme
représente également la limite de régime entre les flammes laminaires et turbulentes à l’aide du
nombre de Reynolds turbulent.
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FIGURE 6.1 : Ka<1 : Régime de
flammelette

FIGURE 6.2 : 1<Ka<100 : Régime
de flamme plissée
épaissie

FIGURE 6.3 : Ka>100 : Régime de
flamme épaissie

ReT =Da2 Ka2 (6.3)

FIGURE 6.4 : Diagramme de classification des différents régimes de flammes turbulentes prémélangées [98, 99]

En combustion prémélangée, le front de flamme est de l’ordre de 0.1mm. Il est trop mince
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pour être explicitement résolu dans des simulations numériques. Le coût de calcul pour des
configurations industrielles comme le thermoréacteur serait beaucoup trop élevé. Un des objec-
tifs de la simulation LES est de reproduire la plupart des interactions entre le front de flamme et
la turbulence à l’aide de modèles. La Sec. 6.1.2 résume brièvement les différentes approches de
la modélisation de la combustion en LES. Les sections suivantes décrivent ensuite les modèles
basés sur la méthode de flamme épaissie utilisée dans le cadre de cette thèse.

6.1.2 Les modèles de combustion en LES

Trois approches distinctes ont été développées pour modéliser les flammes de prémélange en
LES :

● les approches statistiques : basé sur les fonctions de densité de probabilité (PDF), ce type
d’approche permet d’exprimer des taux de réaction moyens à partir de propriétés statiques
de variables thermodynamiques (comme la fraction massique des espèces, la température)
ainsi que des taux de réaction instantanés donnés par une loi d’Arrhénius. Cette approche
a été principalement développée pour la combustion non prémélangée.

● les approches basées sur le mélange turbulent : pour des nombres de Damkhöler élevés,
où les temps chimiques sont plus courts que les temps turbulents, les taux de réaction
sont contrôlés par le taux de mélange turbulent. La modélisation de ces taux de mélange
turbulent est généralement exprimée en terme de taux de dissipation scalaire. Les modèles
de type Eddy BreakUp proposé par Spalding [59, 60] ou Bray, Moss et Libby [100] sont
basés de cette analyse.

● les approches géométriques : la flamme est ici traitée comme une surface géométrique
se propageant dans un écoulement turbulent, en considérant généralement une structure
de flammelette. Pour déterminer la position du front de flamme, différentes techniques
existent. La flamme peut être tout d’abord suivie (G-equation) ce qui implique la réso-
lution d’une équation de transport pour l’interface de flamme pour déterminer sa position
[98, 24]. Ensuite, la surface de flamme peut être filtrée (FSD Flame Surface Density),
une isosurface de masse de température ou de fraction massique permet de déterminer la
position de la flamme [101, 102, 35]. Enfin le modèle de flamme épaissie (TF Thickened
Flame) épaissit artificiellement le front de flamme pour permettre sa résolution explicite
[22, 91, 94, 95].

6.1.3 Le modèle de flamme épaissie TF

Le méthode de flamme épaissie est la méthode standard employée au Cerfacs. Elle permet
d’augmenter l’épaisseur du la flamme afin de pouvoir la résoudre sur des maillages de type LES,
en s’assurant que la vitesse de flamme épaissie est égale à la vitesse de flamme DNS. Butler
et O’Rourke [103] ont initialement proposé d’épaissir artificiellement une flamme laminaire de
prémélange afin de pouvoir la propager sur un maillage grossier. Par la suite, la méthode TF a
été étendue au cas de la combustion turbulente [104, 105, 91, 106, 107, 108, 109, 110].
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Avec cette méthode, la fraction massique de chaque espèce est résolue de façon indépen-
dante, ce qui permet notamment de prendre en compte les effets de diffusion préférentielle
entre les différentes espèces. L’équation de fraction massique pour chaque espèce k s’écrit :

∂ρYk
∂t

+
∂

∂xi
(ρ(ui + V

c
i )Yk) =

∂

∂xi
(ρDk

Wk

M

∂Xk

∂xi
) + ω̇k (6.4)

(6.5)

où ω̇k est le taux de réaction de l’espèce k. Une analyse dimensionnelle classique [111] montre
que la vitesse de flamme laminaire S0

L et l’épaisseur de flamme laminaire δ0
L sont contrôlées par

la diffusivité thermique Dth et le terme source :

S0
L ∝

√
DthA (6.6)

δ0
L ∝

Dth

S0
L

=

√
Dth

A
(6.7)

où A est le coefficient pré exponentiel de la réaction.exprimée par une formulation de type
Arrhénius. Dans le cas d’une flamme laminaire épaissie, les diffusivités thermique Dth et mo-
léculaire Dk sont multipliées par F , facteur d’épaississement, alors que le taux de dégagement
de chaleur ω̇T et le taux de réaction ω̇F sont divisés par F . Ainsi, le vitesse du front de flamme
reste égale à celle en DNS, mais l’épaisseur du front de flamme est multiplié par F . En résumé :

Dth Ð→ FDth (6.8)
Dk Ð→ FDk (6.9)
ω̇T Ð→ ω̇T /F (6.10)
ω̇k Ð→ ω̇k/F (6.11)

où ω̇T et ω̇k sont prédits par le schéma cinétique qui utilise une loi d’Arrhénius. Le facteur
d’épaississement F est choisi en fonction de la taille de maille du maillage LES, pour que le
front de flamme de la flamme épaissie puisse être suffisamment large pour être résolu directe-
ment sur le maillage LES.

L’équation de conservation des espèces devient après épaississement :
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∂ρYk
∂t

+
∂

∂xi
(ρ(ui + V

c
i )Yk) =

∂

∂xi
(ρFDk

Wk

M

∂Xk

∂xi
) +

ω̇k
F

(6.12)

avec V c
i =

n

∑
k=1FDk

Wk

M

∂Xk

∂xi
(6.13)

Toutefois, dans des écoulements turbulents, l’approche TF a pour effet de modifier le rapport
entre l’échelle de longueur de la turbulence et l’épaisseur de flamme : les tourbillons de taille
inférieure à FδL ne peuvent plus interagir avec le flamme. Le modèle TF doit alors être corrigé
pour corriger ces effets dans les études faites en LES en introduisant une fonction d’efficacité
de sous maille. La description de ce modèle complet est faite dans la Sec. 6.1.4.

6.1.4 Le modèle de flamme épaissie pour la combustion turbulente TFLES

Dans le modèle TFLES, le facteur d’épaississement F est appliqué à l’épaisseur de flamme,
ce qui conduit à une modification du nombre de Damköhler de la flamme épaissie noté Da1,
rapport à la flamme initiale non épaissie Da :

Da1 =
τt
τc

=
lt
FδL

SL
u′(lt) =

Da

F
(6.14)

La zone de réaction de la flamme étant plus épaisse, la flamme devient moins sensible aux
petites échelles turbulentes. Cela se traduit par une diminution du plissement du front de flamme
par les petits tourbillons (Fig. 6.6), la surface de flamme est alors réduite et le taux de consom-
mation des réactifs est sous-estimé. L’objectif du modèle TFLES est de corriger la perte de
sensibilité de la turbulence de la flamme due à l’épaississement. Une des hypothèses du modèle
suppose un régime de flammelette : l’épaisseur de flamme est plus petite que toutes les échelles
de la turbulence. Dans le cas de flammelette, la turbulence modifie la structure de la flamme en
augmentant son plissement et son étirement local. Le front de flamme turbulent se propage alors
à une vitesse turbulente ST égale à la vitesse de flamme laminaire SL, pondérée par le rapport
entre la surface plissée totale notée AT et sa surface moyenne équivalente non plissée notée A.
La vitesse turbulente s’écrit sous la forme [112] :

ST = SL I0
AT
A

(6.15)

où I0 est la facteur d’étirement. Bray et Can (1991) définissent I0 par la relation 6.16. Le rapport
AT /A correspond au plissement de la flamme.

I0 =
S̄c
SL

avec Sc =
1
ρR
∫ ω̇Rdξ (6.16)
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où S̄c est la moyenne spatiale de la vitesse locale de consommation Sc, ρR est la densité des gaz
brûlés, ω̇R est la taux local de consommation de la flamme et ξ est la direction normale au front
de flamme.

FIGURE 6.5 : Schéma représentant les surfaces de flamme totale AT et moyenne A, la vitesse de consommation de
la flammelette SL ainsi que la vitesse turbulente du front de flamme ST

Pour corriger l’épaississement du front de flamme, Colin et al. [91] proposent d’introduire
une fonction d’efficacité notée E (Eq 6.17) définie comme le rapport entre le plissement de
la flamme non épaissie Ξδl et de la flamme épaissie Ξδ1

l
. Une hypothèse de ce modèle est que

l’étirement dû à la turbulence augmente la surface de flamme mais la vitesse de consommation
locale reste égale à la vitesse de flamme laminaire.

E =
Ξδl

Ξδ1
l

(6.17)

Les coefficients de diffusion thermique Dth, de diffusion massique Dk, le taux de réaction
ω̇k ainsi que le taux de dégagement de chaleur ω̇T sont multipliés par la fonction d’efficacité E.
Les Eq. 6.12 et 6.13 deviennent :

∂ρYk
∂t

+
∂

∂xi
(ρ(ui + V

c
i )Yk) =

∂

∂xi
(ρFEDk

Wk

M

∂Xk

∂xi
) +

Eω̇k
F

(6.18)

avec V c
i =

n

∑
k=1FEDk

Wk

M

∂Xk

∂xi
(6.19)
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a. b.

FIGURE 6.6 : DNS de l’interaction flamme/turbulence [104, 110] (a.) Flamme non épaissie, (b.) Flamme épaissie
(F = 5)

6.1.5 La fonction d’efficacité de Colin

Le facteur de plissement de la surface de flamme ΞColin
∆e

est estimé à partir de la densité de
surface de flamme Σ, en supposant l’équilibre entre la turbulence et la surface de flamme de
sous-maille :

ΞColin
∆e

= 1 + αColin
∆e

S0
L

⟨asgsT ⟩ (6.20)

où ⟨asgsT ⟩ est le taux d’étirement de sous-maille, ∆e est la taille du filtre et αColin est la constante
du modèle. ⟨asgsT ⟩ est défini à partir de la taille du filtre ∆e et de la fluctuation de vitesse de sous-
maille u′∆e

:

⟨asgsT ⟩ = ΓColin u′∆e
/∆e (6.21)

La fonction Γ∆e correspond à la prise en compte du taux d’étirement lié à toutes les échelles
influencées par l’épaississement, c’est-à-dire toutes les échelles comprises entre l’échelle de
Kolmogorov et la taille du filtre ∆e [113] :

Γ∆e (
∆e

δ1
L

,
u′∆e

S0
L

) = 0.75 exp
⎡
⎢
⎢
⎢
⎢
⎣

−
1.2

(u′∆e
/S0

L)
0.3

⎤
⎥
⎥
⎥
⎥
⎦

(
∆e

δ1
L

)

2
3

(6.22)

La constante du modèle αColin est estimée afin de retrouver la théorie de Damköhler lorsque
la flamme est plissée par toutes les échelles de la turbulence. Le plissement Ξ tend vers un
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plissement maximum Ξmax défini à partir des fluctuations de vitesse u′ :

Ξmax = 1 + β u
′
s0
l

(6.23)

La constante αColin de l’Eq. 6.20 se calcule alors à partir de :

αColin = βColin
2 ln(2)

3cms (Re1/2
T − 1)

(6.24)

où βColin est une constante du modèle de l’ordre de l’unité et cms est une autre constante du
modèle et a été estimée à 0.28 par des simulations DNS réalisées par Yeung et al. [114]. Le
nombre de Reynolds turbulent ReT s’écrit :

ReT =
u′lt
ν

(6.25)

ΞColin
∆e

(
∆e

δ0
L

,
u′∆e

S0
L

,ReT) = 1 + βColin
ln(2)

2cms(Re1/2
T − 1)

exp

⎡
⎢
⎢
⎢
⎢
⎣

−
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(u′∆e
/S0

L)
0.3

⎤
⎥
⎥
⎥
⎥
⎦

(
∆e

δ0
L

)

2
3 u′∆e

S0
L

(6.26)

Enfin, la fonction d’efficacitéE est définie comme le rapport entre le plissement de la flamme
non épaissie et le plissement de la flamme épaissie :

E =
Ξ(δ0

L)

Ξ(δ1
L)

=
ΞColin

∆e
(∆e

δ0
L
,
u′∆e
S0
L
,ReT)

ΞColin
∆e

( ∆e

Fδ0
L
,
u′∆e
S0
L
,ReT)

=
1 + αΓ∆e (

∆e

δ0
L
,
u′∆e
S0
L
)
u′∆e
S0
L

1 + αΓ∆e (
∆e

δ1
L
,
u′∆e
S0
L
)
u′∆e
S0
L

(6.27)

S0
L est la vitesse de propagation du front de la flamme non épaissie et δ0

L son épaisseur. L’épais-
seur de la flamme épaissie est définie par : δ1

L = Fδ
0
L, où F est le facteur d’épaississement.

Pour que la vitesse turbulente de propagation de la flamme ST soit correctement prédite dans
le cas de flammes prémélangées, la fonction d’efficacité est telle que : ST = E S0

L. E varie entre
1 (ce qui correspond à un faible niveau de turbulence) et Emax ≃ F 2/3 (plissement important à
l’échelle de la sous-maille).

Pour que les tourbillons plus petits que cette taille n’affectent pas le plissement de la flamme,
Colin et al. [91] ont défini une longueur de coupure δcL. La fonction d’efficacité est donc solli-
citée si la taille caractéristique d’un tourbillon r est telle que :

— dans le cas d’une flamme non épaissie : δcL < r < δ
0
L,

— dans le cas d’une flamme épaissie : δcL < r < δ
1
L.

La constante βColin qui intervient dans l’Eq. 6.26 est fixée typiquement fixée à 0.3 dans le
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code AVBP. Cette valeur de la constante a dû être ajustée dans le cadre de cette thèse du fait que
les simulations LES ont été réalisées avec le schéma numérique Lax Wendroff. Les calculs ont
été faits avec βColin = 2 qui est la valeur utilisée typiquement pour la LES de moteurs à piston
quand on emploie le modèle Lax Wendroff [115].

