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Résumé

Ce travail est consacré au développement d’une méthodologie expérimentale de caractérisation des
¢coulements non-stationnaire dans les systémes d’admission d’air des moteurs a combustion interne.
Un dispositif expérimental a alors €té mis au point dans le but de générer une onde de pression a partir
d’une variation brutale de débit. La méthode de mesure associée permet de fournir une mesure de
I’impédance d’un circuit d’admission. Cette méthode qui atteint des niveaux de pression comparables
a ceux observés dans les moteurs permet d’analyser les phénomeénes de propagations et de réflexions
des ondes de pression.

D’autre part, un modele de comportement des écoulements non-stationnaires en conduit a été dé-
veloppé afin d’évaluer 1’incidence de la géométrie d’admission sur le rendement volumétrique d’un
moteur. Les parametres de ce modele sont alors identifiés pour chaque systéme d’admission a partir
des essais expérimentaux du banc de caractérisation. L’ensemble de la démarche est finalement validé
sur un banc d’essai monocylindre et a été complété par I’étude d’une ligne d’admission d’un moteur
multicylindres.

Mots-clés : moteur a combustion interne, ondes de pression, rendement volumétrique, remplissage, fonc-

tion de transfert, dynamique des gaz, analyse fréquentielle, impédance.

Abstract

The aim of this PhD thesis is to develop a new characterization method of unsteady flow in internal
combustion engine intake manifold. Then, an experimental setup was developped in order to gen-
erate pressure waves from a fast change in flow. The measurement method coupled to this device
allows to obtain the air intake system impedance. This method is able to produce very hight pressure
oscillations which are similar to those encountered in an engine.

On the other hand, an unsteady flow modelisation of intake pipes was developped to assess the im-
pact of the manifold geometry on the engine volumetric efficiency. The model parameters are then
identified for each intake system by experimental characterization results from the test bench. Fi-
naly, the whole process is evaluated on a one cylinder engine test bench. Furthermore, a study of a
multi-cylinder engine air intake system was conducted.

Keywords: internal combustion engine, pressure waves, volumetric efficiency, transfer function, gas

dynamics, frequency analysis, impedance.
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T Coefficient de réflexion
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S m? Section
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€ Taux d’amortissement
0 rad Phase (du coefficient de réflexion)
A Coefficient d’amortissement A = ewg
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7 Pa.s Viscosité dynamique
v m2.s! | Viscosité cinématique
o) kg.m? | Densité
19 Coefficient de perte de charge
o MPa | Contrainte
T Coefficient d’amplification dynamique
® rad Déphasage
X Coefficient de compressibilité
w rad.s! | Pulsation propre
Q rad.s! | Pseudo-pulsation propre

Inidices
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amb Ambiante

c Coupure
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ech2 | Primaire d’échappement n°2
ech3 Primaire d’échappement n°3
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Introduction Générale

Dans le contexte environnemental actuel, la réduction de I’impact des transports sur la pollution at-
mosphérique est un enjeu essentiel et conduit a la rationalisation de la consommation d’énergie. C’est
pourquoi, les moteurs a combustion interne, qui équiperont encore plus de 90% du parc automobile
mondial a I’horizon 2020, font I’objet d’une réglementation de plus en plus sévére. Cette problématique
impose une amélioration accrue de leurs performances qui sont conditionnées, au premier ordre, par leur
remplissage en air. Différentes techniques sont adoptées a ces fins telles que le downsizing ou encore
le downspeeding qui nécessitent des pressions de suralimentation élevées, fournies en général par des
compresseurs centrifuges. Cependant, dans la recherche du meilleur compromis entre la performance
(rendement) et I’agrément de conduite, les turbomachines atteignent trés rapidement leurs limites. La
double suralimentation constitue un réponse efficace a cette contrainte, mais c’est une solution trés cofi-
teuse. Une autre méthode consiste a optimiser les systémes d’admission et d’échappement existants. Il est
alors nécessaire de minimiser les pertes par frottements (pertes de charge) dans 1’ensemble de la boucle
d’air. Le dernier aspect est la maitrise des écoulements non-stationnaires qui influencent également le
rendement volumétrique en fonction de la géométrie des tubulures d’admission et d’échappement. L’ob-
jectif étant la réduction de la dispersion de remplissage poste a poste mais également I’amélioration de
ce dernier a des régimes particuliers. Ces accommodations a bas régime permettent par exemple de re-
pousser la ligne de pompage du compresseur sur un point de fonctionnement particulier et de privilégier
un étagement de boite de vitesses plus favorable a la sobriété de la consommation de carburant. La pro-
blématique de I’impact des ondes de pression dans les systémes d’admission d’air sur le remplissage
des moteurs a combustion interne intéresse les motoristes depuis le début du XX¢ siecle. Cependant,
ces notions d’écoulements non-stationnaires sont encore traitées de maniére empirique dans les phases
de développement moteur. C’est pourquoi, ce travail de recherche en collaboration avec un Laboratoire
de Recherche (Laboratoire de Mécanique des Fluides de Nantes), un constructeur automobile (Renault,
Service Remplissage Lardy) et un fournisseur de ligne d’admission (Mann+Hummel France) propose
une étude du comportement non-stationnaire des lignes d’admission d’air basée sur I’exploitation d’une
nouvelle méthode de caractérisation expérimentale.

Tout d’abord, le premier chapitre présente les méthodes de modélisation des écoulement non- sta-
tionnaires qui ont déja ¢té développées dans la littérature. 11 fait également le point sur les différentes mé-
thodes de mesure et de caractérisation spécifiques aux phénomenes de propagation des ondes de pression
dans les systémes d’admission des moteurs a combustion interne. Dans un second chapitre, les moyens
d’essais numériques et expérimentaux utilisés dans cette étude feront 1’objet d’une description détaillée.
S appuyant sur 1’étude bibliographique, le chapitre suivant est consacré a la comparaison expérimentale
des différentes méthodes de caractérisation sur des éléments géométriques de référence. Ensuite, les ob-
servations issues de ce chapitre permettent de proposer, dans le chapitres 4, un modéle de comportement
de ces phénomeénes oscillatoires. Finalement, ce mode¢le sera confronté a des essais de caractérisation sur
des lignes d’admission complexes puis a des essais sur bancs moteurs monocylindre et multicylindre.






CHAPITRE 1

Etude bibliographique

Les ondes de pressions dans la boucle d’air des moteurs a combustion interne sont des phénomenes
bien connus. Cependant ces notions ne sont pas encore parfaitement maitrisées lorsque les géométries
de lignes d’air deviennent complexes. Dans ce chapitre, une premiere partie présentera les différentes
méthodes de modélisations des écoulements non-stationnaires abordées dans la littérature. Ensuite, il
s agira de présenter les méthodes expérimentales de caractérisation de ces phénomeénes aussi bien sur
banc d’organe que sur banc d’essai moteur. L objectif de cette étude bibliographique est alors de se
doter des outils numériques et expérimentaux adaptés a ce travail de recherche.



4 CHAPITRE 1 — Etude bibliographique

1.1 Les méthodes numériques

De par leur mode de fonctionnement, les moteurs & combustion interne sont le si¢ge d’écoulements
non-stationnaires [1, 2, 3, 4]. Ces écoulements sont définis de telle sorte que la pression, la température
et la vitesse des particules gazeuses sont variables dans le temps. En effet, I’ouverture de la soupape
d’échappement libére les gaz briilés générant ainsi une onde de pression dans le collecteur. Du co6té
admission, lorsque la soupape est ouverte, la variation de pression générée par la descente du piston est
transmise a la ligne d’admission d’air. Dans le cas général, une onde est la propagation d’une perturbation
produisant sur son passage une variation réversible des propriétés physiques locales. Elle transporte
de I’énergie sans transporter de matiére [5]. Dans la nature, les ondes peuvent &tre séparées en deux
catégories : les ondes transversales (figure 1.1) et les ondes longitudinales (figure 1.2).

(K Direction de Direction de
‘ ‘ C propagation A B C propagation
A B
Figure 1.1 — Ondes transversales Figure 1.2 — Ondes longitudinales

Les points d’un milieu de propagation se déplacent localement selon la direction de propagation
lorsqu’il s’agit d’une onde longitudinale (exemple : compression d’un ressort) et perpendiculairement
au sens de propagation pour une onde transversale (exemple : vagues, séisme). Dans ce dernier cas, une
grandeur supplémentaire est nécessaire pour décrire ce mode de propagation qui est qualifié de polari-
sation. Cependant, ces deux modes de transmission dépendent principalement du milieu de propagation
[6]. Dans les solides, une onde acoustique possede toujours une composante longitudinale et une com-
posante transversale quelle que soit la nature de 1’excitation. Ces phénoménes dépendent des liaisons
qui existent entre les molécules. Dans les liquides, les deux types d’ondes coexistent toujours, mais les
vibrations longitudinales prédominent. Enfin dans les gaz, les vibrations longitudinales sont pratique-
ment négligeables [5]; leurs effets interviennent au demeurant lorsque la viscosité est prise en compte,
en particulier au niveau des parois qui limitent le domaine de propagation. Les écoulements dans les
systémes d’admission et d’échappement peuvent étre fortement multidimensionnels. Cependant, ceux-ci
sont souvent simplifiés en considérant 1’écoulement comme unidimensionnel [7, 8, 9]. Les équations
fondamentales de la dynamique des gaz ne sont alors traitées que dans une seule coordonnée spatiale.
Elles sont décrites par les expressions suivantes dans le cadre d’un écoulement unidimensionnel [7, 10].

Equation de conservation de la masse - Equation de continuité.

dp Odpu  pudS
% 9z Sdz (4D

Equation du bilan de la quantité de mouvement.

0 0 u? dS
a(pu)+%(pu2+p)+%a+pG:0 12)
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ou la grandeur G est la résultante des forces de frottements pariétales définie par la relation suivante :

f u

G =2u——
“Dlul

(1.3)

Equation du bilan énergétique.

o [ u? P ) u? ~ u? ~ udS
—_— e _— —_— —_— _— —_— _— _—— = 1‘4
at[p + — }+3x {u(pQ+p7_1>]+<p2+p7_1>5d$ PGe (1.4)

Ces équations sont alors non-linéaires et non homentropiques * pour un fluide tel que I’air. Leur
complexité nécessite 1'usage de méthodes de résolutions adaptées. Les méthodes les plus simples sont
les méthodes « vidange-remplissage » qui négligent les propriétés compressibles et non-linéaires de 1’air.
Par la suite, les méthodes de linéarisation acoustiques ont largement été déployées dans les systémes
d’admission d’air des moteurs a combustion interne [11, 12, 13, 14, 15, 16, 17, 18]. En acoustique, cette
hypothése est définie par la propagation en ondes planes [19, 20]. Les figures 1.3 et 1.4 représentent
la réflexion d’une onde de pression a I’extrémité ouverte d’un tube droit [21]. Ces figures illustrent
I’hypothese d’écoulements unidimensionnel dans le tube. Au début de la réflexion, le front d’onde est
clairement plan. Les effets de cisaillement du fluide sur la paroi sont ainsi négligeables sur la déformation
du profil de pression. Cependant, les figures 1.5 et 1.6 montrent la formation d’un front d’onde sphérique
des lors que celui-ci est laissé en champ libre.

Cependant, le niveau des ondes de pression et le fort gradient de température lors de I’ouverture
de la soupape sont tels que les équations linéaires ne sont pas suffisantes pour décrire le comportement
des écoulement non-stationnaires dans le circuit d’échappement. La méthode des caractéristiques est
une méthode de résolution graphique des équations fondamentales qui a ainsi longtemps été la seule
accessible [2? ]. Par la suite, le développement de la puissance des machines de calcul a bénéficié a
la méthode de résolution numérique par différences finies de type Lax Wendroff [22] ou Harten Lax
Leer [7]. La démocratisation de ce type de méthode s’est fortement développée par I’émergence de
codes commerciaux. Cependant, la consommation en temps de calcul a longtemps été un frein a son
développement et la modélisation des éléments fortement 3D (volume de plenum, boitier, filtre,...) reste
assez confuse. Parallélement, nombre de méthodes basées sur la linéarisation de ces mémes équations
a aussi été proposée. Elles ont ’avantage d’étre plus rapides et facilitent ’analyse et la compréhension
des phénomenes de propagation d’ondes. L’ensemble de ces méthodes de résolution est présenté dans
cet ordre dans la section suivante. Ensuite, il sera dressé un état de I’art des méthodes expérimentales
permettant de caractériser les phénomenes d’onde de pression dans les conduits d’admission des moteurs
a combustion interne.

1.1.1 Méthode vidange remplissage

Dans I’étude des transvasements gazeux au sein des lignes d’admission et d’échappement des mo-
teurs, la premicre approche est de ne pas considérer la compressibilité de 1’air. Ainsi, seules les pertes de
charges aux soupapes sont prises en compte [8]. Cependant, CHALET [23] a montré que cette approche
ne permettait pas de prendre en compte les effets des ondes de pression sur le remplissage en air du
moteur.

1. pas d’échanges thermiques entre les particules fluides
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Figure 1.3 — Onde plane rayonnée a I’extrémité Figure 1.4 — Front d’onde se propageant dans
d’un tube [21] I’atmosphere [21]

Figure 1.5 — Front d’onde sphérique suivi d’un
vortex toroidal [21]

Figure 1.6 — Vortex toroidal [21]
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1.1.2 Méthode inertielle

La seconde possibilité est d’ajouter la contribution de I’inertie de la colonne gazeuse des conduits
primaires d’admission et d’échappement par le biais des caractéristiques géométriques de la tubulure.
Par exemple, dans le cas d’un tube droit de section S et de longueur L, le débit peut étre calculé par
[23]:

S Iopre() ~ Paam (2 (1)
ou gy, est le débit masse traversant. Ppo,¢ et Pygp, sont les pressions a chaque extrémité du tube. L’indice
port désigne la chapelle d’admission et adm le milieu extérieur.

Dans le cas d’un écoulement stationnaire ou la différence de pression est indépendante du temps, la
variation de débit reste constante. Cette condition a pour effet de faire tendre le débit vers I’infini. Afin
de pallier a cette lacune, un réservoir (indice res) de volume équivalent a celui du tube est adjoint a une

extrémité de ce dernier. Cette technique porte le nom de méthode inertielle capacitive [23].

L

' D : DPres (t) DPatm (t)

Figure 1.7 — Principe de la méthode inertielle-capacitive

L’expression du débit masse devient

dgm S
thl - Z [pport(t) - pres(t)] (1-6)

Les pressions pport(t) et padm (t) sont supposées connues. Pour déterminer la variation de débit %’—?, la
pression p,.s peut-&tre définie a partir d’un bilan de masse et d’énergie dans le réservoir.

Les deux méthodes précédentes montrent trés rapidement leurs limites dés lors que les écoulements
sont instationnaires et que les propriétés compressibles de 1’air ne sont plus négligeables. C’est pourquoi
un panel de méthodes de résolution numériques a été développé.

1.1.3 Les méthodes acoustiques

Les forts gradients de pression et de température dans les conduits d’échappements ne permettent
pas d’y appliquer la méthode de linéarisation des €quations de la dynamique des gaz. Cependant, de
part des niveaux de pression plus modérés dans la ligne d’admission, les outils de calcul acoustique
sont couramment utilisés pour modéliser le comportement des écoulements instationnaires. En effet, les
équations fondamentales de la dynamique des gaz ont un caractére non-linéaire du fait que chaque terme
comporte des produits d’éléments différentiels [6]. Elles ne peuvent donc pas étre résolues directement
sans simplification ou usage de schémas numériques (discrétisations du calcul dans le temps et dans ’es-
pace). C’est pourquoi I’acoustique propose une simplification des équations de la dynamique des fluides
décrites par les hypothéses formulées dans la premiére partie de cette section. Ensuite, les notions de
réflexion et d’impédance seront développées. La présentation de ces formulations permettra de présenter
les méthodes de modélisation acoustiques appliquées aux lignes d’air des moteurs a combustion interne.
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1.1.3.1 Linéarisation acoustique - Hypothése des petites perturbations

Reprenons les équations fondamentales de la dynamique des gaz obtenues dans le cas d’un écoule-
ment unidimensionnel [9].

Equation de conservation de la masse

ap dp ou  pudS
ge L PrEe g :
ot Yoz Par T S dx (4.7)

ou p(z,t) est la masse volumique et u(z, t) est la vitesse qui dépendent de la coordonnée z et du temps
t. S(z) est la section de la conduite et ne dépend que de la coordonnée spatiale .

Equation bilan de la quantité de mouvement

pu* dS

S dz

La grandeur G représente le terme résultant des forces de frottement pariétal et f est le coefficient de
frottement.

9 d
a(pu)+% (pu* +p) + +pG =0 (1.8)

Avec: G = 2u2%% (1.9)

Equation de conservation de I’énergie

p(y—1)(¢+uG) = <% +ug—i> - a? <% +u%) (1.10)
g est la quantité massique de chaleur apportée par le milieu extérieur.

