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Les véhicules hybrides associant une motorisation thermique et une propulsion
électrique restent aussi a I'ordre du jour. Il n'est toutefois pas possible de développer
ce point dans le cadre de cet ouvrage.

3.2 ANALYSE DES CYCLES THEORIQUES DES MOTEURS
ALTERNATIFS

Dans sa forme classique, 1'étude élémentaire des cycles est basée sur des
approximations assez grossicres : le fluide technique est assimilé a de l'air pur, et

lui-méme a un gaz parfait, et les transformations sont considérées comme parfaites.
Pour étre plus précis, il faut tenir compte :

e de la masse et de la composition chimique réelle du fluide technique, qui peut
varier selon les phases du cycle, du fait de l'introduction du combustible et de la
combustion ;

e des variations de la chaleur massique avec la température ;

e de la dissociation moléculaire a haute température ;

e des pertes liées au renouvellement de la charge ;

e de la cinétique de combustion ;

e des échanges de chaleur entre le fluide technique et les parois du moteur ;

e des frottements mécaniques et des consommations auxiliaires.

Nous commencerons par étudier les cycles idéaux qui se prétent a une analyse

thermodynamique aisée, et nous donnerons ensuite des indications sur la maniére de
prendre en compte les principales non-idéalités.

Bien qu'ils soient trés simplifiés, ces cycles permettent en effet de tirer un certain
nombre de conclusions importantes qui ne sont pas remises en cause par une analyse
plus poussée, comme par exemple celles relatives a I'influence sur les performances
du moteur du rapport de compression volumétrique, des conditions de la combustion
(volume constant, pression constante), ou de la pression initiale dans le cylindre...

3.2.1 CYCLE IDEAL DE BEAU DE ROCHAS

Les analyses des cycles idéaux excluent les phases d'admission et d'échappement des
cycles réels a deux ou quatre temps. En premiére approximation, le fonctionnement
des moteurs a essence peut étre représenté par le cycle dit de Beau de Rochas, qui se
réduit, comme indiqué ci-dessous, a quatre évolutions simples représentées sur la
figure 3.2.1 dans un diagramme de Watt et un diagramme entropique :

e une combustion a volume constant 1-2
Déclenchée en fin de compression, au moment ou la vitesse du piston s'annule, la
combustion est, ce qui est surtout justifié dans les moteurs lents, supposée

suffisamment rapide pour étre considérée comme instantanée, et donc a volume
constant :

v2=v] Qu=¢y(T2-T1)>0 Wi=0
e une détente isentropique 2-3
On retrouve ici I'hypothese classique en matiere de détente :
-1 -1
s5=5=> T3(v) 7" = To (v)' Wy =cy (T3-T2) <0 Q=0
e un refroidissement a volume constant 3-4
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En fin de détente, l'ouverture des soupapes d'échappement fait chuter brutalement la
pression dans le cylindre. On fait ici I'hypothése que la vidange est instantanée :

v4=v3 Q3g=cy(T4-T3)<0 W34 =0
e une compression isentropique 4-1
On retrouve ici I'hypothése classique en matiére de compression :

-1 -1
si=sa= Ty (v)' " = Ty (va) Wy =cy(T1-Ty)>0 Q41=0

Z
P

Ed
4

cycle de Beau de Rochas v cycle de Beau de Fochas =

Figure 3.2.1

Le travail net interne vaut :

W =Wy3+ Wy =-(Qq2 + Q34), et le rendement du cycle est égal a :

W] Qs34
= =1+=
Mh=qQp, Q12
sz_l
— -T
1 T5-T, (V3) 4
Nth "T,-T =
2-Tp V4]
AL N
T -Ta)
V3 V4
r, =T =
\/ Y
On a donc
[0 S V']
"th_l'py-l =1-7, (3.2.1)

On voit ici l'intérét d'augmenter autant que possible le rapport de compression.
Comme on le montrera section 3.4.1, on est limité en pratique par les conditions de
non-détonation dans le cylindre.
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On peut s'étonner de voir qu'un seul paramétre intervient dans l'expression du
rendement. La raison est que le cycle de Beau de Rochas a le méme rendement qu'un
cycle de Carnot qui fonctionnerait entre les deux températures T4 et T;. En fait, tout
se passe comme si la surpression et I'élévation de température consécutives a la
combustion a volume constant n'avaient aucune influence sur le rendement global.

Le rendement du cycle de Beau de Rochas dépend donc uniquement de la
conception géométrique du moteur, sans que les conditions initiales n'interviennent.
En revanche, la valeur de y exerce une influence déterminante, comme le montrent
les courbes de la figure 3.2.2.

rendement théorique du cycle de Beau de Rochas
0180 T """ TTTTTTaAT T T T B =T === |“::_‘r::_‘_‘l‘_‘_‘_
1 l___—r'__-%___;r- __L_,--:——
0,60 “""I:-_:—j'/'_;_-_:;-—-—:—ﬂ -‘Ir-____:.____T____
-i ~ 1 1 ! [
0,40 -~ g b bt
if/ 1 1 1 1 1 1
0,20 +H  t-ccogmm e ab el
0,00 i ; i i | i i
1 11 21 31
—gamma=1,2 — gamma=13 -~ gamma=14
Figure 3.2.2

Compte tenu de l'influence prépondérante de vy, on gagne beaucoup en réalisme, si
I'on conserve l'hypothése du fluide technique parfait, en calculant y a une
température moyenne, beaucoup plus élevée que la température T4 d'aspiration.

3.2.2 CYCLE DIESEL

Les hypothéses générales qui ont été faites lors de I'analyse du cycle de Beau de
Rochas sont ici reprises, et nous n'y reviendrons pas.

La différence fondamentale entre le cycle diesel et le cycle de Beau de Rochas est le
remplacement de la combustion a volume constant par une combustion a pression
constante, comme le montrent les diagrammes de Watt et entropique de la figure
3.2.3. On fait ici I'hypothése, toujours surtout valable pour les moteurs lents, que
I'expansion des gaz due a la combustion vient, en terme de pression, exactement
compenser la détente due a la course du piston.

En introduisant le rapport € des volumes en fin et au début de la combustion, on peut
exprimer simplement le rendement du cycle.

Qi2-Q34 _ & (T2-T)-¢y (T3-Ty)
Q12 ¢p (T2-Ty)

Nth =

Tous calculs faits, on obtient :
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nm=1- (3.2.2)

Le rendement du cycle diesel dépend donc du taux volumétrique de compression, et
de la quantité de chaleur fournie, qui fixe la valeur de la dilatation pendant la
combustion, c'est-a-dire €.

pl1 2

Cycle de Diesel ¥ Cycle de Diesel s

Figure 3.2.3

3.2.3 CYCLE MIXTE

En réalité, nous l'avons vu, la combustion ne se fait ni a volume constant ni a
pression constante, et une meilleure approximation peut étre obtenue en considérant
qu'elle commence a volume constant et se termine a pression constante, comme
indiqué sur les diagrammes de la figure 3.2.4.

Un tel cycle peut étre exprimé a partir de trois parametres :
e prapport de compression volumétrique ;

P
o A= P_la rapport de la pression de combustion a la pression de compression ;
V2b , N
o ¢= ; rapport de détente initiale.
a

Les quantités de chaleur fournies et cédées deviennent :
Qr2a=cy (T2a-Ty) Q2220 = ¢p (T2p - T2a) Q34 =cy (T4-T3)

Q34
Q12a T Q2a2p

En exprimant les températures a partir des parameétres définis plus haut, il vient :

Le rendement est égal a: ny, =1+

V4 y-1 -1
T =Ty (V_l)y =Ty4p’
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Pza -1
Tra =T 1:7LT1:T47»Py

V2b -1
szZTzavh:8T232T487\Py

Vab 1y -1 1oy V2b y -1 1l y-1
T3=Ta () 7 =Tanp "G ) 7 =Taenp! "p Tl T=Tyel 2

L'expression du rendement devient: m . =1 o (T3 -14)
’ th " ey (Ta-Tp+ Sp (Tap - T2a)

1 cv(eyk-l)
th -1yl -1 -1
oy p! T -pl T re erp! T -ap! T
rel -1
Ny =l T (3.2.3)
P (L -1+yh(e - 1)
LT
1 TT 1-2,.p=cse 2,
2 2b: w = Cshe
X 4 ¥ = Cohe
4
cycle mixte ¥ cycle mixte ]
Figure 3.2.4

Bien évidemment, on retrouve le cycle de Beau de Rochas en faisant € = 1 dans cette
expression :

S W B
th -~ y-l RS |

PP (- p!
t Ie cycle de Diesel en faisant .= 1 - PR
et le cycle de Diesel en faisant L =1 : =1 506 -1

p

Le graphique de la figure 3.2.5 permet de comparer les rendements des trois cycles
diesel, mixte et de Beau de Rochas.