6.1.6 Le modèle de flamme épaissie dynamique DTFLES

Le modèle de flamme épaissie décrit dans la Sec. 6.1.4 est approprié pour le calcul de
flammes parfaitement prémélangées. Pour les flammes partiellement prémélangées, en re-
vanche, ce modèle doit être ajusté pour ne pas perturber les processus de mélange à l’extérieur
de la zone de réaction. C’est en particulier le cas pour les flammes apparaissant dans le CVC :
l’injection de carburant gazeux en amont de la chambre de combustion menant à une carbura-
tion de la chambre relativement bien homogène mais présentant cependant une stratification qui
doit être prise en compte dans un modèle LES précis.

En d’autres termes, dans les zones non réactives où seul le mélange se produit, les diffu-
sions thermiques et moléculaires sont surestimées d’un facteur F . Dans ces régions, le facteur
d’épaississement doit donc valoir F = 1. Dans la flamme, l’épaississement permet de résoudre
les termes diffusifs et les termes sources. Ainsi, les termes de sous-maille doivent être annulés
dans le front de flamme.

Le modèle TFLES est adapté dans la zone de flamme mais doit être corrigé hors de cette
région. Le modèle de flamme épaissie dynamique (DTF pour Dynamically Thickened Flame)
a été développé pour tenir compte de ces corrections [106]. Dans ce modèle schématisé sur la
Fig. 6.7, l’épaississement F varie entre Fmax dans la zone réactive et F = 1 ailleurs.

FIGURE 6.7 : Principe de fonctionnement de l’épaississement dynamique DTF
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L’épaississement dynamique F est défini par :

F = 1 + (Fmax − 1)S (6.28)

Le senseur S dépend localement des fractions massiques et de la température. S évalue si
la zone est réactive (S = 1) ou non (S = 0) à l’aide de la fonction de présence Ω utilisant des
paramètres similaires à ceux du schéma cinétique :

S = tanh(β′ Ω
Ω0

) avec : β′ = 500 (6.29)

et Ω = Y
ν′F
F Y

ν′O
O exp(−ΓT

Ea
RT

) (6.30)

Le paramètre ΓT est utilisé pour enclencher la fonction d’épaississement avant la réaction et
vaut typiquement : ΓT = 0.5. Ω0 est déterminé en calculant le maximum de Ω dans une flamme
laminaire prémélangée stœchiométrique 1D non épaissie.

Facteur d’épaississement dépendant de la résolution locale

Dans les calculs LES où la taille des mailles peut varier beaucoup, il est pratique d’adapter
le facteur d’épaississement au maillage local. Pour ce faire, on évalue Fmax selon l’expression
suivante :

Fmax = n
δ0
L

∆x (6.31)

où ∆x est la taille locale de la maille et n est le nombre de cellules contenues dans l’épais-
seur du front de flamme épaissi. La valeur n = 5 est généralement suffisante pour résoudre
correctement le front de flamme en évitant les erreurs numériques dues à des gradients mal
résolus.

6.2 Cinétique chimique

La réaction globale de la combustion de l’isooctane de formule chimiqueC8H8 peut s’écrire :

C8H18 +
25
2 (O2 + 3.76N2)→ 8CO2 + 9H2O +

25
2 ∗ 3.76N2 (6.32)

L’Eq. (6.32) présente un bilan de matière simple entre les réactifs et les produits. En réalité,
le processus de combustion est beaucoup plus complexe, et passe par de nombreuses étapes
intermédiaires appelées réactions élémentaires, qui s’enchaînent jusqu’à épuisement des réac-
tifs. Par exemple, la réaction de l’isooctane dans l’air tel qu’elle est décrite dans le mécanisme
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Jerzembeck [57] consiste en plus de 601 réactions impliquant 99 espèces, ou encore la réaction
du méthane dans l’air décrite à partir de 325 réactions et 53 espèces dans le mécanisme GRI-
MECH 3.0 [116]. Ces schémas détaillés peuvent seulement être utilisés pour des configurations
simples, comme des calculs de flammes 1D laminaires.

Pour la LES ou la DNS, l’utilisation de ces mécanismes détaillés impliquerait des coûts de
calcul excessifs. Une solution consiste à simplifier ces schémas afin de ne reproduire qu’une
partie des caractéristiques de la flamme mais à un coût réduit. Ainsi, des mécanismes à deux
étapes permettent de reproduire la vitesse de flamme, la température adiabatique de flamme et
l’épaisseur du front de flamme pour des flammes turbulentes prémélangées. Les phénomènes
cinétiques importants sont captés mais le sur coût est faible pour la LES car seulement deux
équations différentielles supplémentaires sont nécessaires.

Pour l’isooctane, un schéma deux étapes, noté 2S C8H18 LL, a été développé dans le cadre
de cette thèse :

C8H18 + 8.5O2 Ð→ 8CO + 9H2O (6.33)
CO + 0.5O2 ⇌ CO2 (6.34)

Le taux de réaction traduisant l’oxydation de l’isooctane est noté kf,1 tandis que le taux de
réaction relatif (forward) à l’équilibre entre CO et CO2 est noté kf,2. Ils s’expriment :

kf,1 = A1e
−Ea,1
RT [C8H18]nC8H18 [O2]

n02,1 (6.35)

kf,2 = A2e
−Ea,2
RT [CO]nCO[O2]

n02,2 (6.36)

où Ai est la constante pré-exponentielle, Ea,i est l’énergie d’activation de la réaction i et nk,i
sont les exposants de l’espèce k dans la réaction i (Tab. 6.1). La constante kr,2 de la réaction
6.34 est calculée à partir de kf,2 et de la constante d’équilibre keq,2 définie par Kuo [117]
(Eq. A-14).

TABLE 6.1 : Arrhenius parameters for the C8H18 2 step scheme.

Reaction A [cm3/mol.s] Ea [cal/mol] Reaction exponents nk[-]

C8H18 oxidation 9.443 × 1012 3.6 × 104 nC8H18 = 1.1 n02,1 = 0.54

CO-CO2 equilibrium 2.0 × 109 1.4 × 104 nCO = 1.0 n02,2 = 0.5

Afin de valider le schéma 2S C8H18 LL, une comparaison avec le mécanisme détaillé de
Jerzembeck [57] est réalisée sur un calcul de flamme 1D d’un mélange C8H18 à P0 = 3 bars et
T0 = 400 K. Le code CANTERA est utilisé pour comparer les deux schémas sur une plage de
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richesse [0.5-1.5].

Les Figs. 6.8 et 6.9 montrent que le schéma réduit 2S C8H18 LL reproduit correctement
la vitesse laminaire de flamme ainsi que la température adiabatique de gaz brûlés pour des
richesses inférieures à 1.1. Pour le CVC, il a donc fallu modifier ce schéma. Pour cela, Franzelli
[118] a développé une méthodologie pour améliorer les résultats de vitesse de flamme et de
température adiabatique pour des schémas réduits à deux étapes en combustion riche : elle
est appelée PEA (Pre-Exponential Adjustment) [106, 119] et introduit deux fonctions f1(φ) et
f2(φ) devant les constantes pré-exponentielles : A1 = f1 A1 et A2 = f2 A2, φ étant la richesse
du mélange. Ces fonctions s’expriment suivant :

f1(φ) =
2

[1 + tanh (
φ0,1−φ
σ0,1

)] +B1 [1 + tanh (
φ−φ1,1
σ1,1

)] +C1 [1 + tanh (
φ−φ2,1
σ2,1

)]
(6.37)

f2(φ) =
1
2 [1 + tanh(

φ0,2 − φ

σ0,2
)] +

B2

2 [1 + tanh(
φ − φ1,2

σ1,2
)] + (6.38)

C2

2 [1 + tanh(
φ − φ2,2

σ2,2
)] ∗ [1 + tanh(

φ3,2 − φ

σ3,2
)] (6.39)

Les coefficients utilisés avec le schéma 2S C8H18 LL sont résumés dans la Tab. 6.2.

TABLE 6.2 : Coefficients pour les fonctions correctrices f1 et f2 intervenant dans le schéma 2S C8H18 LL

φ0,j σ0,j Bj φ1,j σ1,j Cj φ2,j σ2,j φ3,j σ3,j

j=1 1.28 0.2 0.1 1.52 0.02 4 1.42 0.24 - -

j=2 1.15 0.08 0.0001 1.2 0.04 0.1 1.28 0.03 1.9 0.2

Comme le montre la Fig. 6.8, l’utilisation de la méthode PEA permet d’améliorer le calcul
de la vitesse laminaire de flamme pour des richesses supérieures à 1.1.

6.3 Modélisation de l’allumage : l’allumage ED

Comme dans les moteurs à pistons, l’allumage dans une chambre CVC a une grande impor-
tance dans le déroulement de la phase de combustion. Il est assuré par une bougie dans le cas
du thermoréacteur. De nombreux phénomènes complexes se succèdent suite à l’étincelle de la
bougie [37]. Un plasma à haute température se forme lors de la décharge électrique, et initie un
noyau de flamme (phase d’arc). Une faible partie de l’énergie électrique de la bougie est ensuite
transmise au mélange, estimée entre 10 et 30 %, ce qui entraine le déclenchement des réactions
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FIGURE 6.8 : Vitesse laminaire de flamme en fonction de la richesse pour un mélange C8H18 - Air à P0 = 3 bars et
T0 = 400 K. Comparaison du schéma à deux étapes 2S C8H18 LL, avec et sans PEA par rapport
au mécanisme détaillé de Jerzembeck.
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FIGURE 6.9 : Température adiabatique de flamme en fonction de la richesse pour un mélange C8H18 - Air à P0 =
3 bars et T0 = 400 K. Comparaison du schéma à deux étapes 2S C8H18 LL, avec et sans PEA par
rapport au mécanisme détaillé de Jerzembeck.

chimiques. Les modèles d’allumage disponibles en LES permettent uniquement de reproduire
cette dernière ultime étape où la plus grande partie de l’énergie est déposée.

Dans cette thèse, le modèle de dépôt d’énergie (ED pour Energy Deposition) proposé par
Lacaze et al [33] est utilisé. De nombreuses études ont fait appel à ce modèle d’allumage, dans
des domaines variés comme les turbines à gaz [120, 121], les moteurs fusée [122], les flammes
de jet [33] ou encore les moteurs à pistons [26, 22, 23]. D’autres modèles d’allumage sont
utilisés [123, 35, 30] mais la formulation ED formulation est la plus adaptée avec le modèle
TFLES.

117



Chapitre 6. Calculs LES 3D réactifs

Le modèle ED consiste à ajouter un terme source volumique Q̇ à l’équation de l’énergie
(Eq. 3.12). Ce terme source est représenté par une fonction gaussienne en temps et en espace,
centrée sur la position de la bougie. Si ti est l’instant d’allumage et εi l’énergie totale déposée
dans l’écoulement, le terme source Q̇ s’écrit [33] :

Q̇ =
εi

4π2σ3
sσt

e− 1
2 ( rσs )2e− 1

2 ( t−tiσt )2 (6.40)

σs et σt contrôlent l’étendue spatiale et temporelle du dépôt et s’écrivent :

σs =
∆s

a
(6.41)

σt =
∆t

a
avec a = 4

√
ln(10) (6.42)

Par construction, 98 % de l’énergie est déposée dans une sphère de rayon ∆s sur un temps
∆t : ∫

∆s

0 ∫
ti+∆t

ti−∆t
Q̇4πr2drdt = 0.98 ∫

∞
0 ∫

∞
0 Q̇4πr2drdt = 0.98εi. La valeur de l’énergie totale

déposée dans les gaz εi dépend de la puissance électrique envoyée à la bougie E : εi = kE où k
est un coefficient de pertes que l’on fixera à 0.8.

Lors des essais expérimentaux réalisés à Pprime, E est de l’ordre de 300 mJ, ce qui est
beaucoup plus que l’énergie minimale nécessaire dans ce type d’écoulement (de l’ordre de 30
mJ) [45]. Pendant la phase de dépôt d’énergie, le modèle TFLES n’est pas activé : l’épaissis-
sement de la flamme ne se déclenche qu’à partir d’une température proche de la température
adiabatique de flamme.

6.4 Résultats calculs à chaud : variabilité cycle à cycle

6.4.1 Analysis of reacting CVC point OP2 (1200 rpm)

The reacting point OP2 (Table 5.3) corresponds to the same condition as OP1. 40 cycles
(N=1200 rpm) burn per second and ignition takes place at intake valve closure : θ = 125○ (Table
6.3). The total isooctane injection rate is 160 mg/cycle (mean equivalence ratio = 1.2).

TABLE 6.3 : Experimental and simulation parameters for reacting cases OP2 and OP3

Operating Rotation Fuel Mass of fuel Ignition angle Spark

point speed (rpm) injected per cycle [g] θigni [deg] energy [mJ]

OP2 1200 C8H18 0.160 125 300

OP3 1500 C8H18 0.160 125 300
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Flame propagation

Figure 6.10 shows the flame propagation during one of the experimental cycles at the
operating point OP2 (images provided by Pr. Bellenoue and Dr. Boust, Poitiers). After spark
ignition, the flame propagates quickly from the ignition point (IP in Fig. 6.10). The flame
is very corrugated, indicating a highly turbulent flow inside the chamber. After θ = 149○
(Fig. 6.10e), yellow spots indicate soot formation at the end of the cycle.

(a) θ = 125○ (b) θ = 134.6○ (c) θ = 139.4○

(d) θ = 144.2○ (e) θ = 149○ (f) θ = 153.8○
FIGURE 6.10 : Experimental results : flame propagation for one cycle for OP2. IP indicates the point where the

spark is produced (source : Pprime laboratory.)