Rappelons que ce systéme d’équations hyperboliques a été établi pour un écoulement de gaz parfait
compressible dans un tube a section faiblement variable. A ces conditions, nous ajoutons les hypothéses
de linéarisations acoustiques dans un conduit a section constante.

— Fluide parfait : C, et C,, constants donc <y constant

— Ecoulement dans un tube de section constante : S = cte
Fluide non-visqueux : F' =0
L’écoulement est homentropique : ¢ = 0 et S = cte
— Hypothéses de petites perturbations. Le fluide est soumis a une perturbation de faible amplitude

autour de son état d’équilibre.

— Vitesse : . = du fluide initialement au repos
— Pression : p = po + dp

— Densité : p = pg + dp

En négligeant la variation de section du tube, 1’équation de continuité (1.7) devient :

ap dp ou

L’équation de conservation de la quantité de mouvement (1.8) devient :

Ju ou 10p
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En y combinant les hypothéeses de petites perturbations, ces deux équations deviennent :

d(6p) d (ou) d (6u) d(dp) B
51 + po o +0p o + ou B =0 (1.13)
d (ou) d (ou) d (ou) d(éu) 0(p)
pogr + PG poduT - Bpdum s e = 0 (1.14)

Les termes du second ordre étant négligeables, il est alors possible de simplifier ce systéme d’équa-
tion en considérant une transformation isentropique [6, 3]. On obtient ainsi 1’équation d’onde acoustique :

82 5 82
52 (0P) = €055 (p) (1.15)
La grandeur cg correspond a la vitesse du son. Selon BRUNEAU [6], D’ ALEMBERT propose une
solution analytique a I’équation de propagation sous la forme d’une somme d’une onde progressive
(directe) et d’une onde rétrograde.

op = f1(cot — x) + fr1 (cot + ) (1.16)

De la méme maniére, on a :
ou = gr(cot —x) + grr (cot + x) (1.17)
d0p = hr(cot — )+ hyr (cot + ) (1.18)

Lorsque la variation de pression est périodique de pulsation w, 1’équation de répartition des pressions
(1.16) peut s’écrire sous forme trigonométrique :

0p = Bycos {w (t—£>} + Byrcos [w (t—l—ﬁﬂ (1.19)
Co €o
dp = Bycos(wt— kx)+ Byycos (wt + kx) (1.20)

ou k est le nombre d’onde (k = %). Dans la littérature, on trouve cette expression aussi bien sous la
forme trigonométrique que sous la forme d’une exponentielle complexe.

Sp = Olei(wt—kw) B OIIei(wt—kac) (1.21)

ou Cr et Cyr sont des complexes. Sous cette forme la pression correspond a la partie réelle de cette
expression. L’équation de perturbation en vitesse devient :

Su— ﬁ [Cjei(wt—kx) _ CHei(wt—kx)} (122)

1.1.3.2 Réflexion d’onde acoustique

Tous les systémes acoustiques présentent des singularités qui séparent deux « conduits » de sections
constantes (exemple : saut de section). A I’interface de ces deux conduits, une partie de 1’énergie de
I’onde incidente est réfléchie, une autre partie est dissipée et le reste est transmis au conduit adjacent.
Le coefficient de réflexion r permet alors d’exprimer le comportement des ondes au passage des discon-
tinuités en quantifiant la part de I’énergie qui est réfléchie. Ce coefficient s’exprime par le rapport des
amplitudes de pression des ondes réfléchie p~ et incidente p™ a la coordonnée spatiale x.

ry = (1.23)
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1.1.3.3 Impédance

L’impédance acoustique est une notion couramment employée en acoustique et dans le domaine
du remplissage moteur. Dans la suite de ce document, 1’ensemble des géométries sera caractérisé par
cette grandeur. Il est donc nécessaire d’introduire cette notion avec précision. Tout d’abord, I’impédance
acoustique d’un systeéme est définie par le rapport complexe de la pression sur la vitesse volumique dans
le domaine fréquentiel. Son unité est donnée en Pa.s.m. Elle peut étre considérée comme une fonction
de réponse fréquentielle dont la vitesse est la donnée d’entrée et la pression est sa sortie. Dans le cadre
de la propagation d’ondes planes en conduits, I’'impédance au niveau de la section considérée (en x)
s’exprime toujours par le rapport de la pression et de la vitesse volumique. Cependant, cette vitesse
volumique est simplement définie par le produit de la vitesse particulaire par la section du conduit. La
relation (1.24) exprime 1’impédance d’un conduit :

_ o
~ Adu
Au dela de cette notion générale d’impédance, la littérature fait référence a deux notions plus précises
liées au support de propagation. La premicre est 'impédance spécifique qui définit la propriété du
milieu de propagation homogéne (ex : 1’air). Cette quantité se note z ou Z; et est égale au produit de la
vitesse du son et de la masse volumique du milieu. Son unité est en Pa.s.m"!. D’autre part, I'impédance
caractéristique (en Pa.s.m?3) s’applique a un conduit de section S et s’exprime par le rapport entre
I’impédance spécifique et la section du tube.

(1.24)

Z, == (1.25)

Impédance d’une ligne acoustique Précédemment, nous avons déterminé I’expression exponentielle
de la pression et de la vitesse acoustique.

(1.26)

op = Clei(wt—kx) _ Cllei(wt—kx)
Sv = polco [Clei(wtka) _ OIIei(wtka)]

En dérivant ces deux équations par rapport au temps (¢) :
5:(8p) = iw(3p)
3 (1.27)
ot

En insérant les dérivées temporelles de la pression et de la vitesse dans les équations du systéme (1.28).

{a%wm + poch 55 (0u) = 0 (128

po (1) + F5(p) =0

ipow(ou) + 8%(51)) =0

{

{z‘w(ép) + pocd 2 (6u) = 0 (1.29)

(ou) = —ip(‘)"c% op (1.30)
(0p) = —ipowdu

o gl
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Nous avons défini 6p = Z Adu. En dérivant par rapport a x.

) ) d

—(0p) =ZA—(0 ou—ZA 1.31
52 (09) = 245 (6u) + du (131)
Dans I’équation (1.31), les dérivées de perturbation de pression et vitesse sont remplacées par les expres-

sions du systeme (1.30).

—ipowdu = —z’poic%épZA n 5u% (ZA) (1.32)
Cippw = i za? + L (za) (1.33)
poc3 dz
4 zay =i [(ZA)2 - Zﬂ (1.34)
dz pocs ’ '

ou Z, est I'impédance spécifique. Dans un tube de section constante I’équation (1.34) devient :

d wA
—Z =i (72— 7 l.
dz Zpoc% [ ‘] (1.35)

ou Z. est I'impédance caractéristique.

Impédance acoustique d’une ligne de section constante On cherche maintenant a caractériser la
propagation d’une onde acoustique harmonique dans un conduit de section constante.

i
I
I
I
=0 Tz =1

z
Une ligne acoustique de longueur [ et de section A est connectée a une charge acoustique d’im-

pédance Z; en son extrémité x = [. D’aprés GIBIAT et POLACK [24, 25], 'impédance de cette ligne
acoustique est obtenue a partir de I’équation (1.35) et elle est définie en x par I’expression suivante :

g g Zet Z) M0 — (2, = Z) e (136)
(Zet Z) M) 4 (2 — Zy) e R '

Dans les deux paragraphes suivants, on détermine I’impédance d’une ligne acoustique dans les cas
particuliers ou le tube est ouvert ou fermé a 1'une de ses extrémités (en x = [).

Tube fermé a son extrémité Le tube est fermé par une paroi indéformable en abscisse z = [. Le débit
passant par cette section est donc nul (du = 0). Ainsi, d’apres 1’équation (1.24) I’'impédance en x = [
tend vers I’infini.

opy
Ty = = 1.
' s — 0 (1.37)
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Dans ce cas, les acousticiens ont pour habitude de dire que le tube est fermé par une impédance infinie
[11]. Par ailleurs I’expression (1.36) permet de définir I’impédance dans le tube en x = 0.

(Ze + Z)eM — (2, — Z)e~ M

Zx=0)=Z . . 1.38
@ =0) = Ze G )M (2, = Z)e @ (1.38)
D’apres ’expression (1.37),on a :
i — 0= 721> 7, (1.39)
oikl | g—ikl
Z(z =0) = —i% cot (kl) (1.41)

Tube ouvert a son extrémité Le tube est ouvert sur I’atmosphére a I’abscisse £ = [ ou la pression
reste constante ép = 0

opy
7 =— =0 1.42
! Adul ( )

Ayant Z; = 0, I’utilisation de I’expression (1.36) permet de définir I’impédance dans le tube en x = 0.

eikl _ efikl
Z = —i%2 an (k1) (1.44)

Impédance de radiation De la méme maniére que précédemment, on définit I’'impédance de radiation
par le rapport de la pression sur la vitesse acoustique dans le plan de réflexion [19] en(x).

dp(z) Pr +Dps
2y = = pocot— L 1.45
SR TIE B S (14

A partir de la relation (1.23), I’'impédance ou I’impédance spécifique { peut s’exprimer en fonction

du coefficient de réflexion :
Cpstpy L4

Co = T = (1.46)
) p;:r — Pz 1- Ty
Réciproquement le coefficient de réflexion, s’exprime en fonction de I’impédance spécifique :
Gz —1
Ty = — 1.47
= e (1.47)

Notions de résonances de conduits A partir des impédances étudiées précédemment, il est alors pos-
sible de définir les modes de résonances associés a la géométrie des tubes droits.
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Tube ouvert a une extrémité et fermé a Pautre L’équation (1.41) fournit I’impédance en x = 0 d’un
tube fermé en x = [. De plus, nous avons vu que I’impédance d’une terminaison ouverte sur le milieu
extérieur est nulle (équation (1.42)). On a donc :

. PoCo

—i228 cot (ki) = 0 (1.48)

= kol = 2:;0[ — (2n — 1)% (1.49)

sf = (n- 1)2—3 avecn —=1,2,3,... (1.50)
- 2n4i T l=(2n- 1)% (1.51)

On dit alors que le tube résonne en quart de longueur d’onde [3]. La fréquence correspondante a n = 1
est appelée la fréquence de résonance fondamentale et les n'**™¢ fréquences suivantes définissent les
harmoniques du régime vibratoire.

Tube ouvert a ses deux extrémités L’impédance en x = 0 d’un tube ouvert en x = [ est donnée par
I’équation (1.44). Pour un tube qui est ouvert a ses deux extrémités (Z(x = 0) = Z(z = 1) = 0),ona

donc 1’égalité suivante :
. P0C0o

Z(x=0)= —i tan (kl) =0 (1.52)
P

= kol = %l —nr (1.53)

@f:% aveen—1,2,3,. .. (1.54)

Le tube ouvert a ces deux extrémités résonne ainsi en demi longueur d’onde. 1l en va de méme pour
un tube fermé a ses deux extrémités pour lequel on a :

cot kol — oo & kol = nr (1.55)

1.1.4 Notions de pertes par amortissement

Dans cette section, nous allons décrire les modeéles d’amortissement des ondes planes dans les
conduits lisses. Nous dissocions 3 types d’amortissement :

— Pertes visco-thermiques en absence d’écoulement moyen

— Effets convectifs

— Influences de la turbulence

Amortissement en absence d’écoulement moyen Bien que le fluide ait été défini non-visqueux,
il est courant d’intégrer les pertes visco-thermiques sous forme de forfait d’amortissement en remplagant
le nombre d’onde & par le nombre complexe 3 [6, 19, 26]

5:%+a(1_¢):§_m (1.56)
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ou « est le coefficient de pertes visco-thermique pour la propagation d’une onde plane dans un tube

de rayon a [27, 20].
1 1
(- )V

ou v est la viscosité cinématique locale et Pr est le nombre de Prandtl.

1 vw

oy = (1.57)
aco 2

Effets convectifs Lorsque les phénomeénes de propagations d’ondes dans les conduits sont soumis
a un écoulement constant, les nombres d’onde des ondes propagatives directes kT et rétrogrades k£~ s’en
trouvent affectés. La littérature est trés prolifique dans le domaine et fournit de nombreux mod¢les dont
PETERS [28] a dressé une liste des principaux acteurs et qui peut étre complété par I’étude expérimentale
de I’amortissement proposée par ALLAM [20]. En ce qui nous concerne, on s’intéressera aux modeles
simples déja éprouvés par les spécialistes en acoustique. De ce fait, I’article de DAVIES [19] déja précé-
demment cité fait office de référence en la matic¢re. Les expressions suivantes expriment la dépendance
des nombres d’ondes a la présence d’écoulement.

1+M 1-M
ou M est le nombre de MACH. Dans cette relation, I’amortissement a été négligé. Ainsi, les équations
(1.21) et (1.22) deviennent :

(1.58)

p(z,t) = pT(0)exp (i(wt — kT2)) ut(x,t) = ut(0)exp (i(wt — kT2)) (1.59)

p (z,t) = p~(0)exp (i(wt + k™)) u (z,t) = u (0)exp (i(wt + k™)) (1.60)
L’influence du nombre de Mach a déja été étudi¢ par RONNEBERGER. Lorsque 1’épaisseur de la couche

limite acoustique 4 = \/% est petite devant I’épaisseur de la sous-couche visqueuse 0; ~ 105
d’un écoulement turbulent en conduite (ou v* = /Topo est la vitesse de friction), la théorie quasi-
laminaire permet d’estimer assez précisément 1’amortissement de 1’onde acoustique. Au premier ordre,
le coefficient d’amortissement ne dépend que du nombre de Mach de 1’écoulement moyen.

Bo _ Bo

+77 e
k_1+%M b 1— BoM

(1.61)

1.1.4.1 Application simulation moteur

La linéarisation des équations fondamentales permet I’emploi de solution analytiques plus simples et
donc un calcul plus rapide. Les modéles les plus simples permettent de déterminer les fréquences propres
du systéme sans prétention de prédiction de performance. Dans leur modéle acoustique, TABACZYNSKI
[29] et BROOME [30] assimilent la ligne d’admission a un résonateur de Helmholtz. A la recherche de
I’accord acoustique parfait, on peut trouver dans certains milieux des régles métier empiriques de calage
acoustique de ligne d’admission et d’échappement. Ne se basant qu’uniquement sur la fréquence de réso-
nance du systéme, ces lois affirment que la fréquence d’excitation moteur doit étre calée sur une harmo-
nique définie ou encore un ratio arbitraire de cette derniére. Ces constatations sont souvent effectuées sur
un type de moteur et sont rarement transportables. D’autres auteurs sont moins catégoriques et préférent
proposer des modeles de prédiction du remplissage par le biais de simulations numériques [9, 21, 31]. La
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méthode de simulation acoustique consiste a considérer le systéme piston-cylindre-soupape d’admission
comme ’excitateur d’une charge acoustique que constitue la ligne d’admission. De ce fait, la princi-
pale méthode consiste a convoluer le débit d’excitation par I’impédance du systéme d’admission pour
obtenir le profil de pression. L’impédance utilisée dans ce type de calcul peut-étre calculée a partir des
caractéristiques géométriques ou issue directement de mesures d’impédance.

Modélisation de la source de débit Le modele acoustique de remplissage proposé par HARISSON [16]
considere que le débit instantané a travers la soupape est connu et découplé des variations de pressions
amont soupapes. Le débit n’est alors défini que par la variation de volume du cylindre et la section de
passage de la soupape.
dVg S
, = —22¢ (1.62)
dt S
ou g—”; est le rapport entre la section de passage au niveau de la soupape et la section de référence du sic¢ge
de soupape. Par ailleurs, DESMET [4] propose quant a lui un mode¢le plus élaboré qui prend en compte la

pression dans la chapelle d’admission. Ce modele de débit masse ¢ a la soupape est défini par 1’équation

1.63: )
Pl~ V dP
q=po {FJ {Sp‘/}) - %E} (1.63)

V. 1
Avec:V = _e{e—k —cos@+m—\/m2—sin92} (1.64)

2 le—1
cos 0 ]

m?2 — sin 62 (1.65)

Vp = —wrsind {1 +
Dans cette formulation, V), est la vitesse du piston. Le développement en série de Fourier de 1’équa-
tion 1.63 conduit a une expression du débit sous la forme d’une somme de fonctions harmoniques.

0
q:qo+20ncos%+an (1.66)
n

Avec : Cp, = /a2 + b2 et , = arga, — ib,

Modélisation de la charge Comme 1’a établi DESMET, faire I’hypothése que le débit est une fonction
périodique de I’angle de rotation et de période 47 permet de proposer une formulation analytique sous la
forme d’une série de Fourier. L’expression de I’impédance étant elle aussi transposable dans le domaine
de Fourier, le calcul de la convolution analytique est plus simple et adaptée aux moyens de calculs de
1I’époque.

no
p:po+ZCn]Z]nV0 cos (7 +an+0(nyo)> (1.67)
n

Cependant, ces expressions peuvent, aujourd’hui, se calculer directement sous leur forme brute aux
moyens des outils de calculs scientifiques tels que MATLAB. La pression temporelle dans le conduit
d’admission est alors obtenue par la transformée de Fourier Inverse du produit de convolution entre le
débit d’excitation et I’impédance de la charge acoustique.