Au vu des courbes, on pourrait croire que le rendement du cycle de Beau de Rochas
est meilleur. En pratique, c'est l'inverse, d'une part car les rapports volumétriques de
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compression des moteurs diesel sont beaucoup plus importants que ceux des
moteurs & essence, et d'autre part car les cycles réels ressemblent plutdt aux cycles
mixtes.

n
80% T

70% Beau de Rochas

60% T

50% T

40% T

30% ; f f i P

Figure 3.2.5

Pression maximale du cycle mixte

A partir de l'expression du rendement du cycle mixte, on peut établir une relation
entre la quantité de chaleur totale fournie Q et la pression maximale du cycle Py ,.

Q = Q12a+ Q2azp = ¢y (T2a - T1) +¢p (Top - T2a)

Pra  Toa vob  Top

- =T &= — =

1 T voa  Toa
Q=cy Ti ((A-1)+Ay(e-1))
Q=c, Typ" T(A-1+y21( - 1)

>

Poax =2 P =2 p P = 1) (3.2.4)

Toutefois, ces cycles manquent encore de réalisme, et s'écartent assez notablement
des cycles réels. Leur pertinence peut étre caractérisée par une grandeur appelée
rendement de forme, qui est égale au rapport du travail du cycle réel mesuré sur
banc a celui du cycle calculé.

Pour fixer les idées, les ordres de grandeur des valeurs des rendements de forme que
'on obtient avec les hypothéses précédentes sont les suivants :

e 50265 % pour le cycle de Beau de Rochas ;

e 60270 % pour le cycle diesel ;

e légerement meilleurs pour le cycle mixte, mais toujours faibles.

3.2.4 CYCLES THEORIQUES ASSOCIES

Pour plus de réalisme, il est impératif de tenir compte d'une part de la chaleur
emportée par 'eau de refroidissement, d'autre part des variations de masse (diesel) et
de composition (diesel, moteur a essence) du fluide technique au cours de la
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combustion, et enfin de l'influence de la température sur la capacité thermique des

gaz.

M. Thelliez propose un cycle théorique associé
au cycle réel, représenté figure 3.2.6, ou p est le
taux de compression, p, la course relative de
combustion isobare, et pr la course relative de
combustion isotherme. Ce cycle met en jeu une
combustion non adiabatique en trois étapes
successives : volume constant, pression con-
stante, température constante, qui conduit a des
rendements de forme bien meilleurs. La com-
plexité des calculs a effectuer est nettement plus
¢élevée, mais les rendements de forme dépassent
alors 90 %, de sorte que la ventilation des pertes
de forme (10 %) entre les parois et l'échap-
pement conduit a une erreur de l'ordre de 1 a 2
points (sur 100) sur ce partage, ce qui cor-
respond & une précision bien supérieure a celle
obtenue par les bilans habituels, compte tenu des
pertes par convection et rayonnement du moteur
et de ses accessoires, qui peuvent représenter
plus de 10 % de l'énergie initiale. Le lecteur
intéressé par de plus amples développements
pourra se référer a [Thelliez, 1989].

Un tel cycle théorique associé prend en compte le cycle principal (phases fermées)
et le cycle de balayage. Les calculs sont menés avec les hypothéses simplificatrices

suivantes :
e mélange de gaz idéaux ;

e

A,

20
FT

Figure 3.2.6

e rendement de combustion constant le long du cycle (dissociation figée, égale a

celle obtenue a I'échappement) ; cette hypothése surestime I'efficacité du début
de combustion et sous-estime celle en fin de combustion ;

pertes aux parois "épousant" la loi de combustion : cette hypothése surestime les
pertes aux parois en début de combustion et les sous-estime en fin de
combustion ; il y a donc une certaine compensation pour la chaleur apparente
qui seule intervient dans le calcul du cycle ;

dans le cas d'un moteur diesel on tient compte de la variation de la masse et de
la constante massique des gaz idéaux en fonction de l'exces d'air au point
considéré, tout comme de la variation de 1'énergie interne massique en fonction
de la température et du facteur d'air A (compte tenu des hypothéses 1 et 2), soit :
m(1), (1), u(T,A), h(T,A). 11 s'ensuit des expressions analogues pour ¢(T,1),
cy(T,A), et y(T,A) ;

dans le cas d'un moteur a essence on tient également compte de la variation des
grandeurs précédentes (sauf la masse qui reste constante) avec la température et

la composition, cette derniére étant caractérisée par la fraction massique de
COmbuStible brﬁlé C : r(C): u(T,C), h(T,C), Cp(T3C)’ CV(TBC)’ et ’Y(T3C)

L'identification du cycle théorique associé se fait alors par les étapes suivantes :

analyse des gaz ;
cycle de balayage ;
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e phase hors combustion ;
e phase de combustion.

Bien que plus complexes, les calculs peuvent encore étre menés sur une feuille de
calcul de tableur, et sont donc tout a fait accessibles. On notera cependant que la
prise en compte de la variation de la chaleur massique des gaz avec la température
introduit des équations implicites en T qu'il faut résoudre par itérations.

Une telle modélisation peut aussi étre effectuée avec Thermoptim comme nous le
verrons plus loin sections 3.4.4.1 et 3.5.7.

Bien que trés simplifiés par rapport a la réalité, ces cycles théoriques mettent en
évidence l'importance de certains facteurs comme le taux de compression ou le type
de combustion, montrant l'intérét sur le plan du rendement d'opérer a volume
constant plutét qu'a pression constante. Nous allons maintenant étudier la maniére
dont sont classiquement présentées les courbes caractéristiques des moteurs a piston,
ce qui nous permettra notamment de prendre en compte une variable essentielle mais
que nous n'avons pas encore prise en compte : la vitesse de rotation du moteur.

3.3 COURBES CARACTERISTIQUES DES MOTEURS A PISTON

Les courbes caractéristiques d'un moteur a piston sont trés différentes de celles des
turbomachines, du fait que les principes de fonctionnement sont ici tout autres.

Les principales grandeurs employées sont la pression moyenne effective (ou le
facteur de puissance), le couple moteur, la vitesse de rotation et la consommation
spécifique, les présentations retenues variant d'un pays a l'autre. Toutefois, méme si
les grandeurs utilisées différent selon les auteurs, le passage d'un mode de
représentation a l'autre est généralement assez aisé, comme nous allons le montrer
maintenant.

3.3.1 PERFORMANCES EFFECTIVES, PME ET FACTEUR DE PUISSANCE

Le travail produit par une machine volumétrique lors d'un cycle réversible peut étre

calculé a partir de l'expression : W = - f PdVv
c

Le calcul de l'intégrale donnant le travail du cycle est complexe et fait appel a des
grandeurs dimensionnelles détaillées, difficilement comparables d'un moteur a
l'autre. C'est pourquoi, pour faciliter les comparaisons, on introduit des grandeurs
plus accessibles : la cylindrée Vet la pression moyenne PM.

Pour l'ensemble des machines volumétriques, la notion de volume balayé ou de
cylindrée est en effet essentielle, car elle représente une des caractéristiques
géométriques fondamentales de la machine. Le rapport du travail W du cycle a la
cylindrée a la dimension d'une pression. On l'appelle pression moyenne PM, ou
quelquefois différence de pression moyenne équivalente APe.

PM = APe = (3.3.1)
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Elle représente la pression qu'il faudrait appliquer sur le piston pour produire le
méme travail que celui que fournit le moteur. Cette définition met bien en évidence
la relation de proportionnalité existant entre la pression moyenne et le travail fourni
par le moteur.

On peut aussi utiliser un facteur de puissance adimensionnel W, égal au rapport
entre la PM et la pression d'admission P dans le moteur :

PM

W(): Pl

On aboutit de cette maniére a une expression trés simple du travail fourni par la
machine :

W =W, P, V,

En pratique, il faut tenir compte de l'irréversibilité des cycles, ce qui conduit comme
nous le verrons plus loin & distinguer deux pressions moyennes : la pression
moyenne indiquée PMI, et la pression moyenne effective PME.

3.3.2 INFLUENCE DE LA VITESSE DE ROTATION

Appelons P, la puissance utile, o la vitesse de rotation, W, le travail produit par un
cylindre au cours d'un cycle, n. le nombre de cylindres, et i le facteur
d'intermittence, nombre de cycles par tour, c'est-a-dire 0,5 pour un moteur a 4 temps,
et 1 pour un 2 temps.

Avec ces notations, on a :

p, -

=3~ We.i.ng (3.3.2)

2N . .
Comme ®» = 60 - ON obtient, K étant une constante :

P.=KN
Le couple moteur est quant a lui donné par la relation :
P We . ,
C_oo_Zn .i.n.=K (3.3.3)

Dans une machine volumétrique cyclique, la puissance produite devrait étre en
premiére approximation proportionnelle a la vitesse de rotation, tandis que le couple
et le rendement de la machine ne devraient pas en dépendre. En pratique cependant,
les choses ne sont pas si simples, du fait de phénomenes parasites qui apparaissent,
notamment aux tres faibles et trés fortes vitesses.