Pressure evolution in the combustion chamber

As in spark ignition piston engines, cyclic fluctuations are observed on pressure time-
evolutions (Fig. 6.11). The theoretical maximum pressure Padia/Pair which should be reached
at constant volume for a perfect volumetric efficiency can be calculated in an equilibrium code
like Cantera [58] and is Padia/Pair = 7.5 (for constant volume combustion, equilibrium com-
putations at the equivalence ratio of OP2 provide a temperature variation Tadia/Tair of 6.5 and
a pressure increase Padia/Pair of 7.5). The pressure curves measured experimentally vary from
cycle to cycle and Fig. 6.11 displays the mean pressure curve as well as the maximum and mini-
mum pressure curves obtained for all experimental cycles (80 cycles were used experimentally
to construct these curves) leading to two observations :
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— The maximum pressure reached in the experiment (from 2.7 to 4.5, depending on the
cycle) is always lower than the theoretical value Padia/Pair = 7.5, showing that the expec-
ted efficiency is not reached.

— Strong cycle-to-cycle variations and even almost complete misfires are observed experi-
mentally. These phenomena are very similar to cyclic variations obtained in high perfor-
mance piston engines [22, 23, 26] and indicate that the turbulent combustion phase in this
system is unstable either because ignition is too long or too weak or because the turbulent
propagation speed varies from cycle to cycle [40].

FIGURE 6.11 : Experimental results for reacting case OP2. (grey shaded solid lines) Pressure in the combustion
chamber over 80 cycles. ( ) Experimental maximum pressure in the combustion chamber. ( )
Experimental minimal pressure in the combustion chamber. (.....) Experimental mean pressure in
the combustion chamber. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section.
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FIGURE 6.12 : OP2 - LES results : flame position (isolevel of temperature : T = 1800K) superimposed to the axial
velocity field (velocity magnitude from 0 to 100 m/s). (a) Intake (θ = 82○. (b) Ignition (θ = 125○.(c) End of combustion phase (θ = 171○. (d) Exhaust (θ = 13○.
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Two questions are addressed in the next sections : (1) which losses can explain the fact that
pressure is less than expected and (2) where do the cycle-to-cycle variations come from ?

Like in a piston engine, multiple factors may explain that the maximum pressure is lower
than expected : fuel stratification during the intake phase, scavenging difficulties leading to
high level of residual burned gases from the previous cycle, incomplete combustion, failed or
unsufficient ignition, excessive heat losses can decrease the cycle efficiency. The problem of
cyclic variations has been studied in engines for a very long time [124, 125] and has not been
solved yet [126, 26]. Obviously, turbulence and the associated flow randomness at the moment
of spark timing play a major role. Since CVC flows must have large turbulence intensity to
promote fast combustion, it is logical to also expect cycle to cycle variations.

Figure 6.12 displays velocity fields and flame position for one cycle for OP2. Instants a, b,
c and d (Fig. 6.12) correspond respectively to the moment of maximum velocity at intake (a),
0.5 ms after spark timing (b), the end of combustion phase (c), and the moment of maximum
velocity during the exhaust phase (d).

The velocity decay after the inlet valves close is especially clear between instants (a) and
(b) : the maximum velocity at inlet (a) is 440 m/s but it has already decayed to 30 m/s at spark
timing in Fig. 6.12b. Combustion is fast for this cycle : 90% of the fuel is burned in less than
50 degrees between instants (b) and (c). Moreover, like in piston engines, some fresh gases
remain trapped between the walls and the flame front : they become visible in Fig. 6.12d when
the pressure decreases during the exhaust phase.

LES also revealed significant cyclic variations : pressure curves (Fig. 6.13) for the 25 cycles
computed with LES fall within the range of experimental data. The maximum normalized pres-
sure Pcc/Pair reached in the LES varies from 2.7 to 4.5 for cycles which burn but, like in the
experiment, certain cycles do not burn at all in the simulation.

Experimental results suggest that the cyclic variations observed in Fig. 6.13 are mostly lin-
ked to the initial conditions of individual cycles in terms of velocity field and mixture compo-
sition. For example, the flame kernel created after spark ignition is subject to a high variability
(Fig. 6.14) : 10○ after ignition, the kernel position is moved by more than 2 cm between two
cycles. The left image of Fig. 6.14 shows a flame which propagates to the right side of the cham-
ber while the right one reveals a flame going left. The reasons which can lead to such variability
can be investigated using LES data where two explanations were tested :

— velocity fluctuations near the spark

— residuals and local mixing fluctuations
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FIGURE 6.13 : LES (individual cycles) and experimental (envelope) results for reacting case OP2 - Pressure
evolution as a function of cycle angle for 25 consecutive cycles. (▲) LES pressure in the combustion
chamber. ( ) Experimental maximum pressure in the combustion chamber. ( ) Experimental
minimal pressure in the combustion chamber. (.....) Experimental mean pressure in the combustion
chamber. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section.

FIGURE 6.14 : OP2 - Flame kernel variability between two experimental cycles – θ = 135○. The + sign indicates
the spark position.

Influence of velocity fluctuations

Figure 6.15 displays the absolute velocity at the spark location versus crank angle for all LES
cycles. The variability is obvious even before sparking : variations of 10 to 40 m/s are observed
between individual cycles. This indicates that the flow within the CVC chamber differs much
from cycle to cycle : this is clearly a possible source of cyclic variations for the combustion
phase. It can be checked by plotting scatter graphs of the maximum cycle pressure versus local
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velocity at spark timing near the spark. Figure 6.16 shows that a correlation exists between these
quantities : the maximum pressure of a given cycle goes down when the flow velocity at spark
timing increases.

FIGURE 6.15 : OP2 - (▲) Evolution of the velocity magnitude at the spark location (averaged over a sphere of 1cm
radius) versus cycle angle. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section.
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FIGURE 6.16 : OP2 - Maximum pressure versus LES velocity magnitude. (▲) LES magnitude of the velocity at the
spark location (averaged over a sphere of 1cm radius). (◻) LES magnitude of the velocity averaged
over the full chamber.
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To investigate the relationship between velocity at spark timing (θ = 125○ and maximum
pressure, three consecutive cycles (C9, C10, and C11) are compared in Fig. 6.17 at two crank
angles : θ = 129○ (4○ after spark timing) and θ = 139○ (10○ later). The comparison reveals
different behaviors in terms of peak pressure (Fig. 6.18) and turbulence flow at spark timing
(Fig. 6.19). Cycle C9 is igniting and propagating very rapidly in the whole chamber. Cycle C10
on the other hand is totally quenched and will lead to misfire. Cycle C11 is late compared to C9
but finally burns as indicated by its maximum normalized pressure of 3.5 (Fig. 6.18).

The C9 cycle begins with a low velocity in the spark region (Fig. 6.19) and experiences a fast
combustion process. For cycle C10, a residual tumble motion at spark timing (Fig. 6.17) leads
to a high level of turbulence at spark location (Fig. 6.19) which prevents the kernel to develop
and finally leads to a total misfire as seen in the middle image of Fig. 6.17. This analysis shows
the influence of turbulence at spark timing on the flame propagation : for cycles with a high
velocity at spark timing, the initial flame kernel is quenched and the flame can not propagate in
the chamber ; cycles which start in a lower turbulence activity result in higher pressures.

Up to now, the analysis has focused on correlations between the performance of one cycle
and the flow characteristics at the beginning of the same cycle. LES reveals however that cycle
(N+1) actually depends strongly on cycle N. For example, an intense combustion cycle like
C9 generates an intense turbulence during the exhaust phase, and a high velocity at spark ti-
ming for the next cycle (C10) indicating a possible oscillatory mechanism between consecutive
cycles. Figure 6.20 displays the absolute velocity (averaged over the chamber) at spark timing
for cycle (N+1) versus the maximum pressure of the previous cycle N : cycles with an intense
combustion (high maximum pressure) appear to cause high velocities for the next cycle. To
determine whether cycle N influences the combustion process of cycle (N+1) (Fig. 6.21), the
maximum pressure reached during cycle (N+1) is plotted versus the maximum pressure of the
previous cycle N. This is done for both experimental and LES results in Fig. 6.22, which shows
that an intense high pressure cycle is often followed by a low pressure cycle. Cycles are not
independent and Fig. 6.22 actually reveals two families of cycles :

— stable cycles where cycles burning normally follow each other : both maximum pressure
reached during cycle N and maximum pressure reached during cycle (N+1) are high.

— unstable cycles, either weak or strong, where a strongly burning cycle N leads to a weakly
burning cycle (N+1) and vice versa.

This situation differs from cyclic variations in piston engines which are mainly due to ran-
dom velocity excursions and no coupling appears between consecutive cycles [26, 127, 128].
The main reason for this is the absence of compression phase in the CVC chamber : this phase
dissipates turbulence as well as mean velocities in piston engines very strongly and contributes
to isolate cycles from each other. It does not exist in a CVC chamber.
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FIGURE 6.17 : OP2 - Comparison of the flame propagation (isosurface of temperature : T = 1800K) between three
cycles (C9 C10 C11) superimposed to the field of velocity (velocity magnitude from 0 to 60 m/s) –
Left : θ = 129○. Right : θ = 139○.

FIGURE 6.18 : OP2 - Normalized pressure evolution versus cycle angle for the three cycles C9, C10 and C11. (○)
C9. (⊕) C10. (●) C11. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section.
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FIGURE 6.19 : OP2 - Evolution of the velocity magnitude at the spark location versus cycle angle for the three
cycles C9, C10 and C11. (○) C9. (⊕) C10. (●) C11. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section.

FIGURE 6.20 : OP2 - Evolution of the velocity magnitude averaged over the chamber for cycle (N+1) versus
maximum pressure for cycle N. Exemple : the C9 point coordinates are (maximum pressure of cycle
C8, velocity magnitude of cycle C9).
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FIGURE 6.21 : OP2 - Maximum normalized pressure (Pmax
cc /Pair) for each LES cycle.

FIGURE 6.22 : OP2 - Maximum normalized pressure (Pmax
cc /Pair) reached for cycle (N+1) versus maximum pres-

sure for cycle N. (◻) LES results. (∎) Experimental results.
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Influence of residuals

The previous results show that the turbulent fluctuations at the spark location control the
combustion of cycle N and therefore the efficiency of cycle (N+1) : for example, a low velocity
at the spark (cycle C9) leads to intense combustion and a slow following cycle (C10, Figs. 6.18
and 6.19). This instability mechanism is not observed for all cycles as seen in Fig. 6.22 but it
controls more than half of them. This section suggests that the amount of residuals left after
each cycle contributes to the oscillation between consecutive cycles.

The effect of residuals was investigated by studying scatterplots of the maximum pressure in
the chamber versus the percentage (mass fraction) of burned gases left in the chamber at spark
timing (θ = 125○. This quantity measures the residual gases left in the chamber after the exhaust
and intake phases. Figure 6.23 shows that the lowest residual mass fractions at spark timing
lead to the highest maximum pressure. Moreover, if cycle N burns efficiently, it leads to a high
maximum pressure but also to complete combustion and therefore to a high level of residuals
when the following cycle begins (Fig. 6.24).

FIGURE 6.23 : OP2 - Maximum normalized pressure (Pmax
cc /Pair) versus percentage of residual burned gases in

the chamber.

Figure 6.25 shows the same analysis where the global residual mass fraction is replaced by
the local residual mass fraction averaged over a sphere of 1cm radius around the spark location.
The same trend is observed : cycles which begin with a high level of residuals, either near the
spark (Fig. 6.25) or globally in the chamber (Fig. 6.23), lead to lower maximum pressures.

At this point, it is difficult to separate the effects of the velocity at spark location (Fig. 6.16)
and of the residual mass fraction (Fig. 6.25). A high velocity at the spark or a high residual mass
fraction at the beginning of a cycle both lead to a low maximum pressure. To clarify this point,
another operating point (OP3) is computed in the next section at a higher rotation speed (1500
rpm instead of 1200).
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FIGURE 6.24 : OP2 - Percentage of residual burned gases in the chamber for cycle (N+1) versus maximum norma-
lized pressure (Pmax

cc /Pair) for cycle N. Exemple : the C9 point coordinates are (maximum pressure
of cycle C8, percentage of burned gases of cycle C9).

FIGURE 6.25 : OP2 - Maximum normalized pressure (Pmax
cc /Pair) versus percentage of residual burned gases at

spark location (averaged over a sphere of 1cm radius).
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Calcul du rendement et imbrûlés

La Fig. 6.26 montre que la fraction massique de carburant restant dans la chambre à chaque
fin de phase de combustion (θ = 175 deg) varie en fonction de la pression maximale atteinte.
25 cycles sont représentés. Même avec des cycles qui brûlent, on constate que la phase de
combustion autorisée par les cames est trop courte : la combustion est incomplète et 10 à 40%
du carburant est éjecté quand l’échappement s’ouvre. Nous n’avons pas évalué de rendement
car il varie pour chaque cycle. Mais il est clair que le fait que la pression n’atteint pas la valeur
espérée est lié à une combustion incomplète.
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FIGURE 6.26 : OP2 : Résultats LES. Fraction massique moyenne de carburant dans la chambre à l’ouverture des
cames d’échappement (YF ) en fonction de la pression maximale atteinte au cours du cycle. YF

est normalisée par la fraction massique de carburant dans la chambre au moment de l’allumage
(YF,initial).

6.4.2 Carburation

La section précédente a montré que les cycles qui brulaient mal étaient associés à des frac-
tions massiques résiduelles de carburant importantes. Dans cette section, on s’intéresse à la
stratification du carburant dans la chambre pour voir si cette stratification peut expliquer des
combustions trop lentes ou trop différentes de cycle à cycle. Ceci est fait sur les cycles C9 à
C11 de la Fig. 6.18.

Les pdfs de richesse juste avant allumage (θ = 125deg) sont tracées pour tous les points
de la chambre de combustion sur la Fig. 6.27 pour les 3 cycles C9 (combustion forte), C10
(combustion trop lente) et C11 (combustion moyenne).
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FIGURE 6.27 : OP2 : Résultats LES. Fonction de densité de probabilité (PDF) de richesse dans la chambre de
combustion (φ) à l’instant d’allumage (θ = 125deg) pour les cycles C9, C10 et C11.

On constate plusieurs points importants :

— Tout d’abord, d’un point de vue modélisation, la richesse dans la chambre varie localement
de 0.4 à 1.6, ce qui est dans la gamme des richesses correctement prises en compte par le
schéma cinétique C8H18/air décrit à la Sec. 6.2. Cette vérification a posteriori valide le
choix fait pour la description de la chimie dans cette configuration.