P(t) = IFFT U (f) x Z1 () (1.68)
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Cette méthode propose des résultats cohérents et permet d’avoir une idée du comportement de la pression
dans la ligne. Mais la qualité des résultats ne permet aucune prédiction fiable sur le remplissage.

Néanmoins, 1’inconvénient majeur de ce type de méthode est le découplage du débit par rapport a la
pression instantanée déduite au niveau de la soupape d’admission. En effet, dans ce cas, la présence des
pulsations de pression dans la chapelle d’admission n’affecte pas le débit a travers la soupape puisque
il est imposé. 1l est alors nécessaire de procéder a une succession d’itération de calculs sur plusieurs
cycles. Le débit d’un cycle est calculé a partir des profils de pression du cycle précédent. L’intégration
de ce débit sur un cycle donne ainsi acces a une image du remplissage mais est trés coliteuse en temps de
calcul. La transformée de Fourier du débit est calculée sur un ou plusieurs cycles complets. Ceci ralentit
la convergence de la simulation. De plus, MORSE [32] avait déja proposé une approche semblable dés
1938 dans laquelle il souligne que cette estimation de la pression n’est pas valide si I’amplitude de
pression est trop importante. Par conséquent cette approche n’est valable qu’en dehors du domaine de
résonance de la ligne d’admission. Or, 1’objectif d’une telle étude est justement 1’étude de I’impact de
ces résonances sur le remplissage.

1.2 Méthode des caractéristiques

Les méthodes des caractéristiques s’appuient sur la transformation d’un systéme d’équations aux dé-
rivées partielles en un systéme aux dérivées ordinaires par une méthode de résolution graphique [3, 4].
Cependant, cette technique n’est pas conservative [9] et elle présente I’inconvénient de ne pas prendre
en compte les chocs [7]. Ceci contraint a 1’utilisation d’un modéle complémentaire (relation de RAN-
KINE-HUGONIOT) pendant les phases de chocs. Pour ces raisons, cette méthode ne sera pas étudiée plus
en détails dans ce document. Néanmoins BOREL [3] traite parfaitement ce formalisme et son ouvrage
comporte une partie trés compléte dédice a la méthode des caractéristiques appliquée aux moteurs a
combustion interne.

1.3 Méthode des différences finies

La méthode des différences finies est aujourd’hui la méthode de simulation d’écoulement la plus
utilisée par les outils de simulation moteur tels que GT-Power [33], LOTUS [34], WAVE [35] ou encore
BOOST [36] pour les plus connus. Ces codes de calculs ont fortement bénéficiés des travaux de WINTER-
BONE, PEARSON [9] [8] [37] et BLAIR [38] [21]. En effet, leurs ouvrages constituent une bibliothéque
de modéles permettant une modélisation compléte d’un moteur a combustion interne. La méthode de
résolution par différences finies est également celle qui a été retenue au sein de I’équipe Energétique et
Moteurs a Combustion Interne (EMCI) pour la modélisation de I’admission et de I’échappement dans le
code interne SELENDIA [7].

1.4 Meéthode des volumes finis

Comme la méthode des différences finies vue précédemment, la méthode des volumes finis est une
méthode de résolution numérique des équations aux dérivées partielles. Le bilan des flux est ainsi déter-
min¢ par la méthode des résidus pondérés appliquée a un volume de contréle. Développée par SPALDING
et PATANKAR cette méthode a pour grand avantage d’étre conservative et de pouvoir résoudre les pro-
blémes non-linéaires. Aujourd’hui cette méthode est couramment utilisée dans I’industrie et la recherche.
Elle permet d’optimiser les géométries afin de limiter les pertes de charges dans les conduits d’air avec
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une bonne fiabilité. Mais pour ce qui est des simulations d’écoulements instationnaires, son temps de
calcul la rend inapplicable malgré la grande précision de ses résultats.

1.5 Les méthodes de mesure et de caractérisation

Au cours de ce chapitre, nous traiterons des différentes méthodes permettant de caractériser le com-
portement des écoulement instationnaires dans les conduits d’air des moteurs a combustion interne. Dans
un premier temps, nous aborderons les méthodes de mesures d’impédance acoustique que nous disso-
cions des méthodes suivantes de par les niveaux de pression mis en jeu. Ensuite, nous détaillerons les
bancs d’essais dont les niveaux de pressions sont comparables a ceux qui régnent dans les conduits d’air
des moteurs. Nous cloturons finalement ce chapitre par la description des méthodes de mesures utilisées
directement sur banc d’essai moteur.

1.5.1 Banc d’impédance

En considérant que le comportement dynamique des lignes d’air est assimilable a celui rencontré
dans un probléme acoustique, il est naturel d’utiliser les moyens de caractérisation propres a ce domaine
tels que les bancs d’impédance acoustique [39, 40].

1.5.1.1 Mesure d’impédance

L’impédance est définie par le rapport de la pression et de la vitesse acoustique (section 1.1.3.3).
La mesure de ces deux variables est réalisée par des mesures directes ou indirectes aux moyens de
deux capteurs. Pour effectuer ces mesures, il existe des dispositifs de mesure constitués d’un capteur
de pression et d’un débitmetre ou bien de deux capteurs de pressions. D’autres montages permettent
d’évaluer la vitesse a partir de la source d’excitation, a défaut de mesures. Ces signaux ainsi mesur¢s,
ou évalués, e et u expriment les valeurs physiques de pression P et de vitesse U a travers la matrice de
transfert (de réponse), comme formulé ci-dessous [40] :

(Z> N w (5) (1.69)

Matrice
de réponse

ou la matrice de réponse est caractéristique de la chaine de mesure et de la ligne acoustique.
L’impédance étant définie par Z = g, elle peut étre directement exprimée par le rapport des signaux
e et u définis par les deux équations du systeme (1.69) [41, 42, 43],

e (Z+P)
E_R(Haz)

(1.70)

ou R = %, B = etd= g sont complexes et dépendant en fréquence des paramétres et caracté-
ristiques des capteurs. Les sous sections suivantes décrivent plus précisément les matrices de réponses
relatives a chaque dispositif expérimental [40].
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1.5.1.2 Capteur d’impédance avec sources de vitesse volumique

Le moyen le plus efficace pour obtenir I’impédance est de mesurer la pression et la vitesse volumique
dans un méme plan (le plan de référence). Ainsi, les signaux e et v mesurés par le microphone et le
capteur de vitesse sont respectivement proportionnels aux valeurs de pression et vitesse P et U.

m n R. O
= 1.71
( p q) < 0 uRu> (L7)
e R,
- = —Z 1.72
" R, (1.72)
En réalité, il est tres difficile de mesurer directement la vitesse acoustique. C’est pourquoi, une source

de vitesse continue est couramment utilisée dans ce genre de configuration. La vitesse volumique n’est
alors plus une inconnue puisqu’elle est imposée (figure 1.8).

Source Haut-Parleur

: :

Microphone Microphones
Figure 1.8 — Capteur d’impédance avec source Figure 1.9 — Deux capteurs de pressions dont
de vitesse volumique I’un est proportionnel a la vitesse volumique

Les figures 1.9 et 1.10 représentent deux méthodes d’estimation de la vitesse par la mesure de la
pression dans la chambre de compression. La méthode illustrée par la figure 1.9 mesure une pression
dans le volume clos de la chambre de compression qui est proportionnelle a la vitesse de 1’autre coté du
haut parleur. L’autre méthode proposée par la figure 1.10 montre que la sortie du capillaire dans la charge
acoustique constitue la source de vitesse. Cette vitesse est alors proportionnelle a la pression mesurée par
le microphone se trouvant du méme coté du haut-parleur.

Microphones L
L\ D
Haut-Parleur / \ Haut-Parleur _L T
\ 150352
slls | =T

\ Capillaire

plan d
référenc

f

Figure 1.10 — Deux capteurs de pressions dont

1’un est proportionnel a la vitesse volumique Figure 1.11 = Méthode Deux Microphones
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1.5.1.3 Deux capteurs de pression

Enfin, la méthode de mesure d’impédance acoustique la plus utilisée aujourd’hui est la méthode de
mesure dite « deux microphones » ou encore « Full Plane Wave Decomposition » [39, 41, 44, 27, 20, 45,
46, 47, 39, 41, 48]. Le dispositif expérimental de cette méthode est composé d’un haut-parleur comme
source d’excitation et de deux microphones disposés en séric. Comme le montre la figure 1.11, cette
technique mesure I’impédance au niveau de la section entre les deux micros qui est alors considérée
comme le plan de référence.

Comme dans la majorité des méthodes acoustiques, la vitesse est considérée localement proportion-
nelle au gradient de pression. Ce qui permet d’écrire le systéme suivant :

P2\ feosT'L 0 Py (1L73)
pop2 )\ 0 ZsinTL) \Ug '

La position du plan de référence n’est pas figée et varie selon les auteurs et les dispositifs. Il peut se
trouver au niveau d’un capteur qui devient le capteur de référence [41] ou se positionner au niveau de
I’interface entre la téte de mesure et la charge acoustique [4]. C’est ce dernier choix qui semble le plus
judicieux dans ce type de mesure car il s’agit de caractériser la charge acoustique et non une partie de
la téte de mesure. Néanmoins, quelle que soit la position du plan de référence adoptée, la démarche de
calcul reste la méme.

1.5.2 Les méthodes de calibrations

Afin de fermer ce systéme d’équation, il est nécessaire de calibrer la chaine de mesure. DALMONT
[49] propose une méthode de calibration partielle dont un modele de capteur est postulé a priori. Dans
ce cas, la phase de calibration consiste a déterminer expérimentalement les paramétres du modéle de
capteur. Cette méthode de calibration est parfaitement décrite par ’auteur mais n’est pas adaptée aux
types de capteurs que nous envisageons d’utiliser. Par ailleurs, V GIBIAT [41] propose une méthode de
calibration plus adaptée a nos besoins. Il s’agit de la méthode TMTC (Two Microphones Three Calibra-
tions) qui est a I’origine une méthode de mesure d’impédance acoustique d’instrument de musique. Elle
a ¢té développée dans le but d’obtenir un procédé simple (moyens peu onéreux), reproductible et insen-
sible au bruit ambiant (pas besoin de chambre anéchoique). Cette méthode de calibration a par la suite
été fortement employée non seulement dans le cadre d’applications acoustiques mais également dans le
domaine du remplissage moteur par le service Remplissage de la société Renault a LARDY [48]. Le dis-
positif expérimental est décrit plus en détail dans le chapitre 2. Lors d’une caractérisation expérimentale,
une excitation monochromatique de ’air est produite par un haut-parleur, tandis que deux microphones
enregistrent la pression a deux positions de la « téte de mesure ». Cette méthode est congue pour mesurer
I’'impédance au plan de référence, qui correspond a I’embouchure de 1’élément a étudier. Comme il a été
admis précédemment, les signaux s; et so enregistrés par les microphones peuvent étre exprimés par une
combinaison linéaire de la pression p et de la vitesse acoustique v au niveau du plan de référence.

{51 = ap + Bpcu (1.74)

S9 = p + dpcu

ou a, [, 7y et § sont des paramétres liés a la configuration du systeme. On pose Z I’'impédance de la cavité
a mesurer :

Z==: (1.75)
u
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~N

Figure 1.12 — Croquis de la Méthode TMTC [41]

On définit y comme le rapport des signaux enregistrés par les microphones :

S2  yZ+dpc

_ 22 d 1.76
Y s1 aZ+ Bpc (1.76)
d’ou : 5 Ayt B
Z = pcﬂ = pc v+ (1.77)
ay —° Y—Yo
avec :
A= B (1.78)
o
B = 9 (1.79)
o
vo =2 (1.80)
o

Le probléme est désormais paramétré par les coefficients sans dimension A, B, et yg. Ces trois
coefficients peuvent étre déterminés par mesure de cavités dont les impédances sont connues. Ce sont
les trois caractérisations auxquelles fait référence la méthode TMTC de GIBIAT [24]. Pour la premicre
mesure on utilise une plaque plane pour fermer la téte de mesure au niveau du plan de référence. Cette
« cavité » d’impédance Z infinie fournit directement la valeur de . Ensuite, les calibrations des deux
autres cavités permettent d’obtenir deux nouvelles mesures 3’ et y” qui sont le rapport des signaux
provenant des deux capteurs. Les impédances acoustiques Z’ et Z” de ces deux cavités étant supposées
connues , il est possible d’établir les relations suivantes :

A (Y —y) = Ay +B (1.81)
Z"(y"—w) = Ay +B (1.82)

Ou Z' et Z" sont les impédances adimensionnées par pc. Les constantes A et B caractérisant la téte
de mesure peuvent alors étre déterminées par les équations (1.83) et (1.84).

Z! (y/ _ yo) _ Z/l (y/l _ 3/0)
A = " (1.83)
Z// v/ o Z/ o/
B — Y (?J yo? ”y (y yo) (1.84)
v -y
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En remplagant les valeurs de A et B dans 1’équation 1.77 on obtient la valeur de I’impédance Z d’une
cavité quelconque (ex : embouchure de clarinette, répartiteur d’admission,...) en fonction de la mesure .

Z'W —y) ="+ 2" — ) — )
(Y —vo) (¥ —v")

Z = pc (1.85)

Selon GIBIAT [41], cette procédure de calibration permet d’éliminer les principales sources d’er-
reurs :

— Il n’y a pas besoin d’avoir un signal d’excitation acoustique parfaitement reproductible.

— Les deux microphones ne sont pas nécessairement les mémes.

— Les microphones peuvent étre couplés a la téte de mesure a travers des champs acoustiques.

— Indépendance vis a vis de ’amplitude du signal.

— Toute perturbation engendrerait des résultats incohérents.

1.5.3 Cas de la téte parfaitement cylindrique

Cette méthode a été établi pour une téte de mesure dont la géométrie était indéterminée. Par ailleurs,
I’auteur propose une simplification de sa méthode de calibration dans le cas ou la téte de mesure est
parfaitement cylindrique et la cavité étudiée s’adapte a la téte de mesure par une section circulaire et de
diamétre identique. Ce qui nous conduit aux expressions explicites des fonctions de calibrations A, B et
1o dans le cas idéal :

. (ck\ sin(kLy)

A4 = Z(w)cos(kLl) (1.86)
[ ck sin (kL)

B = z<w>7ws(kh) (1.87)
~ cos(kLg)

Yo = m (1.88)

1.5.3.1 Placement des microphones

Le placement des microphones n’est pas a proprement parler lié¢ a la méthode de calibration TMTC
mais plus généralement a la méthode de mesure « Deux Microphones ». En effet, GIBIAT [41] précise
que I’espacement entre deux micros doit respecter un écartement adapté a une gamme de fréquence
privilégiée. Ces précisions avaient d’ailleurs été clairement explicitées par DESMET [39] [4] dans Ia
présentation de la méthode « Deux Microphones ». Selon ces deux auteurs, 1’écartement optimum est égal
a % ou ) est la longueur d’onde mesurée. En effet, si I’écartement entre deux microphones est proche d’un
multiple de la longueur d’onde (ik (L1 — Lo) = 1), lamesure de I’impédance Z sera imprécise. La méme
difficulté de mesure est rencontrée pour un multiple de % (tk (L1 — Ly) = —1). Différentes positions
de microphones sont donc nécessaires pour couvrir un spectre de fréquence suffisamment large, par
recouvrement des mesures. En considérant que la précision de mesure est acceptable pour un écartement
de % a %, I’utilisation de quatre microphones permet de balayer toute la plage de fréquence utile qui
couvre un spectre de 10Hz & 10kHz pour ’installation de GIBIAT [41]. L’écartement précis de chaque
doublet microphonique dépend de chaque dispositif expérimental dont un exemple est détaillé dans le
chapitre 2.
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1.5.3.2 Eléments de calibration

Un soin particulier doit étre également porté au choix des éléments de calibration [41, 48] car ils
doivent étre d’impédances différentes entre eux mais également de celle de 1’élément a mesurer. Leurs
longueurs caractéristiques (L' — L") doivent étre différentes de 3§ pour éviter que ' = yo. La différence
(L' — L") doit elle aussi étre différente de 4 car nous aurions dans ce cas Z’ et Z” trop semblables. Pour
des raisons identiques, il faut également éviter que L’ et L” soient proches ou égales de % . L’ensemble
de ces précautions est nécessaire pour garantir la qualité et la précision de la mesure. Les charges acous-
tiques permettant de réaliser les calibrations admettent une certaine erreur géométrique. A ceci s’ajoute
une erreur sur la température. Cette erreur n’est pas uniquement due a I’erreur de mesure de température
mais a la différence entre la calibration et la mesure d’impédance. Il faut donc prendre en compte que la
calibration induit aussi des erreurs par la méthode TMTC.