Aux faibles vitesses, les pertes thermiques au sein de la machine (pertes par effet de
paroi, par conduction...) et les pertes par défaut d'étanchéité prennent une
importance disproportionnée avec la puissance utile. Par conséquent, le rendement,
le travail fourni et le couple chutent.

Aux fortes vitesses, une autre catégorie de pertes voit son influence croitre : ce sont
surtout les pertes de charge, en interne ainsi qu'a I'admission et au refoulement. Ces
pertes sont sensiblement proportionnelles au carré de la vitesse du fluide, ce qui
explique qu'elles deviennent prépondérantes.
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Dans ces conditions, les lois d'évolution de la puissance et du couple du moteur par
rapport a la vitesse de rotation prennent les allures générales des figures 3.3.1 et
3.3.2.

théorigue C

T théorique

T $

pratigque

Figure 3.3.1 )
Figure 3.3.2

En premiere approximation, et dans la plus grande partie du domaine des vitesses
rencontrées, on peut considérer que la relation entre la puissance et la vitesse de
rotation est quasi proportionnelle. Comme par ailleurs la puissance est aussi
proportionnelle a la PME et au facteur de puissance, on pourra en pratique utiliser
indifféremment comme abscisse des courbes caractéristiques l'une des quatre
grandeurs P, PME, W ou N, ce qui explique que les présentations différent d'un
pays a l'autre.

CT papillon grand C 7 pleine irjection
—__\\\c\w&ﬂ \-\
\\
+ a4 4
1ra 3rd
114
T T 112
. 14
T T
courbe couple-yitesse N courbe couple-vitesse M
d'un moteur a essence d'un roteur diese|
Figure 3.3.3 Figure 3.3.4

Par ailleurs, ces courbes ne sont valables qu'a pleine charge. L'influence d'un
fonctionnement a charge partielle se traduit par des différences notables selon qu'il
s'agit d'un moteur a essence ou d'un moteur diesel. Dans le premier cas, nous verrons
qu'il est impossible de diminuer la richesse en de¢a d'une limite inférieure R;, ce qui
conduit a régler le moteur en jouant sur les pertes de charge a 1'admission, au moyen
d'un papillon qui vient étrangler la veine de gaz admis. On a dans ce cas coutume de
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donner les courbes "couple-vitesse" pour différentes valeurs de l'ouverture du
papillon, la perte de charge correspondante jouant un réle prépondérant.

Pour les moteurs diesel, ce type de probléme ne se pose pas, et on régule la
puissance en faisant varier la quantit¢é de combustible injecté. Il n'est donc pas
nécessaire d'introduire une perte de charge supplémentaire, et les caractéristiques du
couple sont beaucoup moins pentues que dans le cas précédent, comme le montrent
les figures 3.3.3 et 3.3.4.

3.3.3 PERFORMANCES INDIQUEES, PMI

On a jusqu'a présent négligé les pertes d'origine mécanique, que 'on prend souvent
en compte, comme indiqué section 1.1.6, par l'intermédiaire d'un rendement
mécanique 1. Nous montrerons section 3.3.4 que pour étre précis, il est préférable
d'opérer différemment.

On peut donc considérer que la puissance effective P, est le produit de la puissance
interne ou indiquée P; par le rendement mécanique 1y, :

Pe =Mm P;

On adopte ainsi la convention de repérer les performances proprement
thermodynamiques par l'indice i, et les performances globales par l'indice e.

Dans ces conditions, on définit la pression moyenne indiquée PMI :

We  PME
PMI= — = ——

3.3.4
Vv, . (334

3.3.3.1 Coefficient de remplissage

Un certain nombre de facteurs font baisser la masse de la charge de gaz frais qui
pénétre dans le cylindre lors de la phase d'admission : la présence résiduelle de
fumées, la température élevée des parois, qui a pour effet de dilater la charge de gaz
frais, les pertes de charge a 1'admission, qui font que la pression dans le cylindre est
légérement inférieure a la pression atmosphérique, et enfin la contre-pression a
I'échappement. De plus, peuvent se produire des phénomeénes acoustiques liés a
I'écoulement pulsé de la charge pouvant selon les cas la diminuer (on parle alors de
trous de remplissage), ou au contraire 1'augmenter (on parle alors de suralimentation
naturelle). Cet écoulement pulsé provient bien évidemment du mouvement alternatif
du piston et des ouvertures et fermetures des soupapes.

Pour caractériser ces pertes, on définit un coefficient de remplissage C;, tel que la
masse de la charge de gaz frais admise par cycle m, est égale a :

Pa
SrT,

m,=C;py Vs=C; V (3.3.5)
On peut montrer que, en 'absence des phénoménes acoustiques que nous venons
d'évoquer, si f est le taux de gaz résiduel, p le rapport de compression volumétrique,
et si les conditions d'admission sont repérées par l'indice 1, le coefficient de
remplissage est donné par :

_ o W Ta Py
C=(-D55 1 T B, (3.3.6)
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En pratique, C, vaut environ 0,80 - 0,85 pour un moteur a essence, et prés de 0,9
pour un moteur diesel.

3.3.3.2 Détermination de la pression moyenne indiquée

Par ailleurs, en introduisant la richesse R et le rapport massique combustible/air
RCA pour la combustion steechiométrique, on peut écrire :

me, =m, R RCA, et la quantité de chaleur dégagée par la combustion est égale a :
Q.=m¢PCI=R RCA PCIm,
En pratique, pour les combustibles usuels, on a, tant pour les moteurs a essence que

42
pour les diesel : RCA PCI = 1= 3 MJ/kg.

Le rendement indiqué ) est €gal au rapport du travail indiqué par cycle W; a Q, :

Wci

M= RCA PCIR m, (3.3.7)
En remplagant mgy par sa valeur, on obtient pour W :
P
Wei =1; Cr Vg RCA PCI R —- (3.3.8)
a
P Wci
Par définition de la PMI, on a : PMI = V.
S
P
PMI =n; C; RCA PCIR —; (3.3.9)
a

3.3.3.3 Détermination expérimentale du rendement indiqué

Comme nous l'avons indiqué plus haut, I'écart entre les cycles réels et les cycles
théoriques ne permet pas la détermination précise du rendement indiqué. Pour le
connaitre, il est nécessaire de procéder a des essais sur banc. On effectue alors un
relevé de pression en fonction de l'angle de vilebrequin (figure 3.3.5). Connaissant
les caractéristiques géométriques du moteur, on relie facilement la pression a la
course du piston, ce qui fournit le cycle réel dans un diagramme (P,v) (figure 3.3.6).
Le travail indiqué s'en déduit par simple intégration.

Pour caractériser 1'écart entre les cycles théoriques et le cycle réel, on introduit,
comme indiqué au paragraphe 3.2.3, le rendement de forme myg défini comme le
rapport du rendement réel au rendement théorique.

En premiére approximation, on obtiendra un ordre de grandeur du rendement
indiqué des moteurs automobiles courants en écrivant 1; = MNr . M, New Stant le
rendement théorique du cycle de Beau de Rochas ou de Diesel.

1
Pour les moteurs a essence, on retient : ;= 0,65 (1 - V1 ) (3.3.10)
pY
. 1 1 €'
Pour les moteurs diesel : n;=0;7 (1-_ (3.3.11)
Y py -1 e -1
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Avec ces hypothéses, on obtient comme ordre de grandeur pour les valeurs de la
PMI :

e pour un moteur a essence (p =7, R =1, C,=0,85) PMI = 10,4 bars
e pour un moteur diesel (p =15, e=1,5,R=0,65, C.=0,9) PMI = 9 bars

Ces valeurs ne sont que trés approximatives, les évolutions réelles étant beaucoup
plus complexes.

3.3.4 PERFORMANCES EFFECTIVES, PME

Les performances indiquées sont repré-
sentatives du fonctionnement thermody- | |p
namique interne du moteur, mais ne
prennent pas en compte certaines pertes,
comme les pertes par pompage (ou
balayage) nécessaires au renouvellement
de la charge, ou les pertes mécaniques
dues aux frottements et aux auxiliaires.

3.3.4.1 Pertes par pompage

Dans un moteur a quatre temps, le travail
utile au cours d'un cycle est égal a la
somme algébrique du travail moteur
correspondant a 1'évolution (4-1-2-3), et
du travail récepteur correspondant au
renouvellement de la charge (3-5-4),
appelé travail de pompage (figure 3.3.7).

On a coutume de caractériser le travail de
pompage par une pression moyenne de
pompage PMP.

Figure 3.3.7
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La valeur de PMP est directement liée aux pertes de charge a 1'admission, qui sont,
comme on l'a vu, proportionnelles au carré de la vitesse de rotation. Plus
précisément, elles se décomposent en trois catégories :

e les pertes de charge dans les soupapes ;
e les pertes de charge dans les tubulures d'admission et d'échappement ;
o les effets inertiels des écoulements gazeux dans les tubulures d'admission.