— Les richesses moyennes observées dans la chambre pour C9, C0 et C11 sont 1.05, 1.22
et 1.25. La richesse théorique moyenne pour ce régime est de 1.2. La variabilité de ces
richesses confirme que la carburation de la chambre, elle aussi, exhibe de fortes variations
cycliques. Ces variations sont la conséquence directe d’une combustion incomplète et de
cycles de vidange différents qui font que la quantité effective de carburant présent dans
la chambre à l’allumage diffère de façon beaucoup trop importante pour une utilisation
stable.

— La stratification du cas C10 (qui ne brûle quasiment pas) est très faible avec une pdf
presque centrée sur la valeur moyenne. Ceci est dû à la forte turbulence observée pour ce
cycle. Ce mélange n’est pas la cause de la combustion lente pendant C10 qui est dûe avant
tout à la trop forte vitesse au niveau de la bougie.

— La stratification de C9 est plus forte que celle de C10 avec plusieurs pics, en particulier
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du côté pauvre. C11 présente également une très grande stratification avec des richesses
allant de 0.6 à plus de 1.5. Ces zones trop riches (φ > 1.2) observées sur C11 sont dues
au carburant accumulé suite à la combustion incomplète de C10. Cette accumulation ne
se fait pas uniquement au niveau de la chambre de la combustion mais a lieu aussi dans la
chambre de carburation et pendant la phase de vidange qui se fait de façon moins efficace
à la fin de C10 car la pression dans la chambre est basse pour ce cycle qui brûle peu.

6.4.3 Moyennes de phase

La Fig. 6.21 résume les cycles LES calculés pour le point de fonctionnement OP2. On peut
séparer ces 25 cycles en deux catégories : ceux qui brûlent et ceux qui brûlent moins bien (la
pression maximale normalisée Pmax

cc /Pair pour ces cycles ne dépasse pas 1). Des moyennes de
phase sont réalisées sur chaque groupe de cycles afin de pouvoir comparer les champs de vitesse
et de richesse au cours du cycle. Nous présentons ici les résultats obtenus aux mêmes instants
qu’à la Sec. 5.2.1) :

— θ=127 deg : juste après l’allumage (cames d’admission et d’échappement fermées),

— θ=168 deg : pendant la phase combustion (volume constant),

— θ=17 deg : au début de l’échappement (ouverture des cames d’échappement),

— θ=46 deg : juste avant l’ouverture des cames d’admission

— θ=82 deg : pendant la phase d’admission (cames d’admission et d’échappement ouvertes),

— θ=110 deg : en fin de phase d’admission.

Comme nous savons que certains cycles brûlent bien et pas d’autres, il est utile de séparer les
opérations de moyenne en deux classes. Ces classes sont facilement identifiables sur la Fig. 6.20
par exemple. Les points menant à une pression élevée font partie des cycles réussis. Ceux qui
mènent à une pression faible brûlent mal. On les moyenne séparément.

Les Figs. 6.28 et 6.29 montrent donc les champs de vitesse axiale obtenus respectivement
pour les cycles qui brûlent et ceux qui brûlent moins bien. Ces figures montrent un manque
d’échantillonnage qui se traduit par un écoulement non symétrique mais ils sont cependant
exploitables. Par exemple, à l’instant d’allumage (θ=127 deg), les vitesses dans la chambre
de combustion sont plus élevées pour les cycles qui ne brûlent pas bien, ce qui a pour effet de
retarder la propagation de la flamme. Comme vu à la Sec. 6.4.1, le noyau de flamme est convecté
dans la chambre et des vitesses excessives peuvent entrainer l’extinction de la flamme.

Les Figs. 6.30 et 6.31 illustrent les champs de richesse obtenus respectivement pour les
cycles qui brûlent et ceux qui brûlent moins bien.
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FIGURE 6.28 : Moyennes de phase des cycles qui brûlent (17 cycles) : isocontour de vitesse axiale (u = 0m/s)
superposé au champ de ∣u∣ (0 à 100 m/s) à 6 instants du cycle : θ=127deg, θ=168deg, θ= 17deg,
θ=46deg, θ =82deg et θ=110deg.
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FIGURE 6.29 : Moyennes de phase des cycles qui brûlent moins bien (8 cycles) : isocontour de vitesse axiale (u
= 0m/s) superposé au champ de∣u∣ (0 à 100 m/s) à 6 instants du cycle : θ=127deg, θ=168deg, θ=
17deg, θ=46deg, θ =82deg et θ=110deg.
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Pour les cycles qui brûlent correctement (Fig. 6.30), l’écoulement est stratifié avant l’allu-
mage à θ = 127deg. Les gaz les plus riches sont localisés près de la sortie. Ceci n’est pas observé
pour les cycles qui ne brûlent pas (Fig. 6.31) ce qui confirme les observations faites pour les
pdfs des cycles C9, C10 et C11 : les cycles "bien mélangés" brûlent moins bien.

FIGURE 6.30 : Moyennes de phase des cycles qui brûlent : champ de richesse φ (0.5 à 1) à 6 instants du cycle :
θ=127deg, θ=168deg, θ= 17deg, θ=46deg, θ =82deg et θ=110deg.

136



6.4. Résultats calculs à chaud : variabilité cycle à cycle

FIGURE 6.31 : Moyennes de phase des cycles qui brûlent moins bien : champ de richesse φ (0.5 à 1) à 6 instants
du cycle : θ=127deg, θ=168deg, θ= 17deg, θ=46deg, θ =82deg et θ=110deg.
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6.4.4 Analysis of reacting CVC point OP3 (1500 rpm)

The previous section has shown that both turbulent velocity fluctuations and residuals played
a role on cyclic fluctuations. To distinguish between these two mechanisms, a second point was
studied where the rotation speed was set to 1500 rpm to increase velocities. Except for the
rotation speed, the reacting point OP3 corresponds to the same conditions as OP2 (Tables 5.3
and 6.3).

As expected, the larger rotation speed of OP3 leads to larger velocities at the spark and in
the chamber (Fig. 6.32) compared to OP2 (Fig. 6.15). This has a direct impact on combustion
for OP3 : experiments show a high level of misfires and nearly 50% of the cycles do not burn
(Fig. 6.33). LES reveals an almost similar behavior (Fig. 6.34) where 60% of the cycles do not
burn.

FIGURE 6.32 : OP3 - (▲) Evolution of the velocity magnitude at the spark location (averaged over a sphere of 1cm
radius) versus cycle angle. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section.

The analysis of pressure maxima in LES and experimental data shows that one successful
cycle N almost always leads to a misfire for cycle (N+1) (Fig. 6.35). Moreover, a second class
of stable cycles appear : stable cycles for OP3 correspond to consecutive misfires showing that
multiple misfires can occur successively as observed in Fig. 6.33 (for the experiment) or in
Fig. 6.34 (for the LES). For this case, the scenario of instability is simpler than for OP2 :

— a successful N cycle leads in all cases to a high turbulent velocity at the spark for cycle
(N+1) (Fig. 6.36).

— a cycle (N+1) with a large velocity (> 33 m/s) at spark timing never burns (Fig. 6.37). This
result is observed in LES as well as in experimental data. Experimental measurements of
velocity at spark location confirm that the misfire probability (50% experimentally) is
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linked to a high velocity level (29 m/s). This critical velocity observed experimentally is
the same order of the velocity threshold (33 m/s) evidenced by LES for OP3.
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FIGURE 6.33 : OP3 - Maximum pressure for consecutive experimental cycles.
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FIGURE 6.34 : OP3 - Maximum pressure for consecutive LES cycles.

This scenario explains why a cycle N with strong combustion leads to a misfire of cycle
(N+1). Vice versa, cycles which do not burn lead to a decay of the velocity in the chamber
and at the spark (Fig. 6.36) so that combustion can eventually be successful again. Figure 6.37
displays the evolution of the maximum normalized pressure versus the velocity magnitude at
the spark or in the whole chamber (the same trend is observed for both quantities) : when the
velocity at the spark is more than 33 m/s, the cycle systematically leads to a misfire.

This result can be corroborated by studies of ignition in a constant velocity flow [46] or in a
turbulent flow [45] showing that for a given equivalence ratio and a given ignitor, ignition fails
when the flow velocity (normalized by the flame speed) at the spark exceeds a certain threshold.
Here, despite the large ignition energies used experimentally, the velocities at the spark are
high enough to lead to misfires. No attempt was made to correlate the critical velocities (u/sL)
needed for misfires to the spark energy because the spark was the same for almost all cases, but
this would be the next work direction.
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FIGURE 6.35 : OP3 - Maximum pressure for cycle (N+1) versus maximum pressure for cycle N. (◻) LES results.
(∎) Experimental results.
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FIGURE 6.36 : OP3 - Influence of cycle N on the velocity magnitude of cycle (N+1). (◻) Maximum pressure for
each LES cycle. (▲) LES magnitude of the velocity at spark timing at the plug (averaged over a
sphere of 1cm radius).

When the velocity at the spark is larger than the critical value observed for this case (33 m/s),
most ignition sequences follow the scenario visualized in Fig. 6.38 : the initial flame kernel is
formed by the spark (Fig. 6.38a), it begins to propagate (Fig. 6.38b) but it is rapidly diffused
(Fig. 6.38c) so that the flame propagation is totally stopped (Fig. 6.38d). Ignition takes place
but it creates a kernel which is too weak to propagate in the turbulent flow.

As a reference, Fig. 6.39 presents a case where the velocity at the spark is less than 30 m/s
and the flame develops normally.
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FIGURE 6.37 : OP3 - Maximum pressure versus LES velocity magnitude. (▲) LES magnitude of the velocity at the
spark location (averaged over a sphere of 1cm radius). (◻) LES magnitude of the velocity averaged
over the chamber.

(a) θ = 125○ (b) θ = 129.5○ (c) θ = 134○ (d) θ = 138.5○
FIGURE 6.38 : OP3 - LES results : flame position (isosurface of temperature : T = 1800K) superimposed to the

field of axial velocity (velocity magnitude from 0 to 100 m/s) 1mm in front of the chamber wall. IP
indicates the point where the spark is produced.

(a) θ = 125○ (b) θ = 129.5○ (c) θ = 134○ (d) θ = 138.5○
FIGURE 6.39 : OP3 - LES results : flame position (isolevel of temperature : T = 1800K) superimposed to the field

of axial velocity (velocity magnitude from 0 to 100 m/s). IP indicates the point where the spark is
produced.
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6.5 Comparaison CVC0D avec résultats expérimentaux et LES sur
un cas réactif : OP2

Les résultats obtenus avec l’outil CVC0D sont comparés ici aux données expérimentales
ainsi qu’aux résultats LES, pour le point de fonctionnement OP2. Les pressions sont toujours
normalisées par la pression dans le réservoir amont, Pair, et les sections d’admission et d’échap-
pement par leurs valeurs maximales.

La Fig. 6.41 présente la courbe de pression obtenue avec CVC0D pour OP2, 25 cycles consé-
cutifs obtenus par la LES, ainsi que l’enveloppe de pressions expérimentales.
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FIGURE 6.40 : OP2 : comparaison des cycles obtenus expérimentalement, par la LES et avec CVC0D - Evolution
temporelle de la pression dans la chambre de combustion au cours du cycle. (+) Pression CVC0D
φ = 1.2. ( ) Pression expérimentale maximale. ( ) Pression expérimentale minimale. (.....)
Pression expérimentale moyenne. (▲) Pression 25 cycles consécutifs LES. (∗) Section d’admission.
(◇) Section d’échappement.

La pression maximale normalisée atteinte dans CVC0D est supérieure à celles obtenues ex-
périmentalement : 7 contre 3.5 si on prend la pression moyenne normalisée expérimentale. Il y
a plusieurs raisons possibles à cette différence de pression entre modèle 0D et expérience :

— Dans CVC360, toute la charge dans la chambre est brûlée pendant la phase de volume
constant. Il est sûrement nécessaire de corriger le problème est de savoir quelle fraction
de carburant brûle vraiment. Expérimentalement, on ne connait pas la masse de carburant
restante en fin de combustion. La LES peut fournir un ordre de grandeur pour cette masse.

— Une deuxième hypothèse concerne le flux thermique aux parois modélisé dans CVC360.
Si ce flux thermique est trop faible comparé à l’expérience, la pression finale obtenue avec
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CVC0D sera trop élevée.
— Enfin, une autre inconnue dans cette comparaison est la richesse dans la chambre au

moment de l’allumage. Dans CVC0D, on fait l’hypothèse que les gaz frais admis dans la
chambre sont parfaitement prémélangés et sous forme gazeuse. On fixe alors une richesse
égale à la richesse visée au cours des essais expérimentaux pour ce point de fonctionne-
ment φ = 1.2. Expérimentalement, le carburant est injecté sous forme liquide mais il n’y a
pas de données expérimentales sur la richesse réelle du mélange au moment de l’allumage.

La comparaison des résultats de CVC0D et de la LES, qui présentent initialement une même
richesse φ = 1.2, montre que deux mécanismes ont été insuffisamment modélisés dans CVC0D :

— les pertes thermiques modélisées par la corrélation Eq. 3.42 sont trop faibles dans CVC0D.
On a donc introduit un facteur correctif, déterminé à partir de la LES qui modifie le co-
efficient h de convection. h est multiplié par un facteur αLES estimé à αLES = 5. Cette
valeur a été identifiée par quelques tests préliminaires et est dans la gamme raisonnable
d’augmentation des transferts thermiques entre un tube lisse stationnaire (utilisé pour le
modèle de la Sec. 3.8) et une chambre réelle, de géométrie complexe, en régime pulsé.

— les fuites de carburant et la combustion incomplète lors de la phase de combustion consti-
tuent le second problème. L’analyse des champs LES (Fig. 6.26) montre qu’entre 20 et
40 % de carburant ne brûle pas pendant la phase de combustion à volume constant. Ceci
peut être pris en compte dans CVC0D en modifiant la fraction massique de carburant
disponible au début de la combustion. Y CV C0D

F = YF* βLES où βLES vaut 0.6.
Avec ce choix de paramètres (αLES = 5 et βLES = 0.6), la Fig. 6.41 montre que le modèle

CVC0D peut être utilisé pour prédire les courbes de pression du thermoréacteur mais pas de
façon indépendante. La modélisation des pertes thermiques ainsi que les imbrûlés nécessitent le
recours au code LES.