1.5.3.3 Sources d’excitation

Les sources destinées a exciter le systéme peuvent étre variées tant par le matériel que par les signaux
utilisés. Dans la littérature, les excitateurs peuvent étre des émetteurs piezoclectriques, des microphones
de cartridge utilisés comme source, des ionophones (haut-parleur a plasma) ou bien des excitateurs a
piston. On en conclut que n’importe quelle source acoustique peut servir d’excitateur. Il est alors naturel
que le haut-parleur ou la chambre de compression soient les plus répandus dans ce type de méthodes.
En ce qui concerne les signaux d’excitation, ils peuvent également étre de plusieurs types suivant les
applications. On ne retiendra que les trois signaux les plus régulierement utilisés qui sont le bruit blanc,
le balayage de sinus et le chirp.

Bruit blanc Un bruit blanc est la réalisation d’un processus aléatoire dans lequel la densité spectrale de
puissance est la méme pour toutes les fréquences.

Lent balayage de sinus Cette méthode consiste a émettre un signal harmonique monochromatique et
a balayer lentement toutes les fréquences désirées de maniere a ne mesurer la réponse que d’une
seule fréquence d’excitation a la fois [4].

Chirp Un « chirp » est par définition un signal pseudo-périodique ¢ modulé en fréquence autour d’une
fréquence porteuse et également modulée en amplitude par une enveloppe a dont les variations
sont lentes par rapport aux oscillations de la phase ¢ :

c(t) = a(t)e®?) (1.89)
La partie réelle de ce signal est tout simplement :
c(t) = a(t)coso(t) (1.90)

On considére souvent le cas particulier du « chirp » a rampe de fréquence linéaire et a enveloppe
constante A qui est tellement courant d’utilisation que 1’on a tendance a ramener la notion de
« chirp » a ce seul cas particulier (figure 1.13) :

C(t) _ Aei(a.t+b).t+c (191)
Si le signal est de durée T, débute a ¢t = O et balaie la bande de fréquence A f centrée sur fy, ce
signal s’écrit :

(1.92)

C(t) _ A€i27r(fo+%'t_%)t si0 S t < T
0 sinon
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Figure 1.13 — Chirp linéaire

Le choix de I’excitation dépend de trois facteurs : le rapport signal/bruit, la fréquence de résolution et
le temps disponible pour réaliser 1’essai. En ce qui concerne le matériel, ¢’est évidement le haut-parleur
qui est I’excitateur le plus répandu en acoustique. Une excitation par lent balayage de sinus permet le
meilleur rapport signal sur bruit mais est trés long dans sa mise en ceuvre, tandis que le chirp et le bruit
blanc sont plus rapides [48].

1.5.4 Bancs d’organes

Dans cette section nous abordons les moyens d’essais spécifiquement destinés a la caractérisation
des systéemes d’admission d’air.

1.5.4.1 Tube a Chocs

Le "tube & choc" tel qu’il est installé au Laboratoire de Mécanique des Fluides (Ecole Centrale
de Nantes) est une réminiscence du tube de KUNDT [5]. Le premier tube a choc mis au point par Paul
VIEILLE en 1899 est classiquement constitu¢ d’un tube fermé a ses deux extrémités au milieu duquel une
membrane sépare deux milieux gazeux au repos (voir figure 1.14). Les deux compartiments se trouvant
dans des conditions de pression différentes, la rupture de la membrane engendre une onde de compression
dans le compartiment basse pression et réciproquement, une onde de détente dans le compartiment haute
pression qui se propage dans le sens inverse. La rupture de la membrane étant suffisamment brutale,
une transition de la phase déflagrante a détonante s’opére sous certaines conditions de températures et
de pressions (différence de pression entre les deux milieux). L’onde de choc ainsi formée se propage a
vitesse supersonique dans le tube. Cette méthode permettant une ¢lévation brutale de la température au
passage de I’onde est couramment utilisée pour étudier les propriétés de certains gaz. Dans le cas du
moyen d’essai de I’Ecole Centrale de Nantes, ce dispositif a été mis en place par CHALET dans le cadre
de sa thése [7] portant sur la modélisation des phénomenes instationnaires dans les conduits d’admission
des moteurs a combustion interne. Ce banc "tube a choc" Iui a permis de valider expérimentalement sur
diverses géométries (tubes, ¢largissement brusque, restriction de section, papillon, volumes, etc. ) les
modéles numériques utilisés dans le code de calcul ONDEMI [7]. Ce dispositif expérimental ayant été
réinvesti dans le cadre de cette theése, il est décrit plus en détails dans le chapitre 2.

1.5.4.2 Banc dynamique

Le « Banc Dynamique », a I’origine développé par la société SOLVAY (puis par MANN+HUMMEL
FRANCE), est un dispositif expérimental destiné a caractériser le comportement dynamique des réparti-
teurs d’admission [50, 51]. L’objectif de ce moyen est de mesurer la réponse en pression du répartiteur
d’admission excité par une variation de débit, en analogie avec 1’arrét du débit lors de la fermeture de
la soupape d’admission des MCI. Afin de balayer une gamme de fréquence la plus large possible, 1’ex-
citation est réalisée par une rupture brutale de débit (tempsdefermeture < 0,5 ms). En effet, un débit
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Figure 1.14 — Principe d’un essai Tube a choc

stationnaire est préalablement établi dans le conduit soumit a 1’étude. Ensuite, un obturateur ferme ra-
pidement 1’orifice par lequel 1’aspiration était effectuée. Cette rupture brutale de débit, semblable a une
fermeture de soupape, génére une onde de pression dans le circuit d’air. Ces signaux de pressions sont
ainsi mesurés a proximité du lieu d’excitation (a I’intérieur du conduit). Ce banc d’essai a également pris
une part importante dans ce travail de recherche et est décrit avec plus de précisions dans le chapitre 2.

1.5.5 QUB SP (Single Pulse) Unsteady Gas Flow Experiemental Apparatus

Gordon BLAIR [21] propose un montage assez similaire, « dans 1’esprit », aux deux bancs présentés
précédemment. Une guillotine sépare un volume fortement pressurisé de la ligne a étudier. Cette guillo-
tine est ensuite activée, en ouvrant et fermant trés rapidement ’orifice entre le tube et le volume. Cette
action libeére ainsi une onde de pression solitaire qui va se propager dans le systéme a étudier. L’inconvé-
nient de cette méthode est le manque de maitrise de la vitesse d’ouverture de la guillotine puisqu’elle est
actionnée par un coup de marteau. Néanmoins, ce dispositif présente 1’avantage de pouvoir chauffer 1’air
qui sera admis dans le tube, ajoutant ainsi un gradient de température a I’onde de pression. Ce dispositif
est alors parfaitement adapté a 1’étude de lignes d’échappement.

1.5.6 Mesure directe sur Banc d’essais moteur

HARRISON [14] propose une description des méthodes de mesure des ondes dynamiques dans les
ligne d’admission des MCI. Les méthodes de mesure optique (LDA, PIV, ...), bien que trés perfor-
mantes, ne sont pas développées ici. En effet, elles nécessitent un aménagement particulier qui ne les
rend pas adaptables facilement a tout type de moteur. D’autre part la caractérisation des écoulements
non-stationnaires requiert également une mesure de débit moyen. Pour cela, un volume tampon est trés
souvent adapté en amont de la ligne d’admission [21, 14] pour permettre de stabiliser 1’écoulement.

1.5.6.1 Montage expérimental

Dans son étude, HARRISON réalise I’ensemble de ses mesures sur un moteur monocylindre a allu-
mage commandé Ricardo E6 de 0,5 litre de cylindrée, sans combustion [26]. Le systéme d’admission est
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Figure 1.15 — Dispositif QUB SP couplé a un tube droit [21]

alors un simple tube droit a I’extrémité duquel se trouve un volume tampon. Ce dispositif expérimental
est représenté par la figure 1.16 et permet de mesurer le débit stationnaire qui passe a travers le moteur.
GRITSIS [52] spécifie que la boite a air a un effet négligeable. Cette méthode sera d’ailleurs réinvestie
dans le cadre de nos propres essais sur monocylindre au chapitre 5.

1.5.6.2 Méthodes expérimentales et résultats

La méthode la plus simple a mettre en ceuvre est la mesure temporelle de pression. Les capteurs de
pression instantanée peuvent-&tre localisés sur les primaires d’admission et d’échappement. Dans ce cas,
il est courant de chercher a positionner le capteur le plus proche possible de la culasse afin d’avoir un
meilleur apergu de la pression en amont des soupapes. Le tracé de ces résultats de mesures permet d’avoir
une visualisation rapide des oscillations de pression d’admission ou d’échappement dans le cycle moteur.
Lorsque le moteur fonctionne a régime constant les signaux mesurés sont périodiques. 11 devient alors
naturel d’y appliquer I’analyse de Fourier comme proposé par HARRISON [14]. La figure 1.17 représente
la mesure temporelle de pression au niveau du capteur échantillonné a 4096 Hz et sa transformée de Fou-
rier sur 2048 points. Une fenétre de Hanning glissante avec chevauchement de longueur variable permet
d’obtenir des Transformées de Fourier valides a partir de séquences d’acquisition de taille modeste.

Compte tenu de la distance entre le capteur et la soupape, un déphasage en degré est effectué pour
connaitre I’évolution de la pression a la soupape. Le premier pic de fréquence de la figure donne une
estimation du régime du moteur (pour un moteur 4 temps).

Regime moteur = f0 x 120¢r /mn (1.93)

La fréquence du pic dominant peut fournir une estimation de la longueur acoustique du conduit

d’admission dans le cas ou sa résonance est de type quart d’onde.
c

r=—" 1.94

@ 1) (159

x est la longueur du conduit primaire, c¢ est la vitesse du son et fi est la fréquence dominante. En

prenant pour exemple les résultats de mesure fournis par HARRISON sur la figure 1.17, cette fréquence

est égale a 64 Hz et correspond a la quatrieme harmonique moteur. Pour une vitesse du son de 343
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Figure 1.17 — Profil de pression temporel et son module de transformée de Fourier. Motorisé a 1891 rpm
(trait continu), avec combustion a 1866 rpm (trait discontinu) [31]

m/s, I’estimation de la longueur acoustique du conduit primaire est de 1,34 m. D’apres la figure 1.16 la
longueur réelle du conduit est de 1,4 m. On en conclut que cette méthode est un outil d’analyse primaire
qui ne permet pas réellement de caractériser une ligne d’admission complexe. A partir de la mesure
d’un seul capteur de pression, il est impossible d’accéder a la vitesse instantanée locale. Il est également
impossible de découpler I’impédance du systeme d’admission de la source d’excitation moteur. Les
méthodes suivantes tentent alors de combler cette carence sur I’information de vitesse instantance.

Décomposition d’onde La méthode de « Décomposition d’onde » décrite par HARRISON est tout sim-
plement la méthode de mesure « deux microphones » appliquée aux essais moteurs. Dans ce contexte, on
considere 1’onde de pression s’initiant a 1’ouverture de la soupape d’admission et se propageant jusqu’a
I’extrémité ouverte du tube ou elle est fortement réfléchie. Ces ondes sont classiquement décrites par une
composante positive PT et négative P~ suivant les coordonnées spatiales de référence.

P (1.7 t) — erei(wtfka:) + pfez(thrkx) (1.95)

ou P(z,t) est la fluctuation de pression acoustique correspondant a la pulsation et & le nombre d’onde.
ce qui nous donne dans le domaine fréquentiel :

P (z,w) = pteth® 4 peik® (1.96)

La mesure est réalisée par un couple de microphones séparée de 50 a 150 mm. Ceci permet de
résoudre algébriquement p™ et p~ d’aprés P.O.A.L. DAVIES [19] et Rubio UNZUETA. Evalué sur un tube
droit avec un bruit blanc sans écoulement, le résultat est cohérent avec la théorie linéaire acoustique.

Pl (xl,wl) = p+66$1 —l—p_e’ﬂ;l (1.97)
Py(zp.w1) = pte’ 4 p e (1.98)
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ol BT et 3~ sont des nombres d’ondes complexes qui prennent en compte les effets d’atténuation visco-
thermique et de la vitesse de I’écoulement moyen. Ils sont définis par les équations (1.99) et (1.100) :

k+a(l—1)
+ A 1.99
g 1+ M (1.99)
_ k+a(l—1)
= — = 1.100
b 1-M ( )
Le coefficient d’atténuation « est alors donné par la relation suivante [19] :
1 [vwq035
=—|—=| [ —1)Pr 9 1.101
« aco { 2 } [ +0 ) Pr } ( )

ou vy est le rapport de chaleurs spécifiques, a le rayon du tube, ¢y la célérité du son, Pr le nombre de
Prandtl et v la viscosité cinétique. Jusqu’ici la méthode appliquée au moteur est la méme que la méthode
acoustique abordée précédemment. La valeur ajoutée par HARRISON correspond a la description de la
calibration de la chaine de mesure. Pour cela, il est nécessaire de commencer par définir les autospectres
respectifs de Py et P» :

Enw = (P.P)=p'Ki+p K (1.102)
By = pteFroeypeif o (1.103)
Si les capteurs sont parfaitement identiques, on peut résoudre simultanément p* et p~. En pratique, une

calibration croisée est nécessaire. Soit .S}, la matrice spectrale composée des autospectres et interspectres
des signaux mesurés par les capteurs positionnés a x = 0,55 et 0, 7T0m.

Eq E12]
S, = 1.104
{Em Eso ( )

L’auteur donne des détails sur les conditions de mesure et d’acquisition de cette matrice. Il place les
capteurs face a face dans le méme plan. Ceci permet de calculer la matrice F' dans les mémes conditions
que précédemment (échantillonnage, longueur FFT).

E ElQ]
F = 1.105
{Em Eo» ( )

Cette matrice est ensuite normalisée par 1’autospectre du capteur 1 :

F
= 1.1
P (1.106)
On obtient ainsi la matrice corrigée, en amplitude et en phase de 5,
. S
S, = 610 (1.107)
La cohérence est ainsi calculée : )
;o 155(12)] (1.108)
Sp(171) S;(Z 2) '



CHAPITRE 1 — Etude bibliographique 29

Coherence

0.8r

0.6-

0.4r

0.2

0

I . L L . 1 I I I
0 200 400 600 800 1000 1200 1400 1600 1800 2000
frequency (Hz)

Figure 1.18 — Cohérence de la mesure (capteurs distants de 15cm)

Le graphique de cohérence 1.18 montre une validité de la mesure pour des fréquences inférieures a
200H z.
On peut réécrire

Sy(1,1) = plKi+p; K, (1.109)
Sy(1,1) = pf Ks+pj Ky (1.110)

et résoudre algébriquement :

L S-S (8) -
P T R K (&) (A
* o
= Sp(l’lg( G (1.112)
2

La méthode de mesure « deux microphones » appliquée a la mesure sur moteur permet de mesurer
localement la pression et surtout la vitesse acoustique. La réponse fréquentielle en pression peut alors
étre découplée de la source d’excitation moteur dont le résultat est I’impédance caractéristique de la
ligne d’admission (figure 1.19). D’autre part, I’obtention des valeurs complexe p' et p~ permettent de
déterminer le coefficient et la fonction de réflexion déja évoqué dans la section précédente.

_1+r 1 |P 1 [PS
] - 7]

PoCo

C1—71  poco

¢ (1.113)

u
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Figure 1.19 — Rapport d’impédance acoustique spécifique dans un plan de la ligne d’admission a
2000rpm. Mesure (ligne continue), calcul (pointillé) [31]
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Une troisieme méthode consiste a évaluer le débit massique instationnaire a travers la soupape a
partir des mesures de la pression cylindre et de la pression instantanée dans la chapelle d’admission. Ce
débit est d’ailleurs couramment calculé par le modele de Barré de Saint-Venant [7] :

o P 2 p =1 %
Y Y
( - > ( 1) b ( 1) ” (L1149
y—1) \Fe Pe
— P, : pression cylindre

— P; : Pression chapelle d’admission

— C, : célérité du son

— A, = A,,C : surface débitante soupape

— C': coefficient de décharge (mesuré sur banc d’écoulement stationnaire)

P, et P; sont ordinairement calculés mais peuvent étre mesurés indirectement [15]. La pression de
chaque co6té de la soupape (figure 1.20) permet donc de calculer le débit massique (1.21). Cependant, la
technologie des capteurs de pression cylindre ne permet pas une mesure fiable de la pression absolue.

. PA
m =
Ce

0.05

J \
h \\ / 2 Y vV / \“\/ \
Ve ) !
§11 \ P «/ﬁf:\ . g { / \/\/\v\ /\/\
\ A /
7 L
1 7 0 \
\‘u e / ~ | \\//
09 \ \\\ ) / WL/ | \\ /‘
[ L/ \J
0.8 V/ \\V\ /\/wl\’ / v
NV y
07 L L - - -0.05 L L L |
0 50 100 150 200 250 0 50 100 150 200 250
degrees crank after ivo degrees crank after ivo
Figure 1.20 — Pression chapelle, pression cy- Figure 1.21 — débit massique a travers la sou-
lindre pape

Une quatriéme méthode de mesure de la vitesse instantanée est de recourir a des anémométres a
fil chaud. Ce type de dispositif est d’ailleurs présent sur tous les moteurs automobiles moderne mais
dont I’objectif est la mesure d’un débit moyen dans la section de conduit « air sale » (avant le boitier
filtre). On considére généralement que le volume du boitier filtre a pour effet d’atténuer les effets des
pulsations dans la ligne amont. Toutefois, HARRISON emploie pour son étude un appareil qui a un temps
de réponse tres faible et semble lui donner satisfaction en terme de qualité de résultat. Pourtant 1’auteur
reproche a cette méthode une procédure de calibration trés complexe et une impossibilité de pouvoir
utiliser cette méthode aprés le carburateur a cause de la présence d’essence. Cependant, les systémes
d’injection moderne tendent a supprimer cette derniére restriction quant a 1’utilisation de ce type de
débitmetre. D’autre part, on est en droit de se questionner sur le caractére intrusif de ce type de mesure.