Globalement, elles se traduisent par une loi parabolique du type :
PMP = K N2
3.3.4.2 Pertes par frottement

Les pertes par frottement sont du type dissipatif, et donc liées a la vitesse du piston.
Pour les caractériser, on introduit la pression moyenne de frottement PMF, qui peut
étre en premiére approximation considérée comme une fonction linéaire de la vitesse
de rotation du moteur.

Pour un moteur a essence de série, elle vaut environ :

PMF =0,7 + 1,75 104 (N - 1000)

Pour un moteur Diesel, elle est [égérement plus élevée :

PMF =0,8 + 6 10 (N - 1000)

N étant exprimé en tours par minute, et PMF en bars.
Globalement donc, les performances du moteur sont données par :
PME = PMI - PMF - PMP

Les ordres de grandeur de PMF sont, comme le montrent les formules ci-dessus,
voisins de 1 bar, tandis que PMP varie entre 0,1 et 0,4 bar environ, suivant la vitesse
du moteur. L'analyse qui précéde montre donc que le rendement mécanique m, est
loin d'étre constant.

3.3.5 CONSOMMATION SPECIFIQUE D'UN MOTEUR

Pour caractériser les performances d'un moteur, on utilise fréquemment la notion de
consommation spécifique. La consommation spécifique m. s'exprime généralement
en g/kWh. Elle représente la quantité de carburant qu'il faut briler pour produire un
kWh de puissance mécanique.

n étant le rendement global du moteur, il vient :
o1
-~ n(PCI

Par exemple, dans le cas de 1'octane (PCI = 48000 kJ/kg = 13,33 kWh/kg), et pour
un rendement égal a 0,3, on a :

1
Me=0,3.13,33

m, (3.3.12)

=250 g/kWh

Comme les autres caractéristiques, m. dépend de la vitesse de rotation du moteur.
mcj

En effet, on peut poser m;=
Mm
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avec mg; consommation spécifique indiquée ou interne.

1
;i (PCI)

7; est le rendement thermodynamique interne indépendant de la vitesse de rotation
N, mg; est constant, eton a :

K PMI |
me =1 - =KpyE =K —DMFE + pvp (3.3.13)
L-="pm1

Connaissant les lois d'évolution de PMI, PMF et PMP en fonction de la vitesse de
rotation, il est possible de tracer 1'évolution de la consommation spécifique (figure
3.3.8).

bars mc g/kWh
10 + PMI 430 +
8 1
380 A
61
4 4
330 4
PMF
2 4
PMP
0 } f ! 280 } } }
500 2000 3500 5000 N 500 2000 3500 5000 N
Figure 3.3.8

On voit qu'il existe une vitesse de rotation pour laquelle la consommation spécifique
est minimale.

A vitesse constante, si
l'on admet que les per- -
tes par frottement et par m,
pompage varient peu
avec la charge, on ob-
tient pour la consom- §
mation spécifique en
fonction de PME une
allure proche de Il'hy-
perbole (figure 3.3.9).

On voit que la con-
sommation spécifique m
tend vers l'infini lors-
que PME = PMF + o . .
PMP, c'est-a-dire lors- 0 CPMF + PME) PME
que le moteur tourne au
rglentl. Lorsque la PIeS- | Fioure 3.3.9
sion moyenne devient

Evoluton théorgue

Evolution réelle

el
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trés faible et négative, c'est-a-dire lorsque le moteur est utilis¢é comme un frein, la
consommation spécifique tend a se rapprocher de 0. C'est rigoureusement vrai en
cycle diesel ou on coupe l'injection de combustible, et approximativement vrai en
cycle Beau de Rochas, ou l'alimentation est étranglée a son maximum par le
carburateur.

La consommation spécifique tend asymptotiquement vers sa valeur interne mc; au
fur et & mesure qu'augmente la PME. En effet, I'importance relative des pertes
diminue de plus en plus.

Cette caractéristique m, = f(PME) n'est qu'approximativement conforme a la réalité,
comme le montrent les figures 3.3.10 et 3.3.11 représentant les caractéristiques de
moteurs a essence et Diesel : prés de la pleine charge, on doit compter sur un
relévement sensible de la consommation spécifique, notamment dans le cas des
moteurs a essence, pour les raisons évoquées plus haut.

A \ B produstion
Fenﬂy de auies
ey Mo
o T T 0 .
0 (PMF + FMF) PrE 0 (PMF +PHMP) FHE
Consopnation spécifique dan motenr 3 essence Consommation spécifique d'un moteur Diesel
Figure 3.3.10 Figure 3.3.11

Les allures des caractéristiques présentées ci-dessus ne sont valables qu'a vitesse de
rotation constante, cette derniére affectant le rendement interne et les frottements
mécaniques.

La consommation spécifique varie en fonction de la vitesse, selon des
caractéristiques qui dépendent de l'utilisation. Si, par exemple, il s'agit de traction
terrestre, on fait apparaitre plusieurs courbes PME = f(N) en fonction de la pente du
terrain. La boite de vitesses a précisément pour réle de maintenir autant que possible
le point de fonctionnement du systéme dans la zone la plus favorable.

Les analyses des cycles théoriques et des performances globales des moteurs a
piston nous ont permis d'identifier les principaux paramétres sur lesquels il est
possible de jouer pour optimiser et contrdler leur fonctionnement. Une fois le
rapport de compression et le combustible (et donc son PCI) choisis, les variables que
'on peut utiliser pour réguler le moteur sont essentiellement la chaleur fournie (débit
de combustible) et la pression d'admission. Nous avons déja signalé qu'une
différence essentielle entre les moteurs a essence et diesel se situe précisément a ce
niveau.

Pour aller plus loin il est nécessaire de séparer 1'étude des moteurs a essence de celle
des moteurs diesel, pour tenir compte de l'influence de la cinétique chimique de la
combustion sur le fonctionnement et la conception de ces différents types de
moteurs (sections 3.4 pour les moteurs a essence, et 3.5 pour les moteurs diesel).
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X
Onadonc : Tjy =Ty + ﬁ ( Lin(Tg) + Clyy (T - To)) 3.4.2)

Pour une richesse égale a 1, en supposant Ty = 15 °C, on trouve Tj,, = 7 °C pour
I'hexane, 48 °C pour l'octane, et 122 °C pour l'alcool éthylique. Il en résulte que,
déja dans le cas de 'octane, Tj,, dépasse largement la température ambiante.

Il est possible de préchauffer 'air en amont du carburateur, en le faisant circuler
dans un canal chauffé par les gaz d'échappement. Le procédé est employé, mais avec
modération, car un réchauffement excessif est dangereux, et surtout diminue la
charge admise et la pression moyenne.

En définitive, dans les moteurs briilant de I'essence ordinaire et a fortiori du
supercarburant, la condition de vaporisation adiabatique intégrale n'est pas satisfaite.
Or méme lorsque cette condition est remplie, la vaporisation est loin d'étre
immédiate. Tant en raison des imperfections du carburateur, qui ne répartit pas
réguliérement le combustible dans I'air, que du délai de vaporisation, la veine sortant
du carburateur renferme sur un parcours plus ou moins long des gouttelettes de
liquide. La proportion de liquide croit rapidement lorsque la température de l'air
devient inférieure a Tjy,.

3.4.3.2 Injection électronique

Le développement de I'électronique et des capteurs intelligents capables d'informer
en temps réel un microprocesseur sur I'état instantané du moteur a rendu possible la
réalisation de systémes de gestion de la carburation et de l'allumage des moteurs
extrémement sophistiqués, capables, pour des colts acceptables, de contrdler le
fonctionnement du moteur et en particulier de réduire fortement ses émissions de
polluants.

Ces systémes ont progressivement remplacé les carburateurs par une injection
¢électronique du combustible, permettant un dosage beaucoup plus précis que ces
derniers. Nous présenterons ces systémes plus en détail section 3.8, aprés avoir traité
des émissions des différents polluants.

Parmi les différents avantages qu'offre 2
l'injection a proximité de, ou dans le [P
cylindre, indiquons en passant qu'elle
permet de résoudre le probleme de
vaporisation du combustible, si elle est
bien réglée de fagon a répartir également le
liquide dans l'air admis. Elle peut ainsi
améliorer 1'homogénéité du mélange et produits & 1s combustion
rend inutile le préchauffage de l'air, ce qui [CoE, OO, 02, M2, HED,.. ]
augmente la charge admise et la pression
moyenne.

3.4.4 CYCLES REELS DES MOTEURS A
ESSENCE

3.4.4.1 Ecarts entre les cycles réels
et théoriques

Les cycles réels s'écartent notablement des
cycles théoriques présentés section 3.2, et
ceci pour plusieurs raisons :

Figure 3.4.3
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e le fluide technique n'est pas un gaz parfait. En réalité, il s'agit de deux fluides de
compositions chimiques différentes (figure 3.4.3) : le mélange air/combustible
pendant la phase de compression, et le mélange des produits de combustion
pendant la phase de détente. Pour pousser plus loin la précision des calculs, il
faut au moins adopter I'hypothese des gaz idéaux, et calculer les propriétés
thermodynamiques du fluide de travail en se basant sur la loi de Dalton et en
tenant compte des variations des chaleurs massiques avec la température ;

e aux tres hautes températures atteintes dans le cycle de Beau de Rochas, on
constate que la dissociation moléculaire joue un role non négligeable. Dans ces
conditions, 1'état 2 ne peut étre rigoureusement déterminé que par des itérations
combinées sur la température et sur la composition des produits de la
combustion.