Enfin, on remarque que la combustion dans CVC0D démarre plus tôt que dans l’expérience
ou dans la LES. L’allumage a lieu à θ = 125 deg, au moment où les cames amont et aval
se ferment. Les résultats LES ont montré que les vitesses résiduelles au niveau du point
d’allumage à cet instant sont grandes. Un cycle peut ainsi s’éteindre si la vitesse localement au
point d’allumage dépasse une valeur critique. Le noyau de flamme peut être convecté dans la
chambre avant que la flamme puisse réellement se propager, ce qui retarde la combustion et la
montée en pression des gaz dans la chambre.

En conclusion, il est clair qu’un code 0D comme CVC0D peut être utilisé pour prévoir la
combustion dans le thermoréacteur, mais ses performances s’amélioreront quand les chambres
CVC auront un fonctionnement plus classique (pas de variabilité cyclique, pas d’imbrûlés) et
donc plus facilement modélisable. A ce stade, la LES est la méthode à employer en premier en
liaison avec les résultats expérimentaux. Les informations fournies par la LES servent à amélio-
rer le fonctionnement du CVC mais aussi les modèles 0D comme CVC0D. Dans le monde des
moteurs à piston, la construction de codes 0D est le fruit de dizaines d’années d’expérience sur
d’innombrables moteurs et elle fait appel à de très nombreux sous modèles (pour les transferts
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FIGURE 6.41 : OP2 : comparaison des cycles à froid obtenus expérimentalement et avec CVC0D. - Evolution
temporelle de la pression dans la chambre de combustion au cours du cycle. (+) Pression CVC0D
φ = 1.2. (×) Pression CVC0D φ = 0.7. ( ) Pression expérimentale maximale. ( ) Pression
expérimentale minimale. (.....) Pression expérimentale moyenne. (▲) Pression 25 cycles consécutifs
LES. (∗) Section d’admission. (◇) Section d’échappement.

thermiques par exemple) basés sur des paramétrisations ad-hoc et pas sur des arguments phy-
siques. Pour parvenir à ce niveau, il va être nécessaire de faire le même effort pour les chambres
CVC. Cet effort sera raccourci par l’emploi de la LES mais reste un défi significatif. Dans tous
les cas, prévoir les instabilités cycliques restera hors de portée des codes OD.
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Conclusion

Dans le monde des turbines à gaz, le passage d’un cycle où la combustion se fait à pression
constante à un cycle où la combustion se ferait à volume constant (comme dans un moteur Die-
sel) constitue une des voies les plus prometteuses pour augmenter encore le rendement dans les
vingt années à venir. Pour parvenir à une combustion à volume constant, une solution envisagée
est le thermoréacteur étudié dans cette thèse. Le thermoréacteur fait partie d’une catégorie plus
vaste de chambres de combustion équipées de valves à l’entrée et à la sortie afin d’assurer une
combustion à volume constant. Ces chambres de seront pas employées sur des vrais moteurs
avant 2040 car elles posent de nombreux défis scientifiques complexes. Parmi ceux-ci, il faut
vérifier que le gain théorique lié au passage à la combustion à volume constant, n’est pas perdu
quand on doit implémenter ce cycle dans un véritable moteur où les problèmes technologiques
peuvent mener à des pertes d’efficacité fortes. Parmi les pertes possibles, on retrouve des fac-
teurs bien connus dans les moteurs à piston : fortes pertes thermiques, balayage et croisement
de soupapes menant à des rendements dégradés, instabilités cycliques, problèmes d’injection du
carburant liquide, flashbacks. Dans cette thèse, on ne s’est pas intéressés à d’autres problèmes
plus technologiques mais tout aussi considérables comme la tenue thermique et mécanique des
parois, les problèmes mécaniques liés à la mise en rotation, les fuites liées aux entral est l’effi-
cacité théorique de la combustion dans une chambre à volume constant.

Plutôt que d’étudier les chambres CVC en général, cette thèse a pris pour cas d’application,
un concept de chambre CVC appelé le thermoréacteur. Le thermoréacteur est un concept qui a
été conçu par la société COMAT, sur des brevets de M. Aguilar et testé au laboratoire Pprime,
expérimentalement. Ce travail de thèse avait pour objectif de compléter ce travail en utilisant la
simulation numérique. Deux outils numériques ont été développés au cours de cette thèse :

1/ Un outil zéro-dimensionnel appelé CVC0D a été développé entièrement pendant la thèse
afin de prévoir l’efficacité de cycles de type CVC dans le thermoréacteur. Cet outil s’inspire
directement des codes d’analyse moteur utilisés dans le monde automobile et a pour objectif
de prévoir la pression au cours du temps dans un cycle CVC complet : admission, combustion,
échappement (il n y a pas de compression dans une chambre CVC). C’est une modélisation
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simple, écrite à partir de bilans globaux sur le volume de la chambre de combustion. Cette mo-
délisation implique de nombreuses hypothèses et l’utilisation de sous modèles et de paramètres
qui ne peuvent être obtenus dans le code CVC0D et doivent être fournis au code soit à partir
de mesures soit à partir d’autres simulations. Dans le cas présent, ce sont des simulations LES
qui ont été obtenues pendant cette thèse pour paramétrer deux sous modèles importants dans
CVC0D : (1) les coefficients de décharge des rideaux de valves du thermoréacteur pour calculer
les débits entrant et sortant dans la chambre et (2) la décroissance de la vitesse moyenne dans la
chambre quand les soupapes sont fermées qui est employée pour prévoir les pertes de chaleur
et la vitesse de la flamme dans le régime turbulent. Dans le futur il serait possible d’utiliser
plus d’informations issues de la LES pour alimenter le code CVC0D mais cela n’a pas été jugé
nécessaire ici. On notera en particulier que seules des simulations LES sans combustion ont été
exploitées pour alimenter le code CVC0D.

2/ En parallèle de CVC0D, cette thèse s’est appuyée sur des simulations haute fidélité, tri
dimensionnelles de la géométrie complète de la chambre avec et sans combustion. Il s’agit
de calculs massivement parallèles, effectués avec le code AVBP (CERFACS / IPFEN) pour la
combustion isooctane air dans la chambre du thermoréacteur. Ces simulations sont complémen-
taires de CVC0D. En effet, elles constituent une véritable expérience numérique parallèle qui
permet d’investiguer des mécanismes hors de portée de CVC0D. L’élément essentiel qui a été
abordé pendant cette thèse est l’existence de variations cycliques : les cycles observés dans le
CVC expérimentalement à Poitiers comme dans la LES de cette thèse sont tous différents. Ils
peuvent différer tellement que certains cycles brulent et d’autres pas. Cette problématique est
hors de portée d’outils comme CVC0D mais pose un problème qui doit être résolu avant toute
autre question : il est indispensable de contrôler les variations cycliques afin de pouvoir utili-
ser ensuite un outil comme CVC0D qui ne sait pas gérer des cycles différents. De même, en
pratique, il est indispensable de supprimer ces variations ou au minimum de les réduire à de
faibles niveaux, si ce moteur doit être utilisé en pratique. La thèse a donc été centrée sur l’ana-
lyse des variations cycliques : la combinaison des outils LES et expérimentation a permis de
montrer que ces variations cycliques sont en fait une instabilité entre cycles où un cycle efficace
entraine ensuite des vitesses très fortes pour le cycle suivant au point que ce cycle brule mal. De
même un cycle qui brûle mal génère des vitesses faibles lors de l’injection suivante, et donc une
combustion qui se développe plus facilement dans le cycle qui suit. Expérimentalement comme
numériquement, on observe que ce sont des vitesses de l’ordre de 30 m/s au niveau de la bougie
qui mènent à des extinctions ou des combustions incomplètes. Il s’agit là d’une spécificité des
chambres CVC : dans un moteur à piston normal, la phase de compression permet au champ
de vitesse de baisser et d’éviter de trop fortes vitesses au niveau de la bougie (en général) au
moment de l’allumage. Dans une chambre CVC, il n y a pas de phase de compression : dès que
les soupapes se ferment, il est nécessaire d’allumer rapidement pour avoir le temps de brûler
toute la charge et à cet instant, la vitesse est forte dans la chambre. La LES permet d’étudier
des cycles successifs, de corréler l’efficacité des cycles et d’analyser les mécanismes qui font
que ces cycles différent. On découvre ici un point qui va certainement être au centre du déve-
loppement des chambres CVC dans le futur : il faudra assurer un allumage et le développement
d’une flamme dans un écoulement très turbulent. Il s’agit d’un défi technologique et scientifique
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considérable que cette thèse n’a pas abordé : les calculs LES effectués ici n’ont fait que confir-
mer que ce problème d’allumage et de propagation en combustion turbulente était la cause des
variations cycliques. Mais, comme dans les moteurs à piston, la LES a démontré qu’elle était
un outil de choix pour analyser ces mécanismes dans les futures chambres CVC.

Les perspectives de ce travail sont nombreuses : même si le thermoréacteur, dans sa version et
ses régimes étudiés ici, semble avoir des soucis de variabilité cyclique, d’autres concepts sont en
train d’apparaitre et il faudra s’assurer que ces nouvelles chambres n’exhibent pas d’instabilité.
Plutôt que de construire ces chambres, il sera plus facile de les tester en utilisant des outils
LES. Ceci nécessitera cependant de s’assurer que la LES reste prédictive pour la combustion
diphasique dans des écoulements à forte vitesse comme ceux rencontrés ici.

Enfin, une vraie turbine utilisant une chambre CVC devra voir fonctionner la turbine et le
compresseur dans des régimes totalement instationnaires car pulsés. Ceci nécessitera des calculs
couplés du moteur entier et pas de chaque élément isolé comme fait jusqu’à maintenant.
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Annexe A

Equations de conservation pour les
écoulements gazeux réactifs

Les équations de Navier-Stokes sont ici décrites selon la formulation conservative utilisée
dans le code AVBP. Elles correspondant aux équations non filtrées utilisées dans le cas de cal-
culs DNS (Direct Numerical Simulation). Les équations filtrées sont énoncées dans la Sec. 3.2.

En l’absence de forces volumiques externes, le système d’équations de Navier-Stokes pour
un écoulement réactif multi-espèces s’écrit de la manière suivante :

— Conservation de la masse :

∂

∂t
ρ +

∂

∂xi
(ρui) = 0 (A-1)

— Conservation de la quantité de mouvement :

∂

∂t
(ρuj) +

∂

∂xi
(ρuiuj + pδij − τij) = 0 (A-2)

— Conservation de l’énergie totale :

∂

∂t
(ρE) +

∂

∂xi
(uj (ρE + pδij − τij) + qi) = ω̇T + Q̇ (A-3)

— Conservation de l’espèce k :

∂

∂t
(ρYk) +

∂

∂xi
(ρYkui) = ω̇k −

∂

∂xi
Jj,k pour k = 1,N (A-4)

ρ est la densité, ui représente la iième composante de la vitesse, p est la pression, τij est le
tenseur des contraintes visqueuses, qi est le tenseur des flux visqueux,E = Ei+

1
2uu est l’énergie
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Annexe A. Equations de conservation pour les écoulements gazeux réactifs

totale non chimique définie comme la somme de l’énergie sensible et de l’énergie cinétique, Q̇
est un terme source énergétique, qui peut être dû par exemple à une bougie, un laser, ou un
flux radiatif depuis l’environnement extérieur, ω̇T est le terme source chimique. Jj,k est le flux
diffusif de l’espèce k, ω̇k son taux de production, et Yk sa fraction massique.

Les lois nécessaires à la fermeture du système d’équations (A-1) à (A-4) sont les suivantes :

— Loi des gaz parfaits
La pression P qui intervient dans les Eq. (A-2) et (A-3) se calcule à partir de l’équation
d’état des gaz parfaits :

P = ρ
R

W
T (A-5)

où T est la température du mélange et R la constante universelle des gaz parfaits
(R=8.314 J.mol−1.K−1).

— Tenseur des contraintes visqueuses
En supposant le fluide Newtonien et grâce à l’hypothèse de Stokes, le tenseur des
contraintes visqueuse τ s’exprime à partir du tenseur des contraintes Sij :

τij = 2µ(Sij −
1
3δijSkk) avec : Sij =

1
2 (

∂uj
∂xi

+
∂ui
∂xj

) (A-6)

µ est la viscosité dynamique et δij est le delta de Kronecker.

— Flux diffusif des espèces
Le flux diffusif des espèces est ici exprimé selon l’approximation de Hirschfelder et Cur-
tiss [129] qui suppose une vitesse de diffusion inter-espèces Dk,j égale pour toutes les
espèces (Dk,j = Dk) :

Jj,k = −ρ(Dk
Wk

W

∂Xk

∂xi
− YkV

c
i ) (A-7)

Xk est la fraction molaire de l’espèce k définie par Xk = YkW /Wk. V c
i est une vitesse de

diffusion corrective pour assurer la conservation de la masse totale de gaz [110] :

V c
i =

N

∑
k=1Dk

Wk

W

∂Xk

∂xi
(A-8)

— Flux de chaleur
Le flux de chaleur total qi est la somme de deux termes : le flux de chaleur par conduction,
que l’on modélise par une loi de Fourier, et le flux de chaleur dû à la diffusion des espèces.
Il s’écrit :
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qi = −λ
∂T

∂xi
´¹¹¹¹¹¹¹¸¹¹¹¹¹¹¹¹¶

conduction

−ρ
N

∑
k=1(Dk

Wk

W

∂Xk

∂xi
− YkV

c
i )hs,k

´¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¸¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¹¶
diffusion des espèces

(A-9)

où λ est la conductivité thermique du mélange et hs,k représente l’enthalpie sensible de
l’espèce k.