L’utilisation de sonde de Pitot bidirectionnelle est encore une autre méthode de la mesure de vitesse.
D’apres les travaux de BRANDSTETER [53], la différence entre la mesure de pression statique et la me-
sure de pression dynamique suffit a fournir la vitesse. L’installation d’un double Pitot (un dans chaque
sens de I’écoulement) permet donc de mesurer les fluctuations dynamiques de vitesse dans les deux di-
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rections. HARRISON semble d’ailleurs privilégier fortement cette méthode devant celle de I’anémometre
a fil chaud.

Débitmeétre instationnaire Le débitmétre instationnaire est le nom donné a un dispositif de mesure de
débit instantané développé par le laboratoire d’Etudes Aérodynamique de I’Ecole Supérieur d’Ingénieur
de Poitiers et présenté par BON [54]. Ce dispositif mérite d’étre cité puisque qu’il reprend et adapte la
méthode de mesure deux microphones de sorte a augmenter sa précision et fournir une réelle mesure
de débit massique. Ce dispositif qui est présenté sur les figures 1.22 et 1.23, est tout a fait adapté a
des mesures de débit pour le moteur a combustion interne. Il a d’ailleurs été développé dans ce but.
Comme le montre la figure 1.23, ce dispositif se compose d’un convergent sur lequel sont effectués
les piquages de pression statique. Par conséquent, la modification de la géométrie rend cette méthode
inappropriée a 1’étude qui nous concerne. Cependant, si on écarte les techniques optiques, elle reste la
méthode de mesure de débit instantanée la plus évoluée et s’intégre parfaitement dans des applications
qui ne nécessitent pas de conserver la géométrie de conduit d’origine (¢tude de combustion par exemple).

q(t)I
: Vi
Vi " L Amplificatcurs i | dentenicopsstel
RDP 2012 D§ ; \

Moteur thermique
enirainé par moteur
€lectriques

Micru-ordinazeur
Carte HSDAS-12

Stockage des données
Caleul du débit

Vi, * Vitesse instantance delivrce par la sonde £l chaud
Py Py By © Pressioos mesurées en paroi
q * Débit instaatans de '"coulement

Figure 1.22 — Schéma du débitmétre instantané
[54]

Figure 1.23 — Débitmeétre instantané [54]
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1.5.6.3 Comparaison des méthodes

Le tableau 1.1 présente une étude comparative entre les différentes techniques de mesure présentées

précédemment.

Avantages

Inconvénients

Analyse temporelle de
1’évolution de la pression

Simple et robuste

Fournit uniquement des informa-
tions sur les fluctuations de pression
Pas d’information sur les fluctua-
tions de vitesses

Décomposition  d’onde
« Méthode deux cap-
teurs »

Mesure
acoustique

I’impédance

Fiable uniquement a basse fréquence
Fournit uniquement le rapport entre
la pression et la vitesse

Pas de distinction entre soupape ou-
verte ou fermée

Perte de pression a travers
la soupape (Barré de Saint
Venant)

Fournit évolution tempo-
relle de pression et vitesse

Fonctionne uniquement soupape ou-
verte

Mauvais effet sur un signal de pres-
sion bruité

Nécessite une grande quantité de va-
leurs empiriques du moteur (coeffi-
cient de pertes de charges, lois de le-
vée des soupapes) pour calculer le
résultat final.

Anémometre a fil chaud
avec mesure de pression

Donne 1’évolution tempo-
relle de la pression et de
la vitesse sur un cycle mo-
teur entier.

Ne peut pas étre utilisé sur la lon-
gueur de conduit contenant le mé-
lange air-fuel

Le fil chaud a une durée de vie limi-
tée

Calibration difficile

Tube de Pitot statique bi-
directionnel

Robuste en dynamique et
réponse fréquentielle

Nécessite une calibration avec une
autre méthode de mesure de vitesse
comme ’anémomeétre a fil chaud

Débitmeétre instantanée

Fiable et précis

Meéthode de mesure intrusive : modifie
la géométrie de la ligne d’admission

Table 1.1 — Comparaison des différentes techniques de mesure.

Aux vus des avantages et inconvénients de ces méthodes de mesures, la méthode de mesure « deux
capteurs » semble encore une fois la plus adaptée a la mesure d’impédance. Cependant la méthode des
tubes de Pitot bidirectionnels est la plus & méme de fournir 1’évolution temporelle des oscillations de
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pression et de vitesse.

1.6 Ondes de pression dans les moteurs a combustion interne

Les performances des moteurs a combustion interne sont principalement conditionnées par la qualité
de combustion et la bonne respiration du moteur. Tandis que la combustion ne dépend que des caracté-
ristiques de 1’écoulement dans la chambre de combustion, la respiration du moteur est fortement affectée
par les écoulements instationnaires dans le systéeme d’admission et d’échappement. [26] [8] [21]. La
conception des circuits d’admission et d’échappement ont un effet majeur sur les performances moteur
et les émissions de bruits et de polluants. En effet, c’est principalement la géométrie des collecteurs qui
détermine la fréquence et I’amplitude des ondes de pression, générant une grande proportion de bruit
a ’admission et a 1’échappement. Les composants des lignes d’air sont souvent congus pour atténuer
I’amplitude de ces ondes de pression et agir sur certaines composantes fréquentielles au détriment des
performances potentiellement disponibles.

1.7 Influence des ondes de pression sur le rendement volumétrique

Dans leur article « Dynamic Inlet Pressure and Volumetric efficiency of Four Cycle Four Cylinder
Engine. », OHATA A. et ISHIDA Y. [55] présentent I’influence des effets dynamiques dans le systéme
d’admission sur le remplissage des moteurs quatre cylindres. Leur étude permet de mettre en évidence
que le rendement volumétrique dépend principalement de la pression amont soupape durant la courte
période avant la fermeture de la soupape d’admission.

1.7.1 Influence du positionnement de I’onde de pression dans le cycle moteur

Pour réaliser cette étude des essais ont €té menés sur un moteur 4 cylindres a injection, dont on
mesure la pression sur le primaire 1 et dans le plenum. La quantité d’air admise est calculée a partir
de la consommation de carburant et de 1’analyse des gaz d’échappement (idem DESMET [4]). Ce qui a
permis a I’auteur de proposer une méthode de calcul du remplissage a partir du profil de pression mesuré.
En étudiant le positionnement temporel d’une surpression en entrée soupape sur un code de simulation
de remplissage, il constate une augmentation significative du rendement volumétrique pour une position
de cette pulsation autour du point mort bas. La figure 1.7.1 illustre le résultat de simulation réalisé
par OHATA. Sur ce graphique il fait évoluer I’arrivée dans le cycle moteur d’une surpression devant la
soupape d’admission.

La pression moyenne pendant cette période lui permet une formulation simple du rendement volu-
métrique :

M = 10 + CPp, (1.115)

ou

MNwo : rendement volumétrique calculé sous une pression d’admission constante.

C' : coefficient de I’effet coup de bélier.

P, : pression moyenne entre I1 et 12.(/1 et 12 délimitent la zone en angle vilebrequin ol 1’onde a un
effet ici respectivement 180 et 210 deg).
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Figure 1.24 — Evolution du rendement volumétrique en fonction de la position de 1’élément pulsatoire.
[55]

1.7.2 Analyse du profil de pression d’admission

En effectuant une mesure découplée du profil de pression d’admission (déconnexion des culbuteurs
des autres postes), I’auteur montre une faible différence entre un mode de fonctionnement avec ou sans
combustion (motoris¢), comme Harrison [14]. Il mesure le profil de pression du poste 2 et active suc-
cessivement chaque cylindre (soupapes). La superposition de ces profils correspond a la mesure lorsque
tous les cylindres sont actifs. On peut en conclure que les signaux de pressions mesurés pour un poste
peuvent étre décomposés en une composante périodique courte et une longue. On constate également
que la composante de longue période se superpose parfaitement a la pression mesurée dans le plenum.

1.7.3 Fréquences propres du systéme d’admission

Pour clarifier la relation entre les 2 composantes observées dans le systéme d’admission et les para-
métres géométriques de ce dernier, on calcule les fréquences propres en utilisant un modéle acoustique. 1l
en ressort que la composante courte correspond a longueur du conduit primaire et la composante longue
a la longueur totale de la ligne.

1.7.4 Effets des composantes courtes et longues

L’auteur étudie ensuite ’influence de chaque composante sur le rendement volumétrique a des ré-
gimes différents. La méthode de superposition est inutile pour les composantes courtes & haut régime. En
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effet, a haut régime, la contribution des autres cylindres est relativement faible. Il en conclut qu’a haut
régime le rendement volumétrique est affecté par la composante de courte période dite « auto-induite »
et a bas régime par la longue période induite par les quatre cylindres.

1.7.5 Conclusion

Concernant 1’étude bibliographique portant sur le remplissage des moteurs a combustion interne, il

est possible d’en conclure que :

— la pression instantanée du conduit primaire est une composition de pression obtenue par la super-
position de la contribution de chaque cylindre.

— la composante de courte période est déterminée par la longueur primaire. La composante de pé-
riode longue, qui est a peu pres égale au profil de pression dans le plenum, dépend de la longueur
totale.

— les fréquences propres du systéme d’admission peuvent étre facilement calculées par une méthode
acoustique.

— le rendement volumétrique est entierement déterminé par la pression amont soupape pendant une
courte période avant la fermeture soupape admission.



CHAPITRE 1 — Etude bibliographique 37

L’analyse bibliographique a permis de mettre en évidence l'importance des phénomenes d’ondes de
pression dans les systemes d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne. Cependant,
méme si une approche unidimensionnelle est possible, ce type de méthode est bien souvent coiiteux en
temps de calcul. Par conséquent, d’autres approches peuvent étre envisagées notamment dans le domaine
fréquentiel. Pour répondre au probleme posé, il devient donc nécessaire de se doter des outils numériques
et expérimentaux permettant de prendre en compte les phénomeénes de propagation d’ondes de pression
par une approche fréquentielle.






CHAPITRE 2

Moyens mis en oeuvre

L’étude bibliographique a montré que [’étude expérimentale des écoulements non-stationnaires né-
cessite des moyens d’investigations particuliers. Cependant la recherche de la compréhension de phéno-
menes aussi complexes ne pourrait se passer des outils numériques actuels. C’est pourquoi, ce chapitre
est consacrée a la description des moyens expérimentaux et numeériques mis en ceuvre au cours de cette
étude. Dans une premiére partie, ce chapitre présente les bancs d’essais expérimentaux qui permettent la
caractérisation des phénoménes d’ondes de pression dans les systemes d’admission d’air des moteurs a
combustion interne. Ensuite, la seconde partie est consacrée a la description des bancs d’essais moteurs
monocylindre HONDA GC160 et multicylindre RENAULT K4M+, qui ont permis [’analyse et la valida-
tion du modeéle développé. Finalement, les outils de calculs numériques de mécanique des fluides qui ont
été mis en ceuvre aux diverses étapes de cette étude, ont fait [’objet d une rapide présentation.

39
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2.1 Geéomeétries de référence

Afin de pouvoir étudier les phénomeénes de propagation d’ondes de pression dans des géométries
simples, différentes picces de référence ont été réalisées de maniére a pouvoir étre adaptées sur plusieurs
bancs d’essais. Il s’agit de tubes droits de longueurs et de diamétres différents qui permettent de réaliser
de multiples assemblages. Ces €léments de référence ont été fabriqués dans un alliage d’acier inoxydable.

2.1.1 Description des piéces de référence

a) Tube droit de 985 mm et de @ 30 mm (fig.2.1)
b) Terminaison droite de 15 mm de longueur et de @ 30 mm (fig.2.2)
¢) Terminaison pavillonnaire de 15 mm de longueur et de @ 30 mm (fig.2.2)

d) % volume entrée 25 mm sur @ 30 mm et sortie d’une longueur de 200 mm sur @ 120 mm (fig.2.3)

e) % volume entrée 200 mm sur @ 120 mm et sortie d’une longueur de 25 mm sur @ 30 mm (fig.2.3)
f) Tube de @ 30 mm et d’une longueur de 185 mm (fig.2.4)

Figure 2.1 — Tube de référence 985 mm diam. 30mm Figure 2.2 — Terminaison
droite et rayonnée

Figure 2.4 — Tube de 200 mm diam. 30mm
(f+b=185mm-+15mm)

Figure 2.3 — Volume en 2 demi-coques 2*200
mm diam. 120mm
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2.1.2 Description des configurations

Configuration 1 Tube de 1 métre avec terminaison droite (a + b). (figure 2.5)

P -
C o
P L = 1000mm T~

Figure 2.5 — Configuration 1

Configuration 2 Tube de 1 métre avec terminaison pavillonnaire (a+c).(figure 2.6)

P -
C o}
e L = 1000mm T~

Figure 2.6 — Configuration 2

Configuration 3 Tube de 1 métre et 1/2 volume avec terminaison droite (a + b + d).(figure 2.7)

P

I_l

L = 1010mm L = 200mm

Figure 2.7 — Configuration 3

Configuration 4 Tube de 1 métre et 1/2 volume avec terminaison pavillonnaire(a + ¢ + d).

Configuration 5 Tube de 1 métre et volume entier avec terminaisons droites (a + b + d + e + b).(figure
2.8)

P

I_l

L =1010mm L = 400mm

Figure 2.8 — Configuration 5

Configuration 6 Tube de 1 métre et volume entier avec terminaisons pavillonnaires (a+c+d+e +c).
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Configuration 7 Tube de 1 métre et volume entier avec terminaison droite puis pavillonnaire (a + b + d
+e+c).

Configuration 8 Tube de 1 métre et volume entier avec terminaison pavillonnaire puis droite (a+ ¢ +d
+e+b)

Configuration 9 Tube de 1 metre et volume avec terminaisons droites puis tube de 200mm terminaison
droite (a+b+d+e+b+ f+Db).(figure 2.9)

P

I_l

L = 1010mm L =400mm L = 225mm

Figure 2.9 — Configuration 9

Tout au long de ce document chaque configuration sera rappelée par son numéro d’assemblage. Les
configurations 1 et 9 ont d’ailleurs fait I’objet de nombreuses simulations et expérimentations.

2.2 Banc « Tube a Chocs »

Le Banc « Tube a Chocs » précédemment présenté dans la partie 1.5.4.1 est un dispositif expérimental
mis au point par David CHALET [7] au Laboratoire de Mécanique des Fluides de 1’Ecole Centrale de
Nantes. Sur la photo 2.10, le dispositif est adapté au tube de référence de 1m (Configuration 1). Ce banc
d’essai a principalement été mis a contribution pour une ¢tude comparative de deux autres bancs de
caractérisation : le Banc d’impédance et le Banc Dynamique que nous décrirons dans la suite de cette
section.

2.2.1 Architecture du banc

Pompe a vide.
Membrane caoutchouc
Bouchon aluminium

Systéme d’acquisition

A

Tube de référence de 1 m de longueur et
de diametre 30 mm.

6. Capteurs de pression instantanée

Figure 2.10 — Banc Tube a Chocs
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2.2.2 Instrumentation et acquisition
2.2.2.1 Capteurs de pression

Pour cette étude nous disposons de 3 capteurs de pression piezorésistifs KISTLER type 4005AA2 et
de leurs amplificateurs associés 4618A. La gamme de mesure de pression de ces capteurs est comprise
entre 0 et 2 bar en pression absolue. Ils ont une erreur de 0,3% sur la valeur pleine échelle et une fréquence
propre supérieure a 100 kHz.

2.2.2.2 Systéme d’acquisition

L’acquisition des données s’effectue par une carte Nationnal Instrument PCI-6251 de 24 bits dotée
de 16 entrées analogiques 16 bits et d’un taux d’échantillonnage de 1 MHz réparti sur toutes les voies.

2.2.3 Conditions ambiantes

La pression atmosphérique et la température sont relevées manuellement au moyen d’une sonde
d’intérieur Oregon Scientific BTHR918-N. La plage de mesure de cet appareil est comprise entre -5°C
et 50°C avec une résolution de 0, 1°C.