La figure 3.4.4 montre que l'effet de la dissociation moléculaire est d'abaisser
sensiblement la pointe de pression atteinte dans le cycle théorique, et, en revanche,
d'augmenter la pression au point 3 du fait des recombinaisons moléculaires qui se
produisent pendant la détente.

La dissociation moléculaire a aussi pour
effet de faire légérement baisser le | p
rendement interne du cycle, avec un effet
particuliérement sensible lorsque la tem-
pérature de combustion est trés élevée,
c'est-a-dire pour une richesse voisine de
1, ou un excés d'air voisin de 0.

sans dissociation

Parmi les autres causes de déformation
du cycle, il faut citer :

e la puissance de pompage, ou fraction
de la puissance interne consommée
pour assurer le renouvellement de la
charge (pertes de charge a
'admission des gaz frais et a e
I'éjection des gaz brilés) ;

asrer dizsociation

e laloi P(v) pendant la combustion, W
qui n'est pas rigoureusement
assimilable a une isochore suivie Figure 3.4.4
d'une isobare, comme on le suppose dans le cycle mixte ;

e les actions de paroi qui font que la compression et la détente ne suivent pas
rigoureusement des lois isentropiques.

Ces trois causes font que le diagramme d'indicateur d'un moteur sur banc prend
l'allure indiquée sur la figure 3.4.5.

Dans un moteur a essence, étant donné que la combustion n'est pas instantanée, il est
nécessaire de déclencher I'allumage avant que le piston atteigne le PMH. Clest ce
qu'on appelle l'avance a l'allumage, que l'on cherche a optimiser pour que la
diminution de l'aire du diagramme soit la plus faible possible (zones A et B en grisé
sur la figure 3.4.5).

Les pertes de charge a travers les soupapes d'admission et de refoulement obligent a
consommer une puissance de pompage correspondant a une aire négative sur le
diagramme (zone C en grisé). Pour minimiser les inconvénients de ces pertes, on est

Extrait de "Systémes Energétiques, tome 2", Presses de I'Ecole des Mines de Paris



Moteurs a piston & combustion interne 119

\

conduit a effectuer un croisement des soupapes, c'est-a-dire ouvrir celles
d'échappement avant que le piston n'ait atteint le PMB, et a fermer celles
d'admission aprés qu'il a franchi le PMB.

Enfin, les parois du cylindre jouent un role de shunt thermique entre les parties haute
et basse du diagramme, et viennent déformer les isentropes (2 - 3) et (4 - 1),
réduisant la surface utile du diagramme.

Par ailleurs, le rendement global chute du | g
fait du remplissage partiel du cylindre lors
de la phase d'admission, ceci du fait de
trois raisons principales : la présence rési-
duelle de fumées, le réchauffement de la
charge au contact des parois chaudes, et les
pertes de charge a 1'admission.

En pratique, sauf si I'on a recours a des mo-
deles bi- ou tridimensionnels trés sophisti-
qués, qui supposent en particulier de se
donner des lois de combustion prenant en
compte la propagation de la flamme et les
pertes aux parois, on ne peut guére pousser
les calculs au-dela de la prise en compte
des variations de la composition chimique
du fluide technique et de la dissociation
comme suggéré dans [Thelliez, 1999] (cf.
section 3.2.4). Pour passer du rendement
théorique interne ainsi défini au rendement
réel du cycle, il faut introduire une
correction empirique, le facteur de forme ou efficacité interne, rapport du rendement
réel au rendement du cycle théorique.

|_—_|-.

Figure 3.4.5
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Figure 3.4.6

La figure 3.4.6 montre les résultats auxquels conduit une modélisation avec
Thermoptim d'un moteur a essence a l'aide d'un cycle théorique associé¢ du type
introduit section 3.2.4 (exemple 3.4.1). Ce modéle est loin d'étre précis, mais il
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présente l'intérét de prendre en compte de manicre réaliste la combustion du
mélange carburé, et de tenir compte de la variation de la capacité thermique
spécifique en fonction de la composition du fluide technique et de la température.

Ce modele appelle quelques commentaires :

e le mélange combustible est ici
préparé une fois pour toutes dans
le mélangeur "admission", qui a

combustible

[l prémélangé

pour branches amont l'air [l dissociation  taux dissociation ,0077
ambiant, le combustible et une I temp.figeaye ') |1 500

rendt. combustion

rendement chambre 0,81

fraction de gaz recirculés qui
proviennent de I'espace mort qui

existe toujours dans le cylindre ket foroesz |
[v] Calculer T T{°Ch 1892,06868

.. 0 .
(ICI 3’3 A) cn masse) > [ imposer le débit de combustible

¢ la combustion du mélange est )
calculée en cochant la boite Figure 3.4.7
"prémélangé" dans les écrans de combustion de Thermoptim (figure 3.4.7) ;

o clle se déroule en trois phases, comme proposé par M. Thelliez (section 3.2.4),
la composition des gaz contenus dans le cylindre variant en conséquence ;

e la détente se déroule en deux étapes : en systéme fermé entre les points 5 et 6,
puis en systéme ouvert de 6 a 7 dans les soupapes et les tubulures
d'échappement.

3.4.4.2 Anomalies de combustion

La combustion dans les moteurs peut présenter diverses anomalies, comme par
exemple le cliquetis, le pré-allumage et le réallumage.

Le cliquetis résulte d'une détonation qui provoque une augmentation brutale de
pression dans les cylindres. A basse vitesse de rotation, il apparait que le cliquetis
est lié¢ a l'indice d'octane RON, et a grande vitesse a l'indice MON complété par un
terme caractéristique de la teneur en oléfines et du mode de craquage utilisé pour le
raffinage.

Le pré-allumage est une auto-inflammation provoquée par un point chaud dans le
cylindre, qui peut étre constitu¢ par les électrodes de la bougie si elles sont trop
isolées thermiquement. Les points chauds résultent cependant généralement des
dépots formés sur la culasse ou le piston au cours de la combustion. Dans le cas ou
ces dépots proviennent des cendres des huiles du moteur (sels peu fusibles de
baryum et de calcium), ils peuvent provoquer des points chauds a plus de 1000 °C et
dégénérer en un cliquetis aux conséquences catastrophiques pour le moteur (fusion
du piston).

Le réallumage se caractérise par une aptitude du moteur a tourner lorsque le contact
est coupé. C'est une auto-inflammation a basse température liée essentiellement a
lI'indice RON.

3.4.4.3 Performances des moteurs a essence

Le rendement thermique effectif des moteurs a essence est affaibli par rapport au
rendement théorique par deux causes principales :

e en premier lieu, la chaleur perdue, tant par suite de la combustion incompléte
que des actions de parois, réduit le travail fourni ;

e ensecond lieu, les pertes mécaniques absorbent une fraction du travail fourni
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qui est variable, mais jamais inférieure a 12%, et beaucoup plus grande dans les
moteurs de petite puissance.

Les pertes de rendement sont trés variables d'un moteur a l'autre. La perte par
combustion incompléte est beaucoup plus importante dans les moteurs a
combustible liquide que dans ceux qui utilisent un combustible gazeux, du fait des
problémes de vaporisation incompléte évoqués plus haut. Des pertes s'échelonnant
entre 5 et 20 % peuvent exister, suivant les régimes de fonctionnement.

La perte par actions de parois est d'autant plus élevée que les dimensions sont
faibles, et la vitesse linéaire du piston réduite. A titre indicatif, l'eau de
refroidissement évacue généralement entre 25 et 33 % du pouvoir calorifique du
combustible.

Dans ces conditions, le rendement effectif des moteurs a essence ne dépasse jamais
32 %, et tombe a environ 25 % dans les moteurs de traction a essence de moyenne
puissance.

3.4.5 PERSPECTIVES D'EVOLUTION DES MOTEURS A ESSENCE
3.4.5.1 Injection directe essence

A Tinstar des développements réalisés pour les diesel, l'injection directe est en train
de se développer pour les moteurs a essence, deux technologies étant en
concurrence : les moteurs a mélange pauvre (lean burn) et a charge stratifice, tels
que ceux développés au Japon depuis 1997 par Mitsubishi et Toyota, et les moteurs
steechiométriques a forte recirculation des gaz d'échappement, qui correspondent au
choix effectué par Renault, les premiers modéles ayant équipé des Mégane depuis
1999.