— Termes sources chimiques
Lors du processus de combustion, des réactifs sont transformés en produits à partir du
moment où l’énergie apportée au système est suffisante pour activer la réaction. Le modèle
de combustion qui est implanté dans AVBP est une loi de type Arrhénius impliquant N
réactifs, notésMkj , et M réactions. Le système de réactions s’écrit sous la forme :

N

∑
k=1ν

′
kjMkj ⇌

N

∑
k=1ν

′′
kjMkj, j = 1,M (A-10)

Le taux de réaction ω̇k de l’espèce k est défini par l’Eq. A-11 comme la somme des taux
de réaction ω̇kj de l’espèce k dans chaque réaction j, j variant de 1 à M :

ω̇k =
M

∑
j=1 ω̇kj =Wk

M

∑
j=1νkjQj (A-11)

où νkj = ν′′kj − ν′kj sont les coefficients stoechiométriques globaux de la réaction, ν′kj et
ν′′kj sont respectivement les coefficients stoechiométriques des réactifs et des produits de
la réaction. Qj est le taux d’avancement de la réaction j définie par :

Qj = Kf,j

N

∏
k=1(

ρYk
Wk

)

ν′kj
−Kr,j

N

∏
k=1(

ρYk
Wk

)

ν′′kj
(A-12)

où Kf,j et Kr,j sont respectivement les constantes des réactions directe et inverse définies
respectivement par :

Kf,j = Af,j exp(−
Ea,j
RT

) (A-13)

Kr,j =
Kf,j

Keq

(A-14)

Af,j est le facteur pré-exponentiel et Ea,j est l’énergie d’activation. Kr,j est imposé par

159



Annexe A. Equations de conservation pour les écoulements gazeux réactifs

l’hypothèse d’équilibre thermodynamique. Keq est la constante d’équilibre [117] définie
par :

Keq = (
P0

RT
)
∑Nk=1 νkj

exp(
∆S0

j

R
−

∆H0
j

RT
) (A-15)

La pression de référence est égale à P0 = 1 bar. ∆H0
j est la variation d’enthalpie totale

(sensible et chimique) et ∆S0
j la variation d’entropie pour la réaction j. Ces deux gran-

deurs sont définies par :

∆H0
j = hj(T ) − hj(0) =

N

∑
k=1νkj (hs,k(T ) +∆h0

f,k) (A-16)

∆S0
j =

N

∑
k=1νkjsk(T ) (A-17)

(A-18)

où ∆h0
f,k est l’enthalpie de formation de l’espèce k à la température T0 = 0 K. Le déga-

gement de chaleur ω̇T s’exprime finalement par :

ω̇T = −
N

∑
k=1 ω̇k∆h

0
f,k (A-19)

— Propriétés de transport
Dans la plupart des codes de mécanique des fluides utilisant un mélange de plusieurs
espèces, la viscosité dynamique µ est supposée indépendante de la composition du mé-
lange 1. La loi puissance est une approximation réaliste qui prend en compte les variations
de la viscosité dynamique en fonction de la température :

µ = µref (
T

Tref
)

b

(A-20)

où µref est la viscosité mesurée à la température Tref généralement dans le mélange de
gaz frais. L’exposant b est typiquement dans la plage 0.5-1.0.
La conductivité thermique du mélange, qui utilise un nombre de Prandtl Pr supposé
constant, est définie par l’Eq. A-21. La diffusivité thermique est définie par l’Eq. A-22.

λ =
µCp
Pr

(A-21)

Dth =
µ

ρPr
(A-22)

1. Les erreurs liées à cette hypothèse sont faibles tant que le mélange est un gaz parfait
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Par soucis de réduction de coûts de calcul, le code AVBP n’utilise pas les coefficients de
diffusion moléculaire Dk exacts, qui sont déterminés à partir de la théorie cinétique des
gaz [130]. On adopte donc une approche simplifiée en faisant l’hypothèse que les nombres
de Schmidt de chaque espèce Sck sont constants. La diffusivité moléculaire Dk est alors
définie par :

Dk =
µ

ρSck
(A-23)

où Sck est le nombre de Schmidt de l’espèce k supposé constant. Pr et Sck modélisent
la diffusion laminaire thermique et moléculaire. Leurs valeurs sont obtenues à l’aide du
logiciel PREMIX, inclus dans l’ensemble logiciel CHEMKIN [131], en calculant leur
valeur dans les gaz brûlés dans un calcul de flamme plane laminaire de prémélange.
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Annexe B

Article soumis à Combustion and Flame

Cette annexe présente le manuscrit de l’article soumis à Combustion and Flame en 2015. Il
contient principalement la description des résultats de LES avec combustion et la comparaison
avec les expériences de Pprime.
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Abstract

This paper describes a joint experimental and numerical study of a Constant

Volume Combustion (CVC) chamber for propulsion engines. Combustion takes

place in a constant volume vessel where gases are injected from a pressurized air

inlet using valves. They are ignited using a spark and exhaust through a second

set of valves. Like piston engines, CVC combustion raises multiple questions

linked to the volumetric efficiency of the valves, the heat losses to the chamber

walls, the ignition in a strongly turbulent flow, the influence of residual gases.

These issues can compromise the potential gains associated to constant volume

combustion. They are investigated in an experimental setup and compared to

a full compressible LES. The major conclusion is the existence of significant

cyclic variations which are observed in the experiment and analyzed in the

LES: the local flow velocity at spark timing and the level of residuals are the

major factors leading to cyclic variations. Cycles also appear to be coupled:

combustion during cycle N directly affects cycle (N+1), more than in a piston

engine.
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1. Introduction

Constant Volume Combustion (CVC) is one of the thermodynamic cycles

considered for future aeronautical engines because its cycle potentially offers

a thermodynamic efficiency which is higher than what constant pressure com-

bustion chambers can reach. Various technologies can be used to achieve a5

constant volume combustion, many of them based on supersonic combustion

and detonation engines [1, 2, 3]. Another path is to rely on subsonic combus-

tion in chambers using inlet and outlet valves (as in a piston engine) to ensure

that combustion takes place in a constant volume vessel. Modern Diesel engines

clearly demonstrate that constant volume combustion can lead to very high ef-10

ficiencies. Whether such cycles can be applied to a gas turbine remains an open

question.

Understanding flow and combustion processes in CVC chambers requires to

tackle many daunting tasks which have been well identified in recent research

[4, 5] on LES of piston engines1 :15

• Since subsonic CVC devices use inlet and outlet valves, handling com-

plex geometry and moving meshes is a necessity, thereby requiring spe-

cific solvers. Experimentally, this requires also a careful characterization

of inlet and outlet feeding lines.

• CVC flows are clearly unsteady, going from intake phases at high speed20

to low speed combustion phases and high speed, high temperature ex-

haust phases. The combustion phase itself is dominated by turbulent

processes and large-scale structures of the flow: turbulence during this

phase is entirely created during the intake phase, calling for precise meth-

ods to evaluate turbulence and turbulent combustion processes. Large25

Eddy Simulation (LES) is the best option in this field [6, 7, 8, 9, 10].

Experimentally, all difficulties encountered in piston engines also appear

1A CVC chamber such as the one studied here, has many common aspects with a turbo-

charged piston engine where the piston position would be fixed.
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here: multiple cycles are needed to perform averages, strong cycle-to-cycle

variations make analysis complicated and require to use statistical meth-

ods. No direct comparison can be performed between individual cycles30

measured in the experiment or computed by the LES.

• Heat losses to walls are important and must be modelled adequately be-

cause they control the overall efficiency. Characterizing heat losses experi-

mentally is also difficult because unsteady heat fluxes have to be measured

locally [11].35

• Chemistry plays a strong role and must be modelled with precision to

capture both flame propagation and possible reignition or autoignition

events as well as wall quenching phenomena.

• In a piston engine, the turbulence created during the intake phase is dis-

sipated during the compression phase. In a CVC chamber, the absence of40

compression phase also implies the ignition must be performed in a high

velocity flow, leading to additional difficulties.

• Controlling the ignition phase is more critical in CVC chambers than it is

in gas turbines [12, 13] because the spark timing also controls the efficiency:

while, in the ideal cycle, combustion takes place in a closed volume, in the45

real world, valves have to be opened and closed at moments which do not

necessarily allow combustion to go to completion, thereby letting fresh

gases exhaust and leading to poor efficiencies if ignition events are not

phased correctly with intake and exhaust valves. Providing reasonable

models for ignition in LES [14, 15, 7, 16] also remains a challenge because50

the plasma phases, which control ignition, are still out of reach of 3D

simulation tools: in most models, these phases are simply neglected and

replaced either by a local energy deposition or by the introduction of a

sphere of burned gases at an arbitrary temperature when the ignition

phase is supposed to be finished. Another difficulty is associated to the55

determination of the energy which is really released into the flow by the
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spark in the experiment [17, 18, 19]: very large losses are expected and

only 10 to 30 percent of the spark energy is actually transferred to the

flow even if a laser is used instead of a spark [20]. This large uncertainty

on the exact energy to inject into the gas directly often leads to uncertain60

LES/experiments comparisons.

Of course, all these phenomena are coupled: the intensity of turbulence and the

performance of the ignition system at the moment of spark ignition control the

combustion speed and therefore the efficiency of the cycle. In piston engines,

large-scale structures are destroyed during compression, thus creating small-65

scale turbulence that favors flame acceleration. For a CVC system to be efficient,

combustion must be fast and this is the reason why detonation is often preferred.

Here a subsonic CVC chamber is investigated, leading to flame speeds which

are three orders of magnitude smaller than detonation velocities. Ensuring that

combustion takes place sufficiently fast can be only obtained by maintaining70

high levels of turbulence. But when the combustion phase begins, valves must

be closed (for combustion to proceed at constant volume) so that turbulence is

already decaying and keeps decaying during the flame propagation. Imposing

a very high initial turbulence at the moment when the inlet valves close may

be a solution but in this case the ignition system may have difficulties igniting75

the flow reliably: misfires may occur. Like in a piston engine, the compromise

between all these phenomena may lead to performances which are smaller than

what the ideal CVC cycle was promising.

This paper presents a joint experimental / numerical study of flow and com-

bustion processes in a subsonic CVC experiment installed at Institut PPRIME80

in Poitiers. LES is used to reproduce the experiment and analyse the various

phases controlling the CVC operation over multiple cycles. The target configu-

ration and the experimental results are presented in Section 2. The numerical

method used for LES is described in Section 3. LES and experiments are first

compared for non-reacting cases (Section 4) where the valves are operating and85

the flow is controlled by the pressure difference between the plenum and the
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outside atmosphere. Reacting cases are discussed in Section 5 which focuses on

mechanisms leading to cyclic variations and describes an instability mechanism

between cycles where cycle N directly affects the efficiency of cycle (N+1).

These instabilities lead to large variations between individual cycles which90

have to be understood and avoided. Combining experiments and LES is shown

to be a good method to achieve these goals.

2. Experimental setup

The experimental system developed in PPRIME is based on an original

combustor designed by COMAT, that features the successive phases of a CVC95

cycle (intake, combustion, exhaust) using patented rotary valves for intake and

exhaust (french patent FR2945316 2009) (Fig. 1). The combustion chamber is a

stainless steel vessel of inner volume 0.65 L, placed downstream of a carburation

chamber, and followed by an exit duct to the atmosphere.

Combustor cycle100

The operation of the combustor is governed by several events that occur

successively during the cycle (Fig. 2), under supervision of a process controller.

The symmetric geometry of the valves allows the succession of cycles every 180○
of valve rotation (two full cycles per rotation) ; the rotation of the 4 valves is per-

formed by a step motor at constant rotation speed dθ/dt. The phasing between105

the inlet and outlet valves is defined by the angle φ between the crank angles

where the exhaust and inlet valves are fully open respectively. During each

cycle, the air-fuel mixture is prepared in the carburation chamber, introduced

through the intake valves and spark-ignited inside the combustion chamber.

Combustion propagates in the chamber before burned gases are ejected through110

the exhaust valves. The cycle exhibits a scavenging phase during exhaust, thus

creating an intense flow from the carburation chamber to the exit duct.

The combustor is placed downstream of an air feed line that allows a precise

control of the air flowrate Fair, including a compressor (400 g/s, 1.3 MPa), a

regulation of temperature Tair (electrical heater TATT, 100 kW, up to 200○C)115
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Figure 1: CVC experiment installed at Institut PPRIME. Top image: global view. Bottom

left: zoom on the 8 injectors. Bottom right: view of the combustor.

and pressure Pair (dome pressure regulator IMF). Stagnation conditions are

controlled in a 65 L isolated buffer tank placed between the feed line and the

combustor in order to stabilize the upstream conditions of the combustor. The

combustor is fueled with liquid iso-octane (VWR, < 0.01% water) through 8

injectors (Bosch EV14, SMD 200 µm) placed symmetrically in the carburation120

chamber (Fig. 1). Fuel injection for each cycle is performed in the carburation

chamber sequentially: injectors 1 and 2 are activated first, followed by 3 and 4,

5 and 6, 7 and 8 (Fig. 2). Ignition is performed in the center of the chamber

by a capacitive discharge ignitor (0-300 mJ) and a spark plug with tailored

electrodes.125
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Figure 2: One cycle of the combustor. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section. ( ) Flow

rate for injector 1 and 2. ( ) Flow rate for injectors 3 and 4. (.....) Flow rate for injectors

5 and 6. ( ) Flow rate for injectors 7 and 8.

Diagnostics

Table 1 presents the diagnostics used in the experiment to measure: air

flowrate Fair, air pressure Pair, air temperature Tair, wall temperature in the

combustion chamber Tp. The controller allows to choose the cycle frequency f ,

the ignition crank angle θigni and the mass of fuel to be injected per cycle.130

Time-resolved measurements are carried out to characterize the flow dynam-

ics upstream of the combustor thanks to static pressure sensors placed in the

carburation chamber (Padm, Fig. 3) and in the combustion chamber (Pcc, Fig. 3).

These parameters are recorded using a high-speed acquisition device (Astromed

TMX, 16 bit, 400 kHz). The propagation of the flame front is recorded by direct135

visualization of chemiluminescence using a high-speed color camera (Phantom

v310, 3 kHz, 12 bit) and lateral and upper sapphire windows.