2.2.4 Description de I’essai

Le tube constituant le banc « Tube a Chocs » est fermé de maniére rigide a I'une de ses extrémités
par un bouchon en aluminium. Alors qu’une membrane en latex (ballon de baudruche) est tendue sur
I’autre extrémité (membrane verte sur la figure (2.10)). Le tube, hermétiquement fermé, est soumis a une
dépression au moyen d’une pompe a vide. La pompe LABOPORT®NE6KN18 permet d’obtenir une dé-
pression de 800 mbar maximum dans un délai trés raisonnable. Quelques secondes suffisent a atteindre
une dépression de 500 mbar et quelques dizaines de secondes pour une dépression de 800 mbar. Réci-
proquement, il est possible de mettre le systéme en surpression, mais la configuration actuelle du banc
ne donne pas la possibilité de fortement pressuriser le tube (jusqu’a 1,5 bar). En effet, ’augmentation de
la pression dans le tube éjecte prématurément la membrane qui est simplement attachée par une courroie
¢lastique.

Une fois la pression désirée obtenue dans le tube, la membrane est percée. Si le systéme a préala-
blement ¢té mis en dépression, la rupture de cette membrane initie une onde de choc qui se propage a
I’intérieur du tube. Trois capteurs mesurent ainsi la pression aux positions £ = 10 cm, x = 50 cm et
z = 90 cm, comme indiqué sur la figure (2.11).
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Figure 2.11 — Tube a choc
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100+ : | —— Capteur pression 3
: ¢ | ——Capteur pression 2
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Figure 2.12 — Réponse temporelle - tube de 1m - Banc Tube a Chocs Py, = 0,9 bar,T=293K

Le graphique (2.12) représente les signaux de pression relative mesurés par les capteurs KISTLER.
Les courbes de pression 1, 2 et 3 correspondent respectivement aux capteurs P1, P2 et P3 du schéma
2.11. L’essai que décrivent ces courbes, a été réalisé avec une condition de dépression relative initiale de
100 mbar dans le tube, une pression atmosphérique de 1 bar et une température ambiante de 20°C.

Au début de I’essai la pression relative est la méme dans tout le tube (—100 mbar). La rupture de la
membrane laisse se propager une onde de choc a I’intérieur du tube. Le front de cette onde passe succes-
sivement devant les trois capteurs amenant le niveau de pression proche de la pression atmosphérique.
Ensuite, I’onde se réfléchit sur I’extrémité fermée du tube et repasse devant les capteurs en augmentant la
pression interne au niveau de la dépression initiale. Enfin, I’onde qui a encore la forme d’un choc, atteint
I’extrémité ouverte du tube ou elle subit une inversion de phase et se transforme en onde de détente. On
remarquera le redressement du front d’onde lorsqu’il s’agit d’un choc et sa relaxation lorsqu’il s’agit
d’une détente. La décroissance de I’amplitude de pression dans le temps s’explique, quant a elle, par
les pertes visco-thermiques a I’intérieur du tube, mais surtout par les pertes par réflexion sur 1’extrémité
ouverte.

Le graphique précédent décrit I’évolution de la pression dans le temps qui est facilement identifiable
a une fonction pseudo-périodique. L’analyse fréquentielle fournit des informations complémentaires a la
représentation temporelle. Pour cela, on effectue une transformée de Fourier Discréte du signal de pres-
sion en 1’assimilant & une fonction harmonique décomposable en sommes de séries de Fourier. Cet outil
de post-traitement, couramment utilisé par les acousticiens, fournit une représentation des parametres de
Fourier dans le domaine fréquentiel en terme de module (figure 2.13) et de phase (figure 2.14).

Les fréquences propres du tube sont alors identifiées a partir de cette réponse fréquentielle. Le pre-
mier pic de fréquence correspond a la fréquence de résonance fondamentale et les pics suivants corres-
pondent aux fréquences harmoniques.
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Figure 2.13 — Module des signaux de pression dans le domaine de Fourier
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Figure 2.14 — Phase des signaux de pression dans le domaine de Fourier



CHAPITRE 2 — Moyens mis en oeuvre

47

2.3 Banc d’impédance

CONFIDENTIEL



48

CHAPITRE 2 — Moyens mis en oeuvre

CONFIDENTIEL



CHAPITRE 2 — Moyens mis en oeuvre 49

2.4 Banc dynamique

L’objectif du banc dynamique est de générer une onde de pression dans un systéme d’admission
d’air a partir d’une variation de débit. L’intérét de cette méthode est d’obtenir un niveau de fluctuations
de pression comparable a ce que I’on peut observer sur moteur (jusqu’a 200-300 mbar).

2.4.1 Architecture du Banc Dynamique
CONFIDENTIEL
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2.4.2 Présentation de ’essai

La démarche expérimentale est illustrée par un essai « Banc Dynamique » sur le tube de référence
(longueur L = 1m et diamétre intérieur ®;,; = 30mm). Tout d’abord, 1’assemblage du tube sur le
banc dynamique donne une longueur de conduit totale de 1025 mm. Cette modification de la longueur
de conduit nécessitera un recalage numérique pour comparer les résultats de ce test avec ceux des autres
bancs d’essais.

P

|_l

A5, L =1025mm

Figure 2.29 — Tube de référence monté sur le Banc dynamique

Au début de I’essai, le banc d’écoulement stationnaire est réglé sur un débit masse Qo de 150kg/h,
dans le cas standard. Dés que 1’écoulement est stabilisé, il est possible d’activer la fermeture de 1’obtu-
rateur. La rupture de débit ainsi produite génére une onde de pression dans le tube qui est mesurée par le
capteur de pression positionné a 45mm du fond du tube, comme représenté sur la figure 2.29.
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eh)

Pression (mbar)

— Temps

Figure 2.31 — Réponse temporelle du tube de ré-

Figure 2.30 — Débit d’excitation .
férence

La réponse en pression est mesurée a proximité du lieu d’excitation (45 mm) a une fréquence
d’échantillonnage de 20 kHz. Elle se décompose en deux phases. Dans un premier temps (0 a 0,1 s),
la pression relative constante correspond a la perte de charge dans le tube. Ensuite, la rupture du débit
(figure 2.30) génére une oscillation de la pression (figure 2.31).

En considérant que la pression mesurée est trés proche de la pression du point d’excitation, I’im-
pédance du tube en ce point est calculée par le rapport de la pression sur la vitesse acoustique en ce
point.

_ 3
= 30) 2.1)

On obtient alors la représentation graphique de ’impédance en module et en phase (figures 2.32 et
2.33).
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Figure 2.32 — Module de I’'impédance du tube Figure 2.33 — Phase de I'impédance du tube de
de référence (mesure BD) référence (mesure BD)

La résonance de type « quart d’onde » du tube est aisément identifiable. Pour cette configuration, la
comparaison avec la théorie acoustique donne des résultats trés satisfaisants. Dans cette section, nous
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nous contentons de décrire les moyens expérimentaux mais les résultats d’essais seront développés dans
le chapitre suivant.

11 est nécessaire de prendre quelques précautions sur le conditionnement des signaux pour obtenir une
bonne qualité de résultat. Tout d’abord, il est trés important de bien fenétrer le signal de pression. Pour
cela, il faut considérer I’intégralité du signal de pression en tant que réponse a une excitation. C’est a dire
que la partie du signal de pression correspondant au débit stationnaire doit étre supprimée. Par contre, il
ne faut pas tronquer prématurément le signal car la cohérence des amplitudes de pics de résonances d’un
essai a ’autre s’en trouverait altérée. Une durée de 1 seconde semble raisonnable puisque les signaux les
plus longs ont une amplitude de 1’ordre de la résolution de la carte d’acquisition, au-dela de 0, 9 s. D’autre
part, ’algorithme utilisé pour calculer la transformée de Fourier est optimum pour une taille de vecteur
qui est une puissance de 2. La fréquence d’échantillonnage étant de 20KHz, la prochaine puissance de 2
vérifiant les conditions précédentes est 2'°. Ce qui correspond a une durée d’essai de 1,6384 seconde et
ainsi garantit de ne jamais tronquer le signal de pression.

2.4.3 Répétabilité

Comme on peut le constater sur la figure 2.25 la répétabilité de 1’excitation sur 5 essais est excellente.
La cloche continue sa course bien aprés que les lumicres soient obturées afin de se prémunir d’une
quelconque réouverture lors du rebond de la cloche en fin de course. Le graphique 2.26 montre que pour
une lumicre de 9 mm de large, la fermeture est obtenue linéairement en 0.8ms. Les oscillations que 1’on
peut observer le long de la rampe ascendante (figure 2.26) sont dues a la vibration a environ 5000 Hz de
I’enclume sur laquelle se refléte le signal laser. La forte répétabilité des conditions d’excitation est alors
assez naturellement observable a travers les résultats de mesure en pression (figure 2.34) et donc dans la
courbe d’impédance (figure 2.35). Ce dernier graphique montre une 1égeére altération de I’'impédance a
partir de 800 Hz. Les résultats présentés ne font I’objet d’aucun traitement numérique. Une moyenne des
essais peut alors fortement réduire ce bruit de mesure comme il est trés courant de le faire en acoustique.
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Figure 2.34 — Premiére période de la réponse en
pression (tube de référence)

Figure 2.35 — Module de I'impédance du tube
de référence
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2.4.4 Banc dynamique avec débit

Les tentatives de modélisation des écoulements non-stationnaires (cf chapitre 4) ont amené a consi-
dérer I’amortissement de I’oscillation de pression dans le conduit testé. 1l s’aveére que cet amortissement
est intimement lié aux conditions d’écoulements internes [19, 28]. Le Banc Dynamique a alors di faire
I’objet de modifications afin de permettre une caractérisation de I’impact du débit sur I’amortissement.
Deux concepts basés sur le méme principe ont pu étre testés. Il s’agit de conserver un débit résiduel
constant apres 1’excitation. Le banc d’écoulement stationnaire, qui est utilisé en aspiration, est régulé
en dépression. Alors, une variation de la section efficace de 1’obturateur du Banc Dynamique suffit a
modifier le débit. De plus, la taille importante du volume aval (vis a vis du sens de I’écoulement) de 1’ob-
turateur permet de conserver une pression de ce volume relativement constante au cours de la mesure qui
a une durée d’environ une seconde. Néanmoins, la pression en amont de 1’obturateur (dans le systéme
¢tudié) est soumise a de fortes fluctuations dans ce méme délai (c’est I’objectif). Une variation de la dif-
férence de pression entre les c6tés de la vanne peut alors avoir un impact sur le débit la traversant. C’est
pourquoi, il faut idéalement que les conditions d’un écoulement sonique soient réalisées tout au long de
la mesure a travers la vanne. Selon Idelchik [56], I’écoulement sonique a travers un orifice circulaire est
défini par un rapport de pression de 0,528 entre ses deux cotés. Dans ’essai précédemment décrit, la
pression absolue dans le tube passe par un minimum de 0,8 bar. Dans ce cas, les conditions d’un écoule-
ment sonique ne seront garanties que si la pression en aval de I’obturateur n’est jamais supérieure a 0, 42
bar. Dans de telles conditions, la variation de débit ainsi obtenue génére 1’onde de pression tant attendue
et I’écoulement résiduel durant la phase non-stationnaire contribue a I’augmentation de I’amortissement.
Dans cette section, nous décrivons le principe de fonctionnement de la méthode utilisée et les résultats
seront présentés dans le chapitre suivant.

Premier concept Le premier concept consiste a ne pas fermer totalement I’obturateur. L’outil dont
nous disposons actuellement ne permet pas le contréle suffisant d’une fermeture partielle a cause d’un
rebond de la cloche en fin de course. De ce fait, une cloche en titane a été usinée afin de permettre un
¢coulement d’air apres fermeture. La réalisation de la nouvelle cloche permet un profil de débit similaire
a la manipulation précédente tout en autorisant un écoulement résiduel a la fin de 1’essai.

CONFIDENTIEL

La variation de section étant figée, le débit n’est alors fonction que de la différence de pression qui
réside de chaque co6té de la vanne. Les conditions d’un écoulement sonique n’ont pas pu étre réalisées
par ce concept avec le moyen d’aspiration habituel.
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Deuxiéme concept L’objectif de cette évolution est de pouvoir contrdler le débit résiduel indépendam-
ment du débit d’excitation. La partie fixe de 1’obturateur a alors été usinée permettant de positionner des
orifices calibrés interchangeables. L’excitation et le débit résiduel ne sont ainsi qu’en partie dissociés
car ils sont générés par le méme banc d’écoulement. Mais, afin de garantir un rapport de pression de
0,528 entre I’amont et 1’aval de 1’obturateur apres sa fermeture, il faut idéalement que cette condition
soit également vérifiée avant la fermeture. Le banc « ProBench » n’autorisant pas de fortes dépressions,
nous avons ¢té amené a utiliser le Banc d’écoulement Solvay beaucoup plus performant et permettant
des dépressions plus importantes a de forts débits.

Qeac

QT’GS B Qres + QELEC QT’@S BQT@S
Po Py Py Py
ﬁ fm = —— h
Figure 2.38 — Obturateur ouvert - concept 2 Figure 2.39 — Obturateur fermé - concept 2

Les figures 2.38 et 2.39 représentent une coupe transversale de 1’obturateur. La zone hachurée repré-
sente la partie fixe de la vanne et la zone noire représente la cloche cylindrique qui glisse le long de la
partie fixe. Le rapport de pression entre Py et P; est tel qu’un écoulement constant (),.s est conservé
tout au long de I’essai. La variation de débit générant I’onde de pression est quant a elle provoquée par
la fermeture de la vanne en faisant coulisser la cloche le long de son guide. L’interprétation des résultats
fournis par ce nouveau procédé sera développée dans le chapitre suivant.

Troisiéme concept Les deux concepts précédents ont fourni des résultats intéressants et de qualité
suffisante pour notre étude. Mais 1’inconvénient de la méthode est que le débit d’excitation et le débit
résiduel sont générés par le méme banc d’écoulement qui n’est pas capable de conserver le niveau de
dépression requis tout au long de 1’essai. Dans ce troisiéme concept les deux débits pourront étre dissociés
permettant des résultats de grande précision. En effet, a travers les orifices calibrés, 1’exigence de débit
est peu élevée tandis que la conservation d’un certain niveau de dépression est primordiale. Le banc
d’écoulement SOLVAY est tout a fait adapté a cette application. D’autre part, il n’y a aucune exigence
de pression sur le moyen permettant de générer le débit « d’excitation » si ce n’est qu’il doit permettre
d’atteindre des débits suffisamment importants. Le banc d’écoulement « Probench » autorise des débits
suffisants a cette fonction. La mise en place d’une méthode de caractérisation avec débit n’était pas 1’objet
de cette étude et ce troisiéme concept n’a donc pas été¢ mis au point puisqu’il nécessite des modifications
plus profondes du Banc Dynamique. Néanmoins, c’est la méthode que je préconise pour la suite des
travaux sur le sujet. Et dans cet objectif, la modification majeure du moyen d’essai consiste a ne pas faire
déboucher les deux débits dans le méme volume et de tuber la sortie des orifices calibrés vers I’extérieur
de la grande cloche en aluminium (volume).
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2.5 Banc d’essai moteur monocylindre

Afin d’évaluer le modeéle de comportement dynamique de la ligne d’admission développé lors de ce
travail de recherche, nous avons réalisé différentes séries d’essais moteur. Les premiéres séries d’essais
sont effectuées au moyen d’un moteur monocylindre. Il s’agit d’un moteur 4 temps atmosphérique a
allumage commandé Honda GC160.

2.5.1 Architecture du Banc Monocylindre

La figure 2.40 présente le banc d’essais monocylindre installé au Laboratoire de Mécanique des
Fluides de Nantes

Moteur Honda GC160
Génératrice
Commande génératrice
Calculateur

Systéme d’acquisition

AN

Alimentation carburant

Figure 2.40 — Banc d’essai monocylindre

2.5.2 Description du Moteur

Le moteur de test est un moteur monocylindre 4 temps atmosphérique a allumage commandé. Les
caractéristiques techniques de ce moteur dans sa configuration série sont reprises dans le tableau 2.1. La
particularité de ce moteur est la présence d’un systeme de décompression intégré a la came d’admission
qui permet de réduire le couple nécessaire au démarrage par lanceur manuel. Ce systéme centrifuge, se
désactive environ a 1400 tr/min. Les mesures effectuées sur ce moteur ne sont alors exploitables qu’au-
dela de ce régime. L’ensemble du systéme d’admission d’origine de ce moteur a été supprimé et remplacé
par les picces de références caractérisées dans le chapitre précédent. Le moteur est alors entrainé sans
combustion par une génératrice jusqu’a 3000 tr/min. Nous avons vu dans la partie bibliographique que
I’absence de combustion avait une influence négligeable sur le profil de pression d’admission. De plus
I’entrainement du moteur thermique par un moteur électrique garantit un meilleur contrdle du régime.
L’acyclisme important des monocylindres est donc réduit. Et surtout, I’absence de spray d’essence dans
la ligne d’admission ne perturbe pas le phénomene de propagation d’onde de pression. Nous poursuivons
cette section par les caractéristiques techniques du Banc d’essai.
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Caractéristiques

Données constructeur

Modele
Type du moteur

Honda GC 160

Moteur a essence monocylindre 4 temps
OHC, refroidissement a air, arbre de sortie ho-
rizontal, cylindre en aluminium

Alésage * course
Cylindrée
Taux de compression
Puissance maxi
Couple maximal
Systéme d’allumage
Systéme de démarrage
Type du filtre a air
Cap. du réservoir d’ess.
Cons. d’essence spéc.
Capacité d’huile moteur
Dimensions (L x 1 x H)
Poids a sec

64 x 50 mm

160 cm?