L'objectif n'est pas seulement ici d'optimiser les performances nominales du moteur,
mais aussi de réduire les pertes a bas régime dues au pompage et qui proviennent de
I'impossibilité, dans un moteur a essence classique, d'assurer une combustion stable
en dessous du seuil d'inflammabilité du mélange comburant (ratio air/carburant
voisin de 22/1, alors que la steechiométrie est réalisée pour 14,6/1). L'idée est de
contourner cette difficulté en réalisant, grace a l'injecteur, un mélange hétérogeéne
dans la chambre, mais de composition convenable a proximité de la bougie, la
combustion se propageant ensuite au reste de la chambre.

Sans nul doute, la technologie japonaise est celle qui conduit aux gains de
rendement les plus importants : 30 a 40 % de réduction de la consommation & bas
régime, 25 % sur les cycles de tests japonais, alors que l'injection directe
steechiométrique ne permet pas de dépasser 15 a 20 % de baisse de consommation.
Dans les deux cas, les pertes de pompage sont fortement diminuées grace a une forte
recirculation des gaz d'échappement (Exhaust Gas Recirculation EGR), qui permet,
tout en réduisant les émissions de NOx, de limiter la dépression causée par le
papillon placé dans les tubulures d'admission (figure 3.4.8). Dans les deux cas aussi,
le taux de compression peut étre sensiblement augmenté sans risque de détonation
(12,5 en mélange pauvre, 11,5 en stecechiométrique, contre 10,5 dans un moteur a
injection multipoints).

Cependant, la technologie japonaise présente l'inconvénient d'étre incompatible avec
les catalyseurs trois voies actuellement disponibles. Dans ces conditions, méme si
les émissions de polluants sont trés réduites par rapport & un moteur a essence sans
post-traitement des gaz, elles sont trés supérieures aux normes européennes. Ceci
explique que Renault ait fait le choix de l'autre technologie, se réservant d'ailleurs la
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possibilité de mettre en ceuvre des moteurs a mélange pauvre quand les catalyseurs
deNOx correspondants seront disponibles.

Remplissage du cylindre du moteur a essence.
1 air et vapeur de carburant,

2 électrovalve de régénération a section d'ouverture variable, =

3 liaison au systéme de retenue des vapeurs de carburant, 2 3

4 gaz d'échappement,

5 électrovalve de recyclage des gaz d'échappement 1
(valve AGR) & section d'ouverture variable,

6 courant massique d'air (pression ambiante py), et 4 5

7 courant massique d'air (pression d'admission ps), . { :

8 charge d'air frais (pression dans la chambre de 41 121
combustion pg), LR

9 charge de gaz résiduels (pression dans la |:> 6 E>7 AN ]O_I:>
chambre de combustion pg), 8 BT e e

10 gaz d'échappement (contre-pression des gaz
d'échappement pa),
| 11 soupape d'admission,
12 soupape d'échappement,
a angle d'ouverture du papillon.

UMMOS544-1Y

Figure 3.4.8 : Extrait de Cahiers Techniques Bosch

3.4.5.2 Moteurs a gaz

On assiste depuis plusieurs années au développement de moteurs diesel au gaz de
puissances accrues, la gamme allant des diesel gaz rapides de quelques centaines de
kW a des machines semi-rapides dont la capacité atteint 6 MW et devrait étre portée
a 10 MW prochainement. L allumage peut étre soit commandé par bougie comme
dans un moteur a essence, soit effectué par injection pilote de fuel.

Les moteurs a allumage commandé utilisés dans des installations de cogénération
travaillent généralement en mélange pauvre, a l'instar de ce qui est recherché dans
les moteurs a injection directe d'essence japonais. Pour la production d’énergie, la
combustion de mélange stecechiométrique conduit a une densité de puissance plus
faible et a des émissions plus abondantes nécessitant une catalyse trois voies.

L’allumage est assuré par des bougies placées directement dans la chambre de
combustion pour les petits moteurs jusqu’a 1 MW, et, pour les moteurs plus
puissants, dans une préchambre dont la conception détermine le niveau des
émissions et la température les limites de la puissance atteinte compte tenu des
risques d'apparition du cliquetis dans la chambre principale.

Pour les moteurs a gaz les plus puissants, I’allumage est réalisé par injection pilote
de fuel en quantité inférieure a 1 % de la consommation totale de gaz. Le fuel
s’enflamme par effet diesel et dégage suffisamment d’énergie pour enflammer des
mélanges air/gaz trés pauvres.

Enfin, des progrés significatifs ont été réalisés en matiere de commande des
installations, afin de prendre en compte la composition des gaz et leur pouvoir
calorifique, qui ne sont pas constants.
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3.5.5 REFROIDISSEMENT DES PAROIS

Il existe entre les conditions de refroidissement des moteurs a essence et des diesel
une différence importante : tandis que, dans le premier cas, toutes les parois internes,
aussi bien du cylindre que de la chambre de combustion, doivent étre maintenues a
une température modérée pour éviter I'auto-inflammation du mélange par un point
chaud, dans le diesel, seules les parois latérales soumises au frottement des segments
doivent étre obligatoirement refroidies.

Les parois de la chambre de combustion, le fond du piston, et la culasse peuvent étre
recouverts d'un alliage résistant a chaud et isolés thermiquement des corps refroidis.
Ce procédé permet de réduire les pertes par action de parois, et améliore la
combustion. En revanche, il augmente le réchauffage de I'air a 'admission.

3.5.6 COMBUSTIBLES BRULES DANS LES MOTEURS DIESEL

Les moteurs lents peuvent briiler les combustibles liquides les moins volatils, fiouls
lourds, huile de schiste et de goudron, sous la seule condition que ces liquides soient
raffinés, c'est-a-dire résultent d'une distillation. L'expérience montre en effet qu'un
diesel alimenté en combustible liquide brut s'encrasse plus ou moins vite, du fait des
dépdts goudronneux qui viennent gommer les segments et imposent des révisions
complétes fréquentes.

Les tentatives faites pour briler en diesel des combustibles solides pulvérisés
(lignite, houille) n'ont pas abouti jusqu'a présent, du fait de l'encrassement assez
rapide du moteur, et surtout de 1'abrasion causée par les cendres minérales qui se
mélangent a I'huile de graissage.

Il est possible de briler dans un diesel un combustible gazeux comprimé au
préalable a une pression suffisante pour l'injection, a condition de prévoir une
injection auxiliaire de combustible liquide pour déclencher la combustion (moteurs
dual-fioul, cf. section 3.4.5.2).

Enfin, nous avons vu que les diesel a grande vitesse brilent a peu prés
exclusivement du gazole.

3.5.7 CYCLES REELS DES MOTEURS DIESEL

L'origine des différences entre le cycle réel et le cycle théorique est a peu pres la
méme pour les diesel que pour les moteurs a essence. Toutefois, 'effet de la
dissociation y est moins sensible du fait de la présence d'un excés d'air important.
Dans ces conditions, on peut Iégitimement la négliger dans la quasi-totalité des cas.

La figure 3.5.4 montre les résultats auxquels conduit une modélisation avec
Thermoptim d'un moteur diesel a 1'aide d'un cycle théorique associé du type présenté
section 3.2.4 (exemple 3.5.1).

Ce modéle appelle quelques commentaires :

e la charge admise comprend l'air ambiant et une fraction de gaz recirculés qui
proviennent de l'espace mort qui existe toujours dans le cylindre (ici 3,3 % en
masse). Sa composition est déterminée dans le mélangeur "admission" ;

e la combustion se déroule en trois phases, comme proposé par M. Thelliez, le
combustible étant injecté en trois fois (section 3.2.4) ;

e la détente se déroule en deux étapes : en systéme fermé entre les points 5 et 6,
puis en systéme ouvert de 6 a 7 dans les soupapes et les tubulures
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d'échappement.

Bilan
énergie utile : 729,28

énergie payante - 1 513,57
efficacité : 0,481817

A

; m= 104
T = 62798 *C combustion v = Cre| T=1394,13°C combustion p= Cstey, 1}225,85'.: commustion, T = st

COMPLSSIIL 35 ST har P = 8006 bar p = 80,06 bar
H= 1207 kikg H = 638 kg H= 1323101 kikg He 3223 38 ke

Jrodgliecel 3
m= 104
T=181685°C

B = 6589 bar

H = 223022 klkg

prod diesel 3
H= 682,13k m= 0033 L
Tec T= 625430

chippement
H=682,12kIkg H=101522klkg

ez exment
£ chuapperment.
H = 632,12 Klkg
Figure 3.5.4

Les causes de baisse des rendements dans les moteurs diesel sont analogues a celles
qui ont été énoncées pour les moteurs a essence : chaleur perdue et pertes
mécaniques.

Toutefois, les rendements thermiques effectifs sont largement supérieurs a ceux des
moteurs a essence. Pour des moteurs non suralimentés, on peut atteindre 40 % dans
de bonnes conditions, et on dépasse généralement 32 % dans les conditions les plus
défavorables (moteurs de petite puissance, moteurs a deux temps a balayage
imparfait).