3. Numerical method and simulation setup

To analyze the experimental results, an LES was performed using a com-

pressible solver called AVBP [21, 22, 9] adapted to complex geometries and mov-140
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Table 1: Physical instrumentation of the facility

Label Physical diagnostic Sensor technology Reference Uncertainly Bandwidth

Fair Air mass flow rate Coriolis flowmeter Endress 80F40 0.15% 10 Hz

Tair Stagnation air Isolated SS, 1.58 mm 1○C 10 Hz
temperature K-thermocoupler

Pair Stagnation air Piezoresistive Druck Unik5000 0.04% 300 Hz
pressure pressure gauge

Padm Absolute pressure in Piezoresistive Kistler 4007B 0.2% 40 kHz
the carburation chamber pressure sensor

Tp Wall temperature in Isolated SS, 1.58 mm 1○C 10 Hz
the combustion chamber K-thermocouple

Pcc Absolute pressure in Piezoelectric Kistler 6125C 1.5% 70 kHz
the combustion chamber pressure sensor

Tw Wall heat flux Surface E-thermocouple Nanmac E12-3 1○C 100 kHz

θ Angle of rotary valve Incremental encoder Kubler 5823 0.1○ 300 kHz

ing meshes. The numerical scheme is the finite volume Lax-Wendroff scheme

(2nd order accurate in space and time) and the integration in time is explicit,

limited by the acoustic CFL number condition.

A major difficulty linked to the CVC configuration is the need to preserve

LES type accuracy while handling moving meshes. This is a usual problem145

for piston engines simulations [5, 23] for which ALE techniques are commonly

used. Another usual method for complex moving geometries is the IB approach

(immersed boundaries [24, 25]). For the CVC chamber of Fig. 1 however, where

rotating valves are used, tests using ALE or IB showed that a different approach

was required: the present LES utilizes an overset grid method used for turbo-150

machinery computations [26, 27, 28] called MISCOG. This method allows to

insert a moving domain (or many of them) within a fixed domain as shown in

Fig. 3. One AVBP instance (AVBP01) computes all the points linked to the

fixed part of the system: inlet, chamber and outlet. Four additional AVBP in-

stances (AVBP02 to 05 in Fig. 3) handle the four moving valves. Overset grids155

(Fig. 3 bottom) around each valve are used to exchange information between the

fixed domain instance and each of the moving instances. High-order extrapola-

tions (usually 3rd order) are used to reconstruct residuals and exchange them

between instances. The accuracy of the method has been tested on multiple

academic tests [26, 27].160
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The simulation includes all elements of the real CVC chamber except one:

the liquid fuel injection. While the real CVC chamber of Pprime is fed with

liquid fuel, the LES setup assumes that vaporization is fast and that the liquid

fuel injection can be replaced by gaseous fuel jets with the same timing (Fig. 2)

and flow rates. This assumption was estimated to be acceptable because most165

interesting phenomena take place in the chamber where vaporization is sup-

posed to be completed. This model will have to be replaced in the future by an

LES taking into account liquid fuel injection [29] especially for regimes where

droplets impinge on valves and create films but the simulation of the liquid

phase was viewed as a phenomenon which could be included in a second study.170

Figure 3: The MISCOG method for moving objects applied to the CVC chamber. Five

instances of the LES code are used: one for the inlet, chamber and outlet domain and four

others for each valve. Top: general view. Bottom: zoom on the overlapping regions used for

the MISCOG overset method.
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Combustion is modeled using Arrhenius type reaction rates and a two-step

scheme is used to describe the chemistry for C8H18-air flames. Reaction (1)

controls the flame speed while the CO-CO2 equilibrium of reaction (2) allows

burned gases to reach the correct adiabatic temperature at all operating point

conditions (pressure, temperature and equivalence ratio).

C8H18 + 8.5O2 Ð→ 8CO + 9H2O (1)

CO + 0.5O2 ⇌ CO2 (2)

The forward reaction rates for these two reactions are expressed below. Ai

is the pre-exponential factor, Ea,i is the activation energy of reaction i, and the

nk,i are the reaction exponents for specie k in reaction i (Table 2).

kf,1 = A1e
−Ea,1
RT [C8H18]nC8H18 [O2]n02,1 (3)

kf,2 = A2e
−Ea,2
RT [CO]nCO [O2]n02,2 (4)

Table 2: Arrhenius parameters for the C8H18 2 step scheme.

A [cm3/mol.s] Ea [cal/mol] Reaction exponents nk[-]

C8H18 oxidation 9.443 × 1012 3.6 × 104 nC8H18 = 1.1 n02,1 = 0.54

CO-CO2 equilibrium 2.0 × 109 1.4 × 104 nCO = 1.0 n02,2 = 0.5

All walls are treated as no-slip isothermal walls (Twall = 400 K). The in-

teraction between turbulence and flame is modeled using the thickened flame

model (TFLES) [4, 30, 31, 32, 33, 34] while the ignition model corresponds to

energy deposition (ED model) over a sphere of fixed size during a fixed time [14]

using Gaussian shaped filters in space and time. The ED model has been used

in gas turbine [35, 36], rocket engines [37], jet flames [14] and piston engines

[8, 4, 5] 2. The total energy deposited into the flow is controlled and called εi.

If the sparking instant is ti, the local power Q̇ deposited in the flow is expressed

2Other models for ignition could have been used [16, 38] but the ED formulation is the

most adapted one with the TFLES model.
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as [14]:

Q̇ = εi
4π2σ3

sσt
e− 1

2 ( rσs )2e− 1
2 ( t−tiσt )2 (5)

where σs control the spatial extent of the energy deposition: σs = ∆s/a where

a = 4
√
ln(10) and ∆s is the characteristic size of the sphere where energy

is deposited. Similarly, σt fixes the duration of the spark: σt = ∆t/a and

∆t is the spark duration. By construction, 98 percent of the energy is de-175

posited in a sphere of radius ∆s over the time ∆t: ∫ ∆s

0 ∫ ti+∆t

ti−∆t
Q̇4πr2drdt =

0.98 ∫ ∞0 ∫ ∞0 Q̇4πr2drdt = 0.98εi. The value of the total energy deposited in the

gas εi is imposed as εi = kE where E is the electrical power of the spark and k

a loss coefficient which was fixed to 0.8. For the PPRIME experiment, a pow-

erful spark was used and E was of the order of 300 mJ, much more than the180

minimum ignition energy in such a flow (of the order of 30 mJ) [39]. During the

energy deposition phase, the TFLES model is not activated: flame thickening

begins only when the flame starts to propagate as a premixed front and the

temperature is close to the adiabatic flame temperature.

4. Cold flow results185

Description of the operating point

In a first step, cycles were simulated and compared to the experiment for an

operating point OP1 (Table 3) for inert conditions, using the following param-

eters: Tair = 120○C, f = 40 Hz (N = 1200 rpm), φ = 35.3○. The pressure is

normalized by the upstream flow pressure Pair and intake and exhaust sections190

are normalized by their maximum values.

Figure 4 shows that the normalized pressure in the combustion chamber

Pcc/Pair decreases from maximum pressure (Pcc/Pair = 0.9 at θ = 125○) to

exhaust pressure (Pcc/Pair = 0.33 at θ = 45○) during the exhaust phase. When

the intake valves open (θ = 55○), pressure goes up again until the chamber is195

filled for θ = 125○. The pressure in the carburation chamber Padm/Pair varies

from 0.85 to 1.05 and is correctly captured by LES (Fig. 4).
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An interesting output of the computation is the mean flow rate through

the burner which controls the volumetric efficiency. Table 4 gives this quantity

for cold (OP1) and reacting conditions (OP2 and OP3) and shows that LES200

captures the experimental flow rate within 5%. This is not an obvious result

because LES has to capture pressure losses for all areas of the inlet and outlet

sections in order to correctly predict the mean flow rate.

Table 3: Operating points tested in the CVC chamber.

Operating Rotation Phasing Reacting Upstream flow Normalized upstream Normalized downstream
point speed [rpm] φ [deg] case temperature [○C] flow pressure [-] flow pressure [-]

OP1 1200 35.3 No 120 1 0.33

OP2 1200 35.3 Yes 120 1 0.33

OP3 1500 35.3 Yes 120 1 0.33

Table 4: Mean air flow rate [g/s]

Operating Experimental LES
point Mean air flow rate [g/s] Mean air flow rate [g/s]

OP1 104 102

OP2 85 90

OP3 100 95

Figure 4 also shows that the experimental pressure decreases slowly from

125 to 170 degrees when all valves are closed, indicating that the experiment205

is slightly leaking. During the same time, the LES pressure also decays slowly,

confirming that there are ”numerical” leaks introduced by the MISCOG method

but that they are actually comparable to the leaks observed experimentally. The

leaks in the LES are due to the small overlap region grids around the valves.

They can be adjusted by changing the size of this region but this was not210

necessary here. The maximum normalized pressure Pcc/Pair (0.9) is correctly

predicted by LES. Ten cycles were computed using LES and little variability

was observed on pressure curves. This is not surprising for non-reacting cases

and it indicates that the volumetric efficiency of the system (the mass of trapped

air when all valves are closed normalized by the maximum value it would take215
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Figure 4: OP1 (Table 3) - Pressure evolution as a function of cycle angle for 10 consecutive

cycles. (▲) LES pressure in the combustion chamber Pcc/Pair. ( ) Experimental maximum

pressure in the combustion chamber. ( ) Experimental minimum pressure in the combustion

chamber. (.....) Experimental mean pressure in the combustion chamber. (∎) LES pressure in

the carburation chamber Padm/Pair. (◻) Experimental pressure in the carburation chamber.

(∗) Intake section. (◇) Exhaust section.

if the chamber pressure would reach the upstream pressure in the feeding tank

Pair) is weakly dependent on the cycle realizations. This volumetric efficiency,

evaluated when the intake valves close, is 94% for this case.

5. Analysis of reacting CVC point OP2 (1200 rpm)

The reacting point OP2 (Table 3) corresponds to the same condition as OP1.220

40 cycles (N=1200 rpm) burn per second and ignition takes place at intake valve

closure: θ = 125○ (Table 5). The total isooctane injection rate is 160 mg/cycle

(mean equivalence ratio = 1.2).

Table 5: Experimental and simulation parameters for reacting cases OP2 and OP3

Operating Rotation Fuel Mass of fuel Ignition angle Spark
point speed (rpm) injected per cycle [g] θigni [deg] energy [mJ]

OP2 1200 C8H18 0.160 125 300

OP3 1500 C8H18 0.160 125 300
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(a) θ = 125○ (b) θ = 134.6○ (c) θ = 139.4○

(d) θ = 144.2○ (e) θ = 149○ (f) θ = 153.8○
Figure 5: Experimental results: flame propagation for one cycle for OP2. IP indicates the

point where the spark is produced.

Flame propagation

Figure 5 shows the flame propagation during one of the experimental cycles225

at the operating point OP2. After spark ignition, the flame propagates quickly

from the ignition point (IP in Fig. 5). The flame is very corrugated, indicating

a highly turbulent flow inside the chamber. After θ = 149○ (Fig. 5e), yellow

spots indicate soot formation at the end of the cycle.

230

Pressure evolution in the combustion chamber

As in spark ignition piston engines, cyclic fluctuations are observed on pres-

sure time-evolutions (Fig. 6). The theoretical maximum pressure Padia/Pair

which should be reached at constant volume for a perfect volumetric efficiency

14



can be calculated in an equilibrium code like Cantera [40] and is Padia/Pair = 7.5235

(for constant volume combustion, equilibrium computations at the equivalence

ratio of OP2 provide a temperature variation Tadia/Tair of 6.5 and a pressure

increase Padia/Pair of 7.5). The pressure curves measured experimentally vary

from cycle to cycle and Fig. 6 displays the mean pressure curve as well as the

maximum and minimum pressure curves obtained for all experimental cycles240

(80 cycles were used experimentally to construct these curves) leading to two

observations:

• The maximum pressure reached in the experiment (from 2.7 to 4.5, de-

pending on the cycle) is always lower than the theoretical value Padia/Pair

= 7.5, showing that the expected efficiency is not reached.245

• Strong cycle-to-cycle variations and even almost complete misfires are ob-

served experimentally. These phenomena are very similar to cyclic vari-

ations obtained in high performance piston engines [4, 5, 8] and indicate

that the turbulent combustion phase in this system is unstable either be-

cause ignition is too long or too weak or because the turbulent propagation250

speed varies from cycle to cycle.

Two questions are addressed in the next sections: (1) which losses can ex-

plain the fact that pressure is less than expected and (2) where do the cycle-to-

cycle variations come from ?

255

Like in a piston engine, multiple factors may explain that the maximum

pressure is lower than expected: fuel stratification during the intake phase,

scavenging difficulties leading to high level of residual burned gases from the

previous cycle, incomplete combustion, failed or unsufficient ignition, excessive

heat losses can decrease the cycle efficiency. The problem of cyclic variations260

has been studied in engines for a very long time [41, 42] and has not been solved

yet [43, 8]. Obviously, turbulence and the associated flow randomness at the

moment of spark timing play a major role. Since CVC flows must have large

turbulence intensity to promote fast combustion, it is logical to also expect cycle

15



Figure 6: Experimental results for reacting case OP2. (grey shaded solid lines) Pressure

in the combustion chamber over 80 cycles. ( ) Experimental maximum pressure in the

combustion chamber. ( ) Experimental minimal pressure in the combustion chamber.

(.....) Experimental mean pressure in the combustion chamber. (∗) Intake section. (◇)

Exhaust section.

Figure 7: OP2 - LES results: flame position (isolevel of temperature: T = 1800K) superim-

posed to the axial velocity field (velocity magnitude from 0 to 100 m/s). (a) Intake (θ = 82○).
(b) Ignition (θ = 125○). (c) End of combustion phase (θ = 171○). (d) Exhaust (θ = 13○).

to cycle variations. Figure 7 displays velocity fields and flame position for one265

cycle for OP2. Instants a, b, c and d (Fig. 7) correspond respectively to the
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moment of maximum velocity at intake (a), 0.5 ms after spark timing (b), the

end of combustion phase (c), and the moment of maximum velocity during the

exhaust phase (d). The velocity decay after the inlet valves close is especially

clear between instants (a) and (b): the maximum velocity at inlet (a) is 440 m/s270

but it has already decayed to 30 m/s at spark timing in Fig. 7b. Combustion

is fast for this cycle: 90% of the fuel is burned in less than 50 degrees between

instants (b) and (c). Moreover, like in piston engines, some fresh gases remain

trapped between the walls and the flame front: they become visible in Fig. 7d

when the pressure decreases during the exhaust phase.275

LES also revealed significant cyclic variations: pressure curves (Fig. 8) for

the 25 cycles computed with LES fall within the range of experimental data.