8,5:1

3,7 kW (5,0 ch) @ 3 600 tr/min
10,6 Nm / 1,05 kgm @ 2 500 tr/min
Transistorisé

Lanceur a retour automatique
Papier

2,0L

313 g/kW-h - 230 g/ch-h

0,6 L

329 x 369 x 331 mm

11,5 kg

Table 2.1 — HONDA GC160 : Caractéristiques techniques

Les mesures de perméabilité de la culasse du moteur ont été réalisées par ’UET Remplissage de RE-
NAULT (Lardy). Elles sont renseignées dans les tableaux 2.2 et 2.3 en fonction de la levée des soupapes.
La loi de levée qui est définie par le profil des cames a été mesurée au Laboratoire de Mécanique des

Fluides. Elle est décrite par le graphique 2.41.
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2.5.3 Gestion moteur

Dans sa configuration normale (avec combustion) le moteur est contr6lé par un calculateur Sodemo
EV11 qui pilote I’injection et 1’allumage en fonction du régime et de la charge. Un capteur de phase
permet de remonter ’information de régime et de position dans le cycle au calculateur. Pour réguler le
moteur thermique en régime, une génératrice 2P LSMV 100 CODEUR 3KW B3 230/400V 50Hz classe
F contr6lée par un variateur UNIDRIVE SP 4.5T LED de la marque Leroy Somer fait office de frein en
dissipant la puissance a travers une résistance RFMD 3000 25 de la méme marque. Mais la génératrice
est également capable d’entrainer le moteur thermique sans combustion jusqu’a un régime maximal de
3000 tr/min.

2.5.4 Instrumentation et acquisition
2.5.4.1 Mesure de pression

L’ensemble de la chaine de mesure et d’acquisition de pression du Banc Tube a Chocs est réutilisé
pour la mesure de la pression instantanée a 1’admission.

Une bougie instrumentée d’un capteur de pression piézoélectrique reléve la pression cylindre (figure
2.42). Le capteur incorporé de type 6117BFD17 de chez KISTLER est monté affleurant a I’extrémité de
la bougie. Sa gamme d’utilisation est comprise entre 0 et 200 bar avec une précision de +0,6% de la
valeur pleine échelle.

2.5.4.2 Débitmetre

Lorsque le moteur est entrainé sans combustion, le débit d’air dans le moteur est mesuré a 1’échappe-
ment. Ce montage a pour objet d’obtenir une image du rendement volumétrique. Le systéme de mesure
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Figure 2.42 — Capteurs de pression

du débit est constitué d’une piece d’adaptation qui est connectée directement sur le port d’échappement
de la culasse (figure 2.43). Celle-ci est reliée a un volume tampon de 200 litres par un tube flexible de
8 métres. Le débit est mesuré en aval du volume tampon par un débitmétre a fil chaud (figure 2.44). La
précision de ce débitmétre est la somme de +1% de la pleine échelle et de +0,5% de la valeur lue.

Figure 2.43 — Pi¢ce d’adaptation échappement Figure 2.44 — Débitmétre et son volume tampon
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2.6 Banc d’essai moteur multicylindres

2.6.1 Dispositif expérimental

Pour étre validé, le modéle de comportement doit finalement étre confronté aux mesures effectuées
sur le systéme d’admission d’un moteur multicylindres. Dans cet objectif, un moteur RENAULT K4M+
version 812 a été installé sur banc d’essai au sein du Laboratoire de Mécanique des Fluide de Nantes
(figure 2.45). Ce moteur est couplé a un frein SCHENCK a courant de Foucault de type W130.

Figure 2.45 — Banc d’essais moteur stabilisé K4M+

Le K4M+ est un moteur atmosphérique a allumage commandé. Cette version bénéficie d’un systéme
de calage variable de la distribution (VVT). Les caractéristiques techniques de ce moteur sont spécifiées
dans le tableau 2.4.

Caractéristiques Données numériques

Nombre de cylindres 4
Cylindrée 1598 cm?
Nombre de soupapes par cylindre 4
Alésage x Course 79,5 x 80,5

Rapport volumétrique 10

Puissance max. 82 kW @ 6000 tr/min

Couple max. 151 N.m @ 4250 tr/min

Table 2.4 — RENAULT K4M+ : Caractéristiques techniques

Le banc d’essai moteur fonctionne selon le schéma de principe décrit par la figure 2.46.
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Figure 2.46 — Schéma de principe du dispositif d’acquisition du banc d’essai moteur
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Figure 2.47 — Banc moteur K4M - Schéma instrumentation
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2.6.2 Controle moteur

En ce qui concerne les commandes de base, le moteur est régulé en régime par contréle du couple de
freinage au moyen d’un rack de régulation ROTRONICS RRN104 a partir du poste de pilotage. Ce méme
boitier permet également d’imposer une consigne de couple par action sur la position pédale. Par ailleurs,
il est possible d’intervenir sur les paramétres de calibration du moteur par dialogue avec le calculateur.
La communication avec le calculateur est réalisée par ’interface de ETAS ES580 connectée sur le bus
CAN. Le logiciel INCA permet la supervision du calculateur (acceés aux variables et chargement de
nouvelles cartographies). Toutes les variables de sécurités sont ainsi accessibles du poste de pilotage.

2.6.3 Instrumentation et acquisition

L’ensemble de la chaine de mesure et d’acquisition de pression du Banc Tube a Chocs est réutilisé
pour la mesure de la pression instantanée. Les quatre capteurs de pression instantanée sont positionnés
sur chaque conduit primaire du répartiteur d’admission. La pression est mesurée au niveau de la cale
en aluminium a 50 mm de la semelle culasse. De plus, un cinquiéme capteur de pression piézorésistif
(voir capteur Banc Dynamique) a été placé sur le plénum du répartiteur. La ligne d’admission d’air a
¢galement été équipée de 2 capteurs de pression stationnaire qui sont positionnés sur le plenum et en
amont du boitier papillon. La pression a I’échappement est relevée par 2 capteurs de pression instantanée
KISTLER 4075A10 dont la stabilité de la sensibilité est <0,2% de la valeur lue et la stabilité du zéro est <
0,5% de la pleine échelle. Ces deux capteurs sont positionnés sur les conduits primaires d’échappement
1 et 4 a 50 mm de la semelle du collecteur. Chacun d’entre eux est équipé d’un double systéme de
refroidissement composé des adaptateurs KISTLER 7507 et 7511. La pression cylindre est mesurée par
une bougie instrumentée d’un capteur piézoélectrique KISTLER de type 6117A17U25 dont la gamme
de mesure est comprise entre 0 et 200 bar. Ce capteur a une stabilité a la sensibilité < 3,81 pc/bar et
une linéarité < 0,5% de la valeur pleine échelle. Un amplificateur de charge KISTLER type 5011 permet
d’en exploiter les signaux de pression. La température est contrdlée tout le long de la boucle d’air.
A P’admission, les mesures de température sont relevées par des thermocouples de type K de 2 mm
de diameétre, dont la gamme de mesure est comprise entre 0 et 1000°C pour une précision 0,5 °C. A
I’échappement, un thermocouple de méme type (diamétre 2 mm) est installé au niveau du commun. La
mesure du débit carburant est réalisée par une balance PLU PIERBURG-GRUPPE. Un codeur angulaire
positionné sur le vilebrequin permet de générer 1000 impulsions par tour. Ces impulsions servent de
référence pour 1’acquisition rapide (pression cylindre et pression instantanées).

Deux types de signaux lents et rapides sont répartis sur deux borniers BNC distincts. Ils sont échan-
tillonnés par deux cartes d’acquisition National Instrument PCI-6220 pour 1’acquisition lente et NI PCI-
6251 pour I’acquisition rapide. Le systeme d’acquisition rapide est piloté par le codeur angulaire alors
que le systéme d’acquisition lente est géré d’un point de vue temporel.
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2.7 GT-Power

Le logiciel de simulation utilisé¢ dans le cadre de cette étude est GT-Power. Ce code de simulation
industriel est fortement utilisé par les constructeurs et équipementiers automobiles. Le principe de cet
outil est de réaliser un moteur virtuel par assemblage de différents éléments prédéfinis mais également
par communication avec des modules issus d’autres outils tels que Star-CD, Fluent, Simulink, Excel. ..
(figure 2.48). Cet outil permet d’effectuer une simulation du fonctionnement thermodynamique d’un mo-
teur a combustion interne en écoulement stationnaire ou non-stationnaire. Le code GT-POWER combine
une approche classique 0D du cycle complet du moteur avec une étude 1D de 1’écoulement dans les
différents conduits. Ceci facilite donc I’étude de I’incidence des écoulements pulsés dans les répartiteurs
d’admission et des collecteurs d’échappement sur le remplissage et donc les performances du moteur. Ce
logiciel est également constitué d’un outil de post-traitement permettant une exploitation des résultats de
simulation et de comparaison avec les résultats expérimentaux.

Ce code de calcul a donc été choisi pour les avantages suivants : étude unidimensionnelle des écoule-
ments dans les systémes d’admission et d’échappement ainsi que la possibilité de couplage avec d’autres
codes tel que Matlab/Simulink.
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2.8 Fluent

L’utilisation d’un code de calcul CFD comme banc d’essais numérique permet de faire varier in-
dépendamment chacun des paramétres (et donc d’en déterminer 1’influence sur 1’élément étudi€) et de
limiter les dispositifs expérimentaux. Dans notre étude, c’est le logiciel Fluent qui est utilisé (figure
2.49). Ce logiciel a été développé pour répondre a une forte demande du milieu industriel (ingénierie au-
tomobile, aérospatial, échanges thermiques, électronique, production d’énergie, design architectural,. . .)
pour obtenir des codes de calcul permettant de résoudre les équations de Navier-Stokes avec pour prin-
cipal intérét 1’utilisation d’une bibliothéque de données pouvant étre complétée par 1’utilisateur. La ré-
solution, basée sur une méthode aux volumes finis, s’appuie sur une discrétisation spatiale en cellules
dont le type reste un choix défini par I’utilisateur lui-méme. Une palette d’outils est alors offerte a son
utilisateur avec pour principales caractéristiques : modélisation bidimensionnelle ou tridimensionnelle,
¢coulements compressibles ou incompressibles, analyse stationnaire ou non-stationnaire, étude des écou-
lements non-visqueux, laminaires ou turbulents, etc. .. Le code de calcul Fluent ne résout pas uniquement
les équations de Navier-Stokes au sein du systeme considéré. En effet, d’autres équations peuvent égale-
ment &tre considérées (échanges de chaleur, réactions chimiques entre espéces, ...). Ce logiciel intégre
¢galement des modeles de lois de parois et de turbulence (Spalart-Allmaras, k£ — ¢, Reynolds Stress ou
LES) qui peuvent étre pris en compte suivant le type d’écoulement considéré. L’autre atout indéniable
est la prise en compte de conditions aux limites variées. Outre la considération des parois indéformables,
des plans et des axes de symétrie, de nombreux choix sont alors possibles en ce qui concerne les entrées
et les sorties du fluide pour le domaine considéré, parmi lesquels on peut trouver : pressure inlet,pressure
outlet, velocity inlet,...

La simulation d’un écoulement a 1’aide du logiciel Fluent passe tout d’abord par une définition de
la géométrie et du maillage qui lui est associé. Cette opération est possible a partir du logiciel Gambit.
Ce dernier a été développé en association avec Fluent, ce qui assure une parfaite compatibilité entre ces
deux éléments. Cependant, il est tout a fait possible d’utiliser un autre type de mailleur notamment si la
géométrie a déja été définie a I’aide d’un logiciel de D.A.O.. Le traitement des données, apres calcul, peut
étre effectué par I’utilisation de Fluent. Cependant, la visualisation graphique ne permet pas de comparer
directement ces résultats a d’autres types de données comme par exemple des essais expérimentaux. Il est
alors souhaitable d’exporter ces résultats depuis Fluent afin de les traiter par le biais d’un autre logiciel.

Figure 2.49 — Fluent - Visualisation d’un champ 3D dans la chambre de combustion.
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Dans ce chapitre, les différents outils expérimentaux et numériques ont été présentés. La description
des moyens de caractérisation montre qu’ils se différencient par leur méthode d’excitation, leur méthode
de mesure et le matériel utilisé. 1l s’agira dans le chapitre suivant, d’évaluer la performance de chacun
d’entre eux. Cependant, le premier intérét de ce chapitre est de rassembler toutes les données techniques
et géométriques des moyens expérimentaux mis en euvre au cours de cette étude.






CHAPITRE 3

Caractérisation d’un
circuit d’admission

Lobjectif des méthodes de caractérisation étudiées dans ce document est de déterminer les modes
de résonance des systemes d’admission (resp. échappement) des moteurs a combustion interne. Elles
doivent étre représentatives du mode de fonctionnement moteur. C’est a dire que les comportements ca-
racterisés doivent étre en adéquation avec les phénomenes observés sur moteur tels que la fréquence ou
I"amplitude des oscillations de pression. La pression mesurée directement sur des éléments de la boucle
d’air, moteur tournant, fournit déja des informations sur les fréquences de résonances. Mais la réponse
de ce type de mesure est fortement corrélée a ’excitation. C’est pourquoi, les bancs de caractérisation
permettent d’obtenir une signature fréquentielle de la ligne d’admission totalement décorrélee de la
source d’excitation. Une campagne de comparaison des résultats de ces trois bancs d’essais a alors été
menée par une série de caractérisation de piéces de références. Les résultats de ces essais sont ainsi
présentés et analysés dans ce chapitre.

69
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3.1 Caractérisation du tube de référence

Le tube droit de section constante est I’élément acoustique le plus simple que nous puissions étu-
dier. I nous a permis d’étudier les phénomenes de propagation d’ondes de pression en conduites et la
réflexion a I’extrémité ouverte du tube. Il constitue également le moyen de comparaison des méthodes
de caractérisation étudiées.

3.1.1 Fréquences de résonances

Comme présenté dans le chapitre 2, nous disposons de trois moyens d’essais expérimentaux permet-
tant d’étudier les phénomenes d’ondes de pression en conduites. Dans une démarche initiale de compa-
raison des bancs d’essais, le tube de référence (cf. section 2.1) a ainsi été soumis a ces trois méthodes de
caractérisation.

@
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Figure 3.1 — Module d’impédance du tube de référence : Comparaison Banc Dynamique et Banc d’im-
pédance

Tout d’abord, le graphique 3.1 représente le module d’impédance du tube de référence obtenu par la
méthode acoustique (banc d’impédance) et par la méthode « Banc Dynamique ». Le banc d’impédance
acoustique mesure 1’impédance du tube dans le plan de référence qui se situe a ’interface de la téte de
mesure et du tube. L’adaptation entre ces deux éléments est réalisée sans discontinuité. La campagne
d’essais, de laquelle est extraite cette courbe, a ét¢ menée par Samuel RODRIGUEZ et Jean-Christophe
LE GUERN de I’'UET Remplissage RENAULT a Lardy sous la responsabilit¢ d’Alain LEFEBVRE. La
température ambiante de 1’essai était régulée a 24 °C. Contrairement aux essais acoustiques, les essais
Banc Dynamique ne sont pas réalisés en atmosphére climatisée. Quant aux résultats des essais Banc
dynamique (courbe couleur) présentés dans la figure 3.1, ils ont été effectuées sous une température
ambiante de 20°C qui ont ensuite ¢té¢ ramenés a une température de 24 °C par une homothétie de I’échelle
des fréquences par la relation suivante :

TT‘G f
Tines

<f(Tref)> - <f(Tmes)> (3-1)

oU (f(Times)) est le vecteur des fréquences originales correspondant a la température de mesure
et (f(Tyes)) est le nouveau vecteur des fréquences correspondant a la nouvelle température. Ici, on a
Tnes =20°C et T;..; =24°C. En effet, ce recalage se justifie par la définition de la vitesse du son qui est
une fonction racine carrée du produit du rapport de chaleur spécifique v, de la constante du gaz r et de la
température 1" (¢ = /rT). La comparaison de ces deux courbes exprime une excellente corrélation des
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deux méthodes en terme d’identification des fréquences de résonances. Ces fréquences sont d’ailleurs
reportées dans le tableau 3.1 et indiquent une résonance de type quart d’onde du tube. Elles vérifient
alors I’expression théorique suivante :

(2n—1)c

F prm—
" 4Lqc

neN* (3.2)

ou c est la vitesse de propagation du son dans I’air et L, est la longueur acoustique du conduit. n
correspond aux différentes harmoniques.
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Figure 3.2 — Réponse temporelle en pression du
tube de référence : Comparaison Banc Dyna-
mique et Tube a Chocs

Figure 3.3 — Réponse fréquentielle : Comparai-
son Banc Dynamique et Tube a Chocs

De la méme manicére, la figure 3.3 compare la FFT des pressions mesurées dans le tube de référence
lors des essais Banc Dynamique et Tube a Choc. En effet, ne connaissant pas la vitesse acoustique dans
le tube par la méthode Tube a Choc, il est impossible d’en déterminer I’impédance. Mais, la figure 3.2
montre des profils de pression quasiment identiques dans le domaine temporel. La différence majeure
qu’exprime cette courbe est le palier de pression stationnaire (t<0,1s) qui est lié a la méthode d’excita-
tion. Les autres différences observables sur ce méme graphique sont quant a elles liées au matériel de
mesure utilisé et au positionnement des capteurs. Dans le cas de la méthode Banc Dynamique, la pres-
sion est mesurée a 45mm de I'extrémité fermée du tube par un capteur Kistler (cf section 2.4) avec une
résolution de 12 bits et un échantillonnage de 20 kHz. Tandis que dans le cas du banc Tube a Choc, le
capteur de pression Kistler (cf section 2.2) est affleurant et positionné a 10 cm de ’extrémité fermée.
L’acquisition de ce signal est réalisée avec une résolution de 16 bits et un échantillonnage de 2'7 Hz.
La bonne corrélation des 2 méthodes dans le domaine temporel se traduit par une qualité de résultat
équivalente dans le domaine fréquentiel (figure 3.3).