Ces résultats peuvent étre améliorés par la suralimentation, étudiée section 3.7.
3.5.8 PERSPECTIVES D'EVOLUTION DES MOTEURS DIESEL
3.5.8.1 Injection directe pour moteurs automobiles

L'injection directe n'est pas un concept nouveau : comme nous l'avons vu, la plupart
des moteurs diesel semi rapides ou lents y ont recours. Dans les moteurs rapides, on
avait dii y renoncer jusqu'a récemment car elle présentait divers inconvénients
(émissions de particules dues a 1'hétérogénéité de la répartition du combustible,
bruits du moteur...), et ne permettait pas d'accélérer suffisamment la combustion. La
solution retenue était d'utiliser des préchambres, qui augmentaient les pertes par les
parois et par étranglement.

Les travaux sur l'injection directe ont dans un premier temps porté sur les diesel,
l'objectif étant d'éviter les problémes qui existaient auparavant lorsqu'elle était
utilisée dans les moteurs rapides. La solution qui s'impose aujourd'hui comme étant
le meilleur compromis sur le plan technico-économique est la technologie du
Common Rail (figure 3.5.5). Schématiquement, elle consiste a distribuer le
carburant par une canalisation commune a tous les injecteurs, et a piloter ceux-ci
grace a des dispositifs électromagnétiques. La pression trés élevée du "rail" (1300 -
1500 bars), et le trés petit diamétre des trous des injecteurs (moins de 200 microns)
permettent de réaliser une pulvérisation extrémement fine du carburant, qui se

Extrait de "Systémes Energétiques, tome 2", Presses de I'Ecole des Mines de Paris




130 Systémes énergétiques

vaporise immédiatement et briile dans l'air bien mieux que ne le permettaient les
systémes classiques.
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Figure 3.5.5 : Extrait de Cahiers Techniques Bosch

Les pompes d'injection classiques ne permettent de réaliser qu'une injection
principale, de profil triangulaire : la pression et le débit varient sensiblement
proportionnellement au cours de l'injection, alors qu'il serait souhaitable de les
piloter séparément. Le Common Rail autorise quant a lui une injection séquentielle
en trois phases permettant d'optimiser la combustion :

e  une pré-injection dite injection pilote de 1 4 2 mm3 de carburant en quelques
microsecondes avec une avance d'environ 20° d'angle, permettant une élévation
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progressive de la température avant l'injection principale, afin d'obtenir une
combustion plus silencieuse ;

e l'injection principale ;
e ctune post-injection a 200° d'angle environ destinée a améliorer la catalyse
deNOx lorsqu'elle est installée.

L'utilisation du Common Rail conduit aujourdhui a des performances grandement
améliorées pour le diesel. L'adoption de filtres a particules (micro-sphérules de
carbone de diamétre voisin de 0,05 micron) devrait permettre dans les prochaines
années de réduire les émissions de particules a la limite du mesurable. C'est dans
cette technologie que le groupe PSA a le plus investi au cours des derniéres années,
son nouveau moteur HDI équipant déja certaines de ses voitures comme la 607, et
de nouveaux moteurs étant en chantier a la fois pour ses besoins propres et dans le
cadre de son accord avec Ford. Les performances de ce moteur sont nettement
améliorées par rapport a celles des moteurs a injection indirecte de la génération
précédente :

e 20 % de réduction de consommation (et donc d'émissions de CO») ;

e une baisse de 40 % du CO, de 50 % des hydrocarbures imbrilés et de 60 % des
particules, a niveau de NOx constant ;

e des gains en agrément de conduite (plus de 50 % d'augmentation du couple a
bas régime), bruit et vibrations réduits.

Ces progrés sont imputables pour partie a l'injection directe, et pour partie a
l'allégement du moteur (12 % environ) et a la réduction des frottements internes
(gains de consommation de 1,5 a 2 % a bas et moyen régime).

3.5.8.2 Evolution des gros moteurs diesel

Depuis le début des années 70, la consommation des moteurs diesel lourds a été
réduite de 15 % et leur puissance augmentée de 35 %. Par ailleurs, pour développer
la technologie des cycles combinés diesel (voir section 7.4), les constructeurs ont
cherché a augmenter la température de fonctionnement des moteurs diesel. Les
essais pour introduire les céramiques s'étant révélés infructueux, ils se sont tournés
vers de nouveaux alliages, de nouvelles conceptions et de nouveaux modes de
fabrication, comme [’utilisation du laser pour le traitement des surfaces. D'ou une
profonde transformation du cylindre : nouvelle couronne de piston non refroidie,
bague anti-polissage isolante, soupapes et siéges de soupape beaucoup plus
résistants, structure composite de la culasse... Le lecteur intéressé trouvera une
bonne synthése de ces développements dans [de Neef et alii, 1999]. Les cofts
d'installation des moteurs diesel lourds s'échelonnent entre 300 et 350 Euros/kW.

3.6 DIMENSIONNEMENT DES MOTEURS ALTERNATIFS

Nous avons vu section 3.3 que la puissance indiquées fournie par un moteur et la
PMI peuvent étre définies par les relations (3.3.2) et (3.3.9), qui se réécrivent, en
faisant apparaitre la PME :

N
Po= PME V g5 nci (3.6.1)

1
PME =1y, 1; C; RCA (PC) R - (3.6.2)
a
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avec les notations précédentes :

e n;rendement interne ;

e 1 rendement mécanique ;

e C; coefficient de remplissage ;

e v, volume massique de l'air a l'aspiration ;

o RCA ratio combustible/air steechiométrique ;

e Rrichesse;

e (PCI) pouvoir calorifique du combustible ;

e 1. nombre de cylindres ;

e N vitesse de rotation ;

e iintermittence (nombre de cycles par tour : 0,5 pour un 4 temps, 1 pour un 2
temps).

D2
Par ailleurs, Vg = nT L

D étant le diamétre intérieur du cylindre, L la course des pistons.
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L
Si 'on introduit dans (3.6.1) l'allongement du cylindre D

. N .
moyenne des pistons Cm=2 L 60> °n obtient :

VS=%(%)2 60

3Ci
S N3 et

3

Pe

D)

PME (% ) 602

C 3

ainsi que la vitesse

m .
N2t

(3.6.3)

Cn et L/D sont des grandeurs technologiques fondamentales dans la conception
d'un moteur : Cm ne doit pas dépasser une certaine valeur (10 a 20 m/s), pour limiter
les effets inertiels dus au mouvement alternatif du piston, et pour réduire l'usure au
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niveau du contact entre les segments et la chemise du cylindre, tandis que L/D doit
rester proche de 1'unité pour que la forme de la chambre favorise la combustion.

On arrive ainsi a une loi de similitude applicable pour une trés large gamme de
fabrications :

7 \0,5 L -1 .
N* = (3_2 ) (PME)O,S (B) Cm1,5 10,5 (3.6.4)

N Pe 05 . ., Lo s .
avec N* = 50 (n—) vitesse de rotation normalisée, c'est-a-dire ramenée a 1'unité de
C
puissance dans un cylindre.

La figure 3.6.1 donne un aper¢u du domaine N* = f(D) couramment couvert dans
divers types de moteurs.

En vue d'un dimensionnement sommaire, on peut recourir aux ordres de grandeur
donnés dans le tableau 3.1.

TABLEAU 3.1

type de moteur PME nominale Cm L/D
(bars) (m/s)

Petit moteur de traction 6-12 8-17 1-1,2

Gros moteur 4 temps 55-17 6-7 1-1

idem avec suralimentation 9-20 5-10 1-1

Gros moteur 2 temps 9-11 5-10 1,5-2

3.7 SURALIMENTATION

3.7.1 GENERALITES 1 2

La suralimentation consiste a
alimenter un moteur & une
pression supérieure a la pres-
sion atmosphérique, a l'aide
d'un compresseur auxiliaire.
Elle a pour but principal d'ac-
croitre la pression moyenne
indiquée PMI et ainsi d'abais-
ser I'encombrement et le poids
du moteur.

En effet, la puissance du mo-
teur est sensiblement propor-
tionnelle au débit masse du
fluide de travail qui le tra-
verse. Dans un moteur a
piston, le débit volume est,
pour une vitesse de rotation
donnée, défini par la concep-
tion géométrique. Pour aug-

1 Gaz d'echappe-
ment

UMKO0366D

Figure 3.7.1: Extrait de Cahiers Techniques Bosch

menter la puissance, il suffit
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donc de réduire le volume spécifique du fluide technique, ce que fait précisément la
suralimentation.

En d'autres termes, et pour se rapporter aux analyses précédentes, la suralimentation
permet de porter le coefficient de remplissage C; a des valeurs supérieures a l'unité,
alors qu'il est naturellement limité a des valeurs comprises entre 0,8 et 0,9 (cf.
section 3.3.3.1).