The maximum normalized pressure Pcc/Pair reached in the LES varies from 2.7

to 4.5 for cycles which burn but like in the experiment certain cycles do not

burn at all.280

Figure 8: LES (individual cycles) and experimental (envelope) results for reacting case OP2 -

Pressure evolution as a function of cycle angle for 25 consecutive cycles. (▲) LES pressure in

the combustion chamber. ( ) Experimental maximum pressure in the combustion chamber.

( ) Experimental minimal pressure in the combustion chamber. (.....) Experimental mean

pressure in the combustion chamber. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section.
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Experimental results suggest that the cyclic variations observed in Fig. 8 are

mostly linked to the initial conditions of individual cycles in terms of velocity

field and mixture composition. For example, the flame kernel created after spark

ignition is subject to a high variability (Fig. 9): 10○ after ignition, the kernel

position is moved by more than 2 cm between two cycles. The left image of285

Fig. 9 shows a flame which propagates to the right side of the chamber while

the right one reveals a flame going left. The reasons which can lead to such

variability can be investigated using LES data where two explanations were

tested:

• velocity fluctuations near the spark290

• residuals and local mixing fluctuations

Figure 9: OP2 - Flame kernel variability between two experimental cycles θ = 135○. The +

sign indicates the spark position.

Influence of velocity fluctuations

Figure 10 displays the absolute velocity at the spark location versus crank

angle for all LES cycles. The variability is obvious even before sparking: varia-

tions of 10 to 40 m/s are observed between individual cycles. This is clearly a295

possible source of cyclic variations. It can be checked by plotting scatter graphs

18



of the maximum cycle pressure versus local velocity at spark timing near the

spark. Figure 11 shows that a correlation exists between these quantities: the

maximum pressure of a given cycle goes down when the flow velocity at spark

timing increases.300

Figure 10: OP2 - (▲) Evolution of the velocity magnitude at the spark location (averaged

over a sphere of 1cm radius) versus cycle angle. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section.
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Figure 11: OP2 - Maximum pressure versus LES velocity magnitude. (▲) LES magnitude of

the velocity at the spark location (averaged over a sphere of 1cm radius). (◻) LES magnitude

of the velocity averaged over the full chamber.

To investigate the relationship between velocity at spark timing (θ = 125○)
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and maximum pressure, three consecutive cycles (C9, C10, and C11) are com-

pared in Fig. 12 at two crank angles: θ = 129○ (4○ after spark timing) and θ =

139○ (10○ later). The comparison reveals different behaviors in terms of peak

pressure (Fig. 13) and turbulence flow at spark timing (Fig. 14). Cycle C9 is305

igniting and propagating very rapidly in the whole chamber. Cycle C10 on the

other hand is totally quenched and will lead to misfire. Cycle C11 is late com-

pared to C9 but finally burns as indicated by its maximum normalized pressure

of 3.5 (Fig. 13).

The C9 cycle begins with a low velocity in the spark region (Fig. 14) and310

experiences a fast combustion process. For cycle C10, a residual tumble motion

at spark timing (Fig. 12) leads to a high level of turbulence at spark location

(Fig. 14) which prevents the kernel to develop and finally leads to a total misfire

as seen in the middle image of Fig. 12. This analysis shows the influence of

turbulence at spark timing on the flame propagation: for cycles with a high315

velocity at spark timing, the initial flame kernel is quenched and the flame can

not propagate in the chamber; cycles which start in a lower turbulence activity

result in higher pressures.

Up to now, the analysis has focused on correlations between the performance

of one cycle and the flow characteristics at the beginning of the same cycle. LES320

reveals however that cycle (N+1) actually depends strongly on cycle N. For

example, an intense combustion cycle like C9 generates an intense turbulence

during the exhaust phase, and a high velocity at spark timing for the next cycle

(C10) indicating a possible oscillatory mechanism between consecutive cycles.

Figure 15 displays the absolute velocity (averaged over the chamber) at spark325

timing for cycle (N+1) versus the maximum pressure of the previous cycle N:

cycles with an intense combustion (high maximum pressure) appear to cause

high velocities for the next cycle. To determine whether cycle N influences the

combustion process of cycle (N+1) (Fig. 16), the maximum pressure reached

during cycle (N+1) is plotted versus the maximum pressure of the previous330

cycle N. This is done for both experimental and LES results in Fig. 17, which

shows that an intense high pressure cycle is often followed by a low pressure
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cycle. Cycles are not independent and Fig. 17 actually reveals two families of

cycles:

• stable cycles where cycles burning normally follow each other: both max-335

imum pressure reached during cycle N and maximum pressure reached

during cycle (N+1) are high.

• unstable cycles, either weak or strong, where a strongly burning cycle N

leads to a weakly burning cycle (N+1) and vice versa.

This situation differs from cyclic variations in piston engines which are340

mainly due to random velocity excursions and no coupling appears between

consecutive cycles [8, 44, 45]. The main reason for this is the absence of com-

pression phase in the CVC chamber: this phase dissipates turbulence in piston

engines very strongly and contributes to isolate cycles from each other. It does

not exist in a CVC chamber.345

Influence of residuals

The previous results show that the turbulent fluctuations at the spark lo-

cation control the combustion of cycle N and therefore the efficiency of cycle

(N+1): for example, a low velocity at the spark (cycle C9) leads to intense350

combustion and a slow following cycle (C10, Figs. 13 and 14). This instability

mechanism is not observed for all cycles as seen in Fig. 17 but it controls more

than half of them. This section suggests that the amount of residuals left after

each cycle contributes to the oscillation between consecutive cycles.

The effect of residuals was investigated by studying scatterplots of the max-355

imum pressure in the chamber versus the percentage (mass fraction) of burned

gases left in the chamber at spark timing (θ = 125○). This quantity measures

the residual gases left in the chamber after the exhaust and intake phases. Fig-

ure 18 shows that the lowest residual mass fractions at spark timing lead to the

highest maximum pressure. Moreover, if cycle N burns efficiently, it leads to360
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Figure 12: OP2 - Comparison of the flame propagation (isosurface of temperature: T =

1800K) between three cycles (C9 C10 C11) superimposed to the field of velocity (velocity

magnitude from 0 to 60 m/s) Left: θ = 129○. Right: θ = 139○.

Figure 13: OP2 - Pressure evolution versus cycle angle for the three cycles C9, C10 and C11.

(○) C9. (⊕) C10. (●) C11. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section.

a high maximum pressure but also to complete combustion and therefore to a

high level of residuals when the following cycle begins (Fig. 19).

Figure 20 shows the same analysis where the global residual mass fraction

is replaced by the local residual mass fraction averaged over a sphere of 1cm

radius around the spark location. The same trend is observed: cycles which365
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Figure 14: OP2 - Evolution of the velocity magnitude at the spark location versus cycle angle

for the three cycles C9, C10 and C11. (○) C9. (⊕) C10. (●) C11. (∗) Intake section. (◇)

Exhaust section.

Figure 15: OP2 - Evolution of the velocity magnitude averaged over the chamber for cycle

(N+1) versus maximum pressure for cycle N. Exemple: the C9 point coordinates are (maxi-

mum pressure of cycle C8, velocity magnitude of cycle C9).
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Figure 16: OP2 - Maximum pressure for each LES cycle.
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Figure 17: OP2 - Maximum pressure for cycle (N+1) versus maximum pressure for cycle N.

(◻) LES results. (∎) Experimental results.

Figure 18: OP2 - Maximum pressure versus percentage of residual burned gases in the cham-

ber.

begin with a high level of residuals, either near the spark (Fig. 20) or globally

in the chamber (Fig. 18), lead to lower maximum pressures.

At this point, it is difficult to separate the effects of the velocity at spark

location (Fig. 11) and of the residual mass fraction (Fig. 20). A high velocity

at the spark or a high residual mass fraction at the beginning of a cycle both370

lead to a low maximum pressure. To clarify this point, another operating point
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Figure 19: OP2 - Percentage of residual burned gases in the chamber for cycle (N+1) versus

maximum pressure for cycle N. Exemple: the C9 point coordinates are (maximum pressure of

cycle C8, percentage of burned gases of cycle C9).

Figure 20: OP2 - Maximum pressure versus percentage of residual burned gases at spark

location (averaged over a sphere of 1cm radius).

(OP3) is computed in the next section at a higher rotation speed.
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6. Analysis of reacting CVC point OP3 (1500 rpm)

The previous section has shown that both turbulent velocity fluctuations

and residuals played a role on cyclic fluctuations. To distinguish between these375

two mechanisms, a second point was studied where the rotation speed was set

to 1500 rpm to increase velocities. Except for the rotation speed, the reacting

point OP3 corresponds to the same conditions as OP2 (Tables 3 and 5).

As expected, the larger rotation speed of OP3 leads to larger velocities at

the spark and in the chamber (Fig. 21) compared to OP2 (Fig. 10). This has a380

direct impact on combustion for OP3: experiments show a high level of misfires

and nearly 50% of the cycles do not burn (Fig. 22). LES reveals an almost

similar behavior (Fig. 23) where 60% of the cycles do not burn.

Figure 21: OP3 - (▲) Evolution of the velocity magnitude at the spark location (averaged

over a sphere of 1cm radius) versus cycle angle. (∗) Intake section. (◇) Exhaust section.

The analysis of pressure maxima in LES and experimental data shows that

one successful cycle N almost always leads to a misfire for cycle (N+1) (Fig. 24).385

Moreover, a second class of stable cycles appear: stable cycles for OP3 corre-

spond to consecutive misfires showing that multiple misfires can occur succes-

sively as observed in Fig. 22 (for the experiment) or in Fig. 23 (for the LES).

For this case, the scenario of instability is simpler than for OP2:
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• a successful N cycle leads in all cases to a high turbulent velocity at the390

spark for cycle (N+1) (Fig. 25).

• a cycle (N+1) with a large velocity (> 33 m/s) at spark timing never burns

(Fig. 26). This result is observed in LES as well as in experimental data.

Experimental measurements of velocity at spark location confirm that the

misfire probability (50% experimentally) is linked to a high velocity level395

(29 m/s). This critical velocity observed experimentally is the same order

of the velocity threshold (33 m/s) evidenced by LES for OP3.
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Figure 22: OP3 - Maximum pressure for consecutive experimental cycles.
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Figure 23: OP3 - Maximum pressure for consecutive LES cycles.

This scenario explains why a cycle N with strong combustion leads to a

misfire of cycle (N+1). Vice versa, cycles which do not burn lead to a decay of

the velocity in the chamber and at the spark (Fig. 25) so that combustion can400

eventually be successful again. Figure 26 displays the evolution of the maximum

normalized pressure versus the velocity magnitude at the spark or in the whole
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Figure 24: OP3 - Maximum pressure for cycle (N+1) versus maximum pressure for cycle N.

(◻) LES results. (∎) Experimental results.

chamber (the same trend is observed for both quantities): when the velocity

at the spark is more than 33 m/s, the cycle systematically leads to a misfire.

This result can be corroborated by studies of ignition in a constant velocity flow405

[46] or in a turbulent flow [39] showing that for a given equivalence ratio and

a given ignitor, ignition fails when the flow velocity (normalized by the flame

speed) at the spark exceeds a certain threshold. Here, despite the large ignition

energies used experimentally, the velocities at the spark are high enough to lead

to misfires. No attempt was made to correlate the critical velocities (u/sL)410

needed for misfires to the spark energy because the spark was the same for

almost all cases, but this would be the next work direction.

When the velocity at the spark is larger than the critical value observed

for this case (33 m/s), most ignition sequences follow the scenario visualized

in Fig. 27: the initial flame kernel is formed by the spark (Fig. 27a), it begins415

to propagate (Fig. 27b) but it is rapidly diffused (Fig. 27c) so that the flame

propagation is totally stopped (Fig. 27d). Ignition takes place but it creates a

kernel which is too weak to propagate in the turbulent flow.
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Figure 25: OP3 - Influence of cycle N on the velocity magnitude of cycle (N+1). (◻) Maximum

pressure for each LES cycle. (▲) LES magnitude of the velocity at spark timing at the plug

(averaged over a sphere of 1cm radius).

Figure 26: OP3 - Maximum pressure versus LES velocity magnitude. (▲) LES magnitude of

the velocity at the spark location (averaged over a sphere of 1cm radius). (◻) LES magnitude

of the velocity averaged over the chamber.
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(a) θ = 125○ (b) θ = 129.5○ (c) θ = 134○ (d) θ = 138.5○

Figure 27: OP3 - LES results: flame position (isosurface of temperature: T = 1800K) super-

imposed to the field of axial velocity (velocity magnitude from 0 to 100 m/s) 1mm in front of

the chamber wall. IP indicates the point where the spark is produced.
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7. Conclusion

This paper presents a comparison between LES and experiments for a non-420

reacting operating point (OP1) and two unstable fired operating points (OP2

and OP3) in a new concept of constant volume combustion (CVC) engine. The

comparison includes flame front positions, pressure signals in the intake carbu-

ration chamber and within the combustion chamber. The comparison of LES

and experiments shows that:425

• LES is able to reproduce the volumetric efficiency observed in the CVC

engine for the non-reacting operating point (OP1), showing that the fluid

dynamics is correctly captured.

• LES captures the cycle-to-cycle variations observed with combustion for

two operating points (OP2 and OP3).430

A detailed investigation of the sources of cyclic variability reveals that a

cycle which burns efficiently leads to a high velocity for the following cycle. If

this velocity is larger than 33 m/s (for the present conditions), the following

cycle will misfire. This happens rarely in OP2 at 1200 rpm but more often for

OP3 at 1500 rpm. These results show that unlike piston engine flows, CVC435

flows exhibit cyclic instabilities where combustion in cycle N directly controls

cycle (N+1). This is probably due to the fact that there is no compression

phase in the CVC system: ignition occurs right after intake where the flow still

has a direct memory of the previous cycle. Future studies should concentrate

on more sophisticated methods for cyclic variation analysis [45] but also on the440

definition of CVC configurations where these instabilities are totally eliminated.
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