A T'origine, la suralimentation a été développée pour I'aviation, afin de compenser la
perte de puissance en altitude liée a la faible pression de I'air ambiant. Depuis, elle
s'est beaucoup répandue, notamment dans les moteurs diesel, ou elle est souvent
assurée par un turbocompresseur autonome actionné par les gaz d'échappement, du
type de ceux présentés figures 3.7.1 et 3.7.2.

. Paliers
Volute de turbine '

@\

Huile
/
.-"l

Volute de
compresseur

Gaz
d'échappement

Soupape de dérivatio nI

Dérivation
des gaz ‘\

Eau de
refroidissement

Gaz d'échappement Butée de paliers

provenant du moteur : .
Commande de soupape de dérivation / ‘

Figure 3.7.2 : Extrait de Techniques de l'Ingénieur, Génie Mécanique

Ce mode de suralimentation présente en effet de nombreux avantages : on dispose
un ensemble turbine/compresseur monté entre les collecteurs d'admission et
d'échappement du moteur. La turbine (2 sur la figure 3.2.1) et le compresseur (1)
sont accouplés et forment un groupe complétement indépendant, sans liaison ni avec
le moteur principal, ni avec un récepteur quelconque, de telle sorte que d'une part le
travail moteur de la turbine équilibre automatiquement le travail résistant du
compresseur, et d'autre part la vitesse du groupe peut étre réglée a volonté,
indépendamment de celle du moteur.

3.7.2 PRINCIPES DE BASE

En fin de phase de détente, les soupapes d'échappement sont ouvertes plus tot que
dans un moteur atmosphérique, et servent a entrainer une turbine directement
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couplée a un compresseur, généralement centrifuge, placé entre le filtre a air et le
collecteur d'admission. Un refroidisseur intermédiaire éventuel permet d'éviter que
le bénéfice di a l'augmentation de la pression ne soit perdu du fait de
l'accroissement de la température.

Le cycle est modifié comme le montre la
figure 3.7.3. Le travail du moteur, égal au
travail net, puisque le groupe est méca-
niquement indépendant, est ainsi augmenté
du travail produit pendant les courses
d'admission et de détente, de valeur (Pg - Pe)
(vs - v1), et la pression moyenne est relevée
de (Pg - Pe).

On appelle coefficient de suralimentation s le 5

rapport du volume spécifique v, de 1'air aux ..
conditions de référence (P,, T,), a celui de

l'air dans le collecteur d'admission vg. D-- EELLTETE ' 4

=
w
L
.l

Va P Ta

S = =
vs Py Ty 5w

Si on affecte d'un indice 0 les grandeurs Cyele suralimente
relatives au moteur atmosphérique (non Figure 3.7.3

suralimenté), on obtient pour le moteur
suralimenté :

Cr=sCyo PMI = s PMI,

Le coefficient de suralimentation s est naturellement inférieur au rapport de
compression réalisé par le dispositif de suralimentation, en particulier s'il ne
comprend pas de refroidisseur intermédiaire.

Pour les moteurs d'automobiles a essence ou diesel, les coefficients de
suralimentation prennent des valeurs comprises entre 1,2 et 1,8 environ. Ils
dépassent 2 pour les moteurs diesel de camion, et peuvent atteindre jusqu'a 4 pour de
gros moteurs diesel fortement suralimentés.

3.7.3 CONDITIONS D'’AUTONOMIE D'UN TURBOCOMPRESSEUR

Pour que le turbocompresseur puisse fonctionner, il faut bien évidemment que la
puissance consommeée par le compresseur T, soit égale a celle délivrée par la turbine
T . Avec les hypothéses et notations de la section 2.1.4.2, il vient :

1 . P -1/
‘CC:E m¢ CpaTa((P_:)(ya )ya_l)

. P, -1)/
Tt=M¢ My Cpng (1 - (P_et )(Yg ) Yg)

Tt = T¢

P a Ii’lt C P -
(P_S )(Ya 1)/'Ya -1=n¢ nt _E% 0 (1 - (P_a )(Yg 1)/Yg) (.7.1)
a mg Cpa et
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Ne Mt est le rendement global du turbocompresseur, généralement voisin de 0,4 a
0,5.

0 est le rapport des températures absolues entre l'entrée de la turbine et I'entrée du
compresseur.

La relation (3.7.1) permet d'étudier l'influence des conditions d'entrée dans le
compresseur et de sortie de la turbine sur les performances globales. A titre
d'exemple, pour une température des gaz d'échappement de 500 °C, il est nécessaire
d'obtenir un rapport de compression voisin de 2.

En pratique, il faut de surcroit tenir compte de phénoménes parasites qui n'ont pas
été pris en compte dans cette analyse sommaire, comme :

e les pertes de charge a l'admission (filtre, tubulures), de 1'ordre de 0,15 bar ;

e les pertes de charge a I'échappement (pot classique = 0,3 bar, pot catalytique =~
0,6 bar) ;

e les écoulements pulsés dans les collecteurs d'admission et d'échappement, liés a
la fréquence d'ouverture des soupapes ;

e les effets inertiels dus aux variations de régime du moteur.
3.7.4 ADAPTATION DU TURBOCOMPRESSEUR AU MOTEUR

Comme le groupe turbine/compresseur est totalement indépendant du moteur, on
peut opter pour des machines tournant a vitesse trés €levée et donc d'excellent
rendement. De plus, l'installation est trés souple et le taux de suralimentation peut
étre régulé dans une large plage, comme expliqué ci-dessous.

Le groupe turbocompresseur ressemble a un générateur de gaz du type de ceux que
nous avons étudiés section 2.1.6.2, ou la chambre de combustion serait remplacée
par le moteur. Pour étudier son fonctionnement a régime non nominal, on peut donc,
dans une trés large mesure, s'inspirer des analyses faites au paragraphe 2.1.6.1 pour
la turbine & gaz a un seul arbre.

Il est ainsi possible d'obtenir les caractéristiques du turbocompresseur complet en
superposant celles du compresseur et de la turbine (figure 3.7.4).

A vitesse constante du moteur,
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3.7.4), ce qui se traduit par une
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accélération de la vitesse de rotation du groupe.

Dans ces conditions, le rapport de compression augmente, et donc le coefficient de
suralimentation s. Le groupe turbocompresseur s'adapte donc naturellement a la
charge du moteur, ce qui est un avantage tout a fait significatif, qui constitue 'un des
intéréts majeurs de ce dispositif.

A vitesse variable du moteur, et a charge constante :

A charge constante, on peut considérer en premiére approximation que la
température To; des gaz d'échappement reste constante. Une augmentation de la

vitesse de rotation du moteur se traduit simplement par une augmentation du débit
. . . - T .
d'air d'admission. 0 reste donc constant, tandis que m, p. augmente. Le point de
a

fonctionnement se déplace de A en C, le long de la caractéristique de la turbine 6 =
0.

Ici aussi, le rapport de compression augmente, et donc le coefficient de
suralimentation s, ce qui a pour effet d'augmenter le couple moteur. A haut régime
donc, le couple a tendance a augmenter, alors qu'il chute dans un moteur
atmosphérique.

Toutefois ces considérations ne permettent pas de régler tous les problémes
d'adaptation des turbocompresseurs aux variations de vitesse et de charge du moteur.
En effet, l'apport de la suralimentation est tellement intéressant que l'utilisateur
souhaite pouvoir en disposer des les bas régimes (N = 2000 tr/mn) pour que le
couple moteur soit plus important, c'est-a-dire pour un débit de gaz relativement
faible. Dimensionné pour fonctionner correctement dans ces conditions, le
turbocompresseur est trop petit pour le débit des gaz a haut régime. Il est donc
nécessaire de prévoir soit un systéme de by-pass qui dérive une partie du flux des
gaz d'échappement, comme représenté sur la figure 3.7.1 (3 et 4) , soit une turbine a
aubages réglables.

3.7.5 CONCLUSIONS SUR LA SURALIMENTATION

La suralimentation réduit notablement en valeur relative les pertes spécifiques du
moteur principal, ce qui fait que le rendement effectif peut étre accru de pres de
10 %. En effet, les déperditions de chaleur diminuent, parce que les coefficients
d'échange croissent moins vite que la densité, et les pertes mécaniques sont
également abaissées du fait de la réduction du volume balayé.

Toutefois, 'intérét principal de la suralimentation réside souvent dans la réduction
du prix de revient liée a 'augmentation de la pression moyenne.

Il importe de noter que les avantages de la suralimentation sont moindres pour les
moteurs a essence que pour les moteurs diesel, sauf application particuliére comme
l'aviation ou la compétition. En effet, nous avons vu que l'une des contraintes les
plus limitantes pour ces moteurs est la condition de non-détonation, qui vient
majorer le taux de compression volumique. Cette condition reste nécessaire dans les
moteurs a essence suralimentés, dont le taux de compression doit généralement étre
réduit, ce qui a pour effet de baisser le rendement interne du moteur. La
suralimentation ne se justifie alors que si, pour un poids et un encombrement donné,
le gain de puissance est une nécessité impérative.
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