Bien que les conditions de température lors de 1’essai tube a choc étaient de 19°C, la courbe de la
figure 3.3 a subi la méme dilatation d’échelle fréquentielle que précédemment (équation (3.1)) pour étre
ramenée a un essai a 24°C. Les fréquences de résonances identifiées sont reportées dans le tableau 3.1.

A la lumiére des résultats présentés dans ce tableau, on peut conclure que les trois bancs d’essai
fournissent des résultats similaires en terme de définition de fréquences de résonances avec un écart
maximum de 1,2 %. Mais ces bancs se distinguent par leur mode d’excitation, le niveau de perturbation
de pression et la méthode de mesure.
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FL|Fh |F5 | Fy | Fs | Fs
Tube a Choc 84 | 255 | 428 | 598
Banc d’Impédance | 84 | 254 | 423 | 593 | 764 | 934
Banc Dynamique 84 | 255 | 427 | 600 | 771 | 943

Table 3.1 — Fréquences de résonance du tube de référence

3.1.2 Pertes de charge

Un aspect essentiel et primaire du remplissage est la maitrise des pertes de charge de la ligne d’ad-
mission (resp. d’échappement). Dans le cas d’un écoulement en conduite, ces pertes de charge sont
représentatives d’une dissipation d’énergie causée par les frottements du fluide avec la paroi et des pertes
visqueuses a travers la cascade énergétique de KOLMOGOROV. Toujours dans le cas d’un écoulement en
conduite, la perte de charge linéique (ou réguliére) s’écrit généralement sous la forme [57] :

L pv?
APyey = AE% (3.3)

ou v est est la vitesse moyenne de débit, D est la longueur caractéristique (le diamétre pour un tube
cylindrique) et A le coefficient de perte de charge réguliére.

Outre la perte de charge linéique, il existe des pertes de charge dues a des modifications de la géo-
métrie de la conduite. Elles sont qualifiées de pertes de charge singuliéres et se rapportent a des ¢largis-
sement brusques, contractions de veine, coudes, vannes, etc. Ces pertes s’expriment aussi sous la forme
d’une chute de pression en fonction de la vitesse v et d’un coefficient de perte de charge singuliére Egipg
dans la section de référence.
pv’
&

Toutes ces notions sont parfaitement décrites par la littérature [56]. Mais 1’écriture de ces formula-
tions permet au lecteur de se familiariser avec les symboles utilisés dans ce document. La somme de ces
deux types de pertes (lindique et singuliére) constitue la perte de charge totale d’une ligne d’air et est
ramenée a la vitesse débitante dans la section de référence. Dans le cas du tube de référence, on identifie
la perte de charge réguliére, et la perte de charge singuliére a I’embouchure du tube. On a donc pour le
tube :

APsing = gsing (3-4)

AL v?
AP = <6 + gsing> p2 3-5)
En posant £ = (% + 531'”9) ,ona
pv*
AP = 57 (3.6)

ou £ est le coefficient de perte de charge globale de la ligne d’admission (ici le tube). Mais & n’est pas
une constante et dépend toujours faiblement du nombre de Reynolds. C’est pourquoi, on a pour habitude
de considérer que la perte de charge est proportionnelle au carré du débit (ou vitesse) par partie.

Les valeurs de pertes de charge mesurées sont reportées dans le tableau 3.4 et elles correspondent
au palier de pression de la courbe 3.7 lorsque le débit est stationnaire avant la fermeture de la vanne (a
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Débit | Vitesse | Reynolds | Perte de charge
(kg/h) | (m/s) (Pa)
10 3,3 6557 30 5l
25 8,2 16392 50 < 67
50 16 32784 100 o
75 25 49117 390 s 4T
100 33 65569 870 3
125 41 81961 1460 2 24
150 49 98353 3220 &
200 65 131137 5800 0 .
250 82 163922 9150 0 80

Reynolds

Figure 3.4 — Perte de charge du tube de référence
Figure 3.5 — Perte de charge du tube de référence

t=1s). Le tracé de ces valeurs dans le graphe 3.5 permet d’identifier trois domaines de Reynolds pour
lesquels £ semble constant :

¢ = 1,4, 80000 < Re (3.7
¢ = 0,8 50000 < Re < 80000 (3.8)
£ = 0,4, 5000 < Re < 50000 (3.9)

3.1.3 Sensibilité au niveau d’excitation

Comme ¢évoqué dans le chapitre précédent, le banc d’écoulement stationnaire permet d’établir une
large gamme de débit. Mais dans le cas du test du tube de référence, la perte de charge de I’installation ne
permet d’atteindre qu’un débit maximal de 250 kg/h en aspiration. Le tube de référence est alors soumis
a une série d’essais de caractérisation au Banc Dynamique pour différents débits d’excitation. C’est a
dire que différents débits sont ¢tablis avant la fermeture de la vanne qui s’opére dans tous les cas en 0,5
ms (figure 3.6).

Et une fois 1’obturateur fermé, le tube se trouve en configuration ouvert-fermé. Les résultats fournis
par le capteur de pression positionné a 4, 5 cm de la vanne (c6té fermé) sont représentés sur la figure 3.7.
On remarque immédiatement sur ce graphique une dépendance de 1’amplitude des oscillations au niveau
d’excitation. Le tableau ?? reprend les valeurs de I’amplitude de la premiére période apres 1’obturation
en fonction du débit d’excitation et de la vitesse débitante correspondante.

Le tracé du niveau d’amplitude des oscillations de pression en fonction du débit initial dévoile une
relation linéaire entre ces deux termes (figure ??). Expérimentalement on a,

5p ~ 48060 (3.10)

ou dp est ’amplitude initiale de 1’onde de pression et v la variation de vitesse. La coupure de
débit est tellement rapide qu’elle n’est pas sans évoquer I’effet « coup de Bélier ». D’ailleurs Nikolat
JUKOWSKI avait proposé une formulation équivalente pour une onde de pression dans une conduite
d’eau provoqué par la fermeture d’une vanne :

op = Zpov (3.11)
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Figure 3.6 — Profil des débits Figure 3.7 — Réponse temporelle en pression du tube de réfé-

d’excitation rence
=
Débit (kg/h) | Vitesse (m/s) | Pression (mbar) '%
10 3,3 16 =1 X
(=
25 8,2 37
50 16,4 74 1
75 24,6 107
100 32,7 148
125 40,9 189 T
150 49,1 230
200 65,5 316 T
250 81,9 408 . . . . .
o Débit

Figure 3.8 — Relation entre le débit (vitesse) d’excitation et I’amplitude de pression
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ou Z, est 'impédance hydraulique exprimée en Pa.m!.s!

Zn = \/pB (3.12)

ou B est le module de compressibilité adiabatique, exprimé en Pascal. En appliquant cette formule établie
pour un fluide incompressible a I’air sous une pression de 1 atmosphére et en prenant p = 1,2 kg.m et
B = 1,42 - 10° Pa, on trouve Z;, = 420 Pa.m-.s-!. Ce qui est comparable a la valeur mesurée avec un
écart de 12%. Cette formulation donne un bon ordre de grandeur de I’amplitude de 1’onde de pression,
mais n’est pas suffisante puisqu’elle n’est valable que pour une rupture brutale de débit. En effet, le
délai de fermeture de la vanne n’est pas pris en compte. C’est pourquoi, dans le chapitre suivant, nous
proposerons un modele de comportement qui exprime le niveau de pression en fonction de la dérivée de
la vitesse.

Outre le niveau d’amplitude, on observe une modification du profil des ondes de pression (figure 3.7)
combinée a I’émergence de petits pics de fréquence a 164Hz, 326Hz , 489Hz ,653Hz et 816Hz (figure
3.9).
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Figure 3.10 — Module de I’'impédance du tube
de référence - Différents débits d’excitation
(Zoom)

Figure 3.9 — Module de I’impédance du tube de
référence - Différents débits d’excitation

En effet, le graphique 3.10 montre que I’amplitude du pic de fréquence a 164Hz augmente avec I’am-
plitude de pression. Et inversement, pour de faibles niveaux de pressions, on se trouve dans le domaine
de I’acoustique linéaire pour lequel ce type de phénomeéne n’est pas observable. 1l a été choisi de nom-
mer ces phénomenes :« Interpics ». Ils sont la manifestation des phénomeénes non-linéaires Les figures
3.11 et 3.12 représentent les phases de I’impédance associées aux figures 3.9 et 3.10. Un changement
de phase s’opére a chaque fréquence de résonance mais également a chaque fréquence correspondant a
un « Interpic ». Les changement de phase correspondant a des résonances se superposent parfaitement
tandis que les phases correspondant aux « Interpics » dérivent avec le niveau d’excitation.

3.1.3.1 Détermination de ’amortissement

Dans la littérature acoustique abordée au premier chapitre, I’amortissement définit ’ensemble des
pertes viscothermiques subies par une onde de pression lors de sa propagation en conduite. Toujours en
suivant I’hypothése de propagation en onde plane, Kirchoff établit que les effets de dissipation modifient
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Figure 3.12 — Phase de I’impédance du tube
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(Zoom)
la valeur du nombre d’onde k.
w 1—i v—1 i y—1 ~vv—-1
=— |1 1 —— (1 - = 1
b co{+\/§h<+Pr> Sh2<+5h 2P7«>} (3.13)

ou 7 est le rapport des chaleurs spécifiques et Pr est le nombre de Prandtl (pour I’air a 20°C on a
Pr = 0,71). Cette formulation a été établie pour un nombre d’onde de cisaillement Sh = a% > 1.

L’amortissement o dans un fluide au repos est alors donné par la partie négative de ce nombre
d’onde £ [20] [28].

ap = —S(k) (3.14)

[20] et [28] précisent que le terme en Sh™2 est couramment négligé dans la bibliographie. On a
donc :

w1 v—1
o ¢ V2Sh (1 + Pr > (3.15)
La valeur de cet amortissement est habituellement évaluée au moyen d’une méthode de mesure a deux
microphones autrement appelée « Full Plane Wave Decomposition ». Mais le Banc Dynamique n’est pas
équipé de cette méthode de mesure. La pression y est mesurée en un point a proximité de la vanne et
donc ne permet pas d’évaluer les pertes par propagation. Ainsi, les pertes relevées par I’unique capteur
de pression correspondent a I’ensemble des pertes viscothermiques et pertes par réflexion a I’extrémité
ouverte. Néanmoins, il est possible de déterminer cet « amortissement global » que 1’on notera ¢ (taux
d’amortissement) par la mesure de la largeur de bande des pics de fréquences (graphique 3.1). La forme
caractéristique des pics autour de la résonance indique que le taux d’amortissement est faible ¢ < 1 [58].
Par conséquent, la largeur de la bande est définie par (f, — f,) correspondant a I’intervalle de fréquence
autour de la résonance telle que I’amplitude A de I’image de f, et f;, par la courbe d’impédance soit
divisée par /2. Dans ce cas, 1’énergie dissipée est également divisée par 2. On cherche alors w, et wp
tels que A(wg, wp) = AL\/S“E
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On a alors (justification en annexe) :

Wp — Wq

:28<:>fb_fa
wo 0

La résolution graphique permet ainsi de déterminer les taux d’amortissement liés a chaque fréquence.

Il est encore possible de simplifier la résolution de 1’équation (3.16), car pour ¢ petit, A0 = 25\/% ~

1
2 .
On obtient :

— 9 (3.16)

— fa 1
hh—fa ~ 2 (3.17)

f 0 -Ama:c

Le relevé des amplitudes des pics de résonance A4, permet de déduire directement le taux d’amor-
tissement associé. Ces résultats sont présentés dans le tableau 3.2

F Fy F3 Fy Fs Fe
Fréquences (Hz) 82 247 412 578 745 909
Amplitude 23,7 153 10,8 75 5,3 3,7
Taux d’amortissement | 0,021 0,033 0,046 0,066 0,094 0,13

Table 3.2 — Taux d’amortissement des fréquences de résonance pour le tube de référence (a 20°C)

A présent, le taux d’amortissement € va étre comparé a I’amortissement acoustique par propagation
ag. Considérons que le profil de pression (figure 3.2) mesuré apres I’excitation peut s’écrire sous la forme
d’une somme de fonction pseudo-périodiques telles que :

p= Z Aze =i cos (wit — 1) (3.18)
i

ou les A;,w;, &; et ¥; sont respectivement 1’amplitude de pulsation, le taux d’amortissement et le dépha-
sage de chaque fréquence de résonance.

Ces résultats doivent étre comparés aux pertes visco-thermiques abordées précédemment. Pour cela,
on tente de trouver une relation entre € et . Dans le domaine temporel, la pression s’exprime sous la
forme d’une somme d’une onde progressive et d’une onde rétrograde [6].

p(:lf, t) — p+(0)ei(wt—k$) + p—(o)ei(wt-‘rkm) (319)

Dans le cadre de la résonance en quart d’onde d’un tube ouvert-fermé, on ne considére qu’une onde
progressive qui traverse 4 longueur de tube et qui subit 2 réflexions sur I’extrémité ouverte du tube par
période. On néglige les réflexions sur I’extrémité fermée en terme d’amortissement. Si

p(z,t) = pT(0)! k) vieo,T] (3.20)

ona:
p(z,t) = pT ()R W40 vt e [T, 27T (3.21)

ou R est le module du coefficient de réflexion r(w). On pose k = [ — i ou (3 est la partie réelle du
nombre d’onde.

p(4l, t) _ p+ (O)RQQi(wt—ﬂ4l+ia4l) (3.22)
p(4l7 t) — p+(0)ei(wt—ﬁ4l+ia4l) R26_4al (323)

pertes
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Pour valider notre hypothése, on doit avoir une identification entre (3.18) et (3.23)

exp (—&uﬁ) = R%*(w)exp (—4al) (3.24)
_ 2
. 4al —In R (3.25)
2m

On vérifie sur les trois premiéres fréquences de résonances pour lesquelles on prend R; = 0,98, Ry =
0,96 et R3 = 0,94 (Relevés sur le graphique 3.16). Avec 1’équation 3.25, on obtient :

e1=0,019 £, =0,033 &3 =0,046 (3.26)

Ces résultats sont quasiment identiques a ceux présentés dans le tableaux 3.2. En considérant la
faible résolution fréquentielle du systéme d’acquisition du Banc Dynamique et 1’approximation (3.17),
les hypothéses sur la participation des pertes visco-thermiques et pertes par réflexion sur I’amortissement
de la résonance semblent correctes. Dans la suite de ce document, le taux d’amortissement € désignera
ainsi I’ensemble des pertes attribuées a chaque fréquence.

3.1.3.2 Sensibilité a la température

Comme évoqué précédemment, la température est un parametre important car elle conditionne la
vitesse du son. Or, la propagation d’une onde de pression dans un milieu gazeux est directement liée a ce
paramétre. Le banc dynamique ne permettant pas de faire actuellement des essais avec des températures
de gaz différentes de la température ambiante, cette étude n’a pu étre réalisée expérimentalement. Ce-
pendant I'utilisation du code GT-Power permettant ce type d’analyse, une étude numérique a été réalisée
et sera présentée dans le chapitre 4.

3.1.3.3 Caractérisation des terminaisons ouvertes

En acoustique, le comportement de singularités telles que les terminaisons ouvertes, est souvent dé-
crit en terme de coefficient de réflexion d’onde en pression ou par I’impédance. Le coefficient de réflexion
pour une terminaison ouverte a été largement étudié que ce soit de maniére théorique ou expérimentale
[25] [59]. Pour la réflexion d’une onde plane a I’extrémité ouverte d’un conduit, il s’exprime par [60] :

r = Rexpif (3.27)

ou R est le module et 0 la phase. Mais, il est plus courant de le trouver exprimé en fonction d’un terme
correctif en longueur.
r = —Rexp(—i2kl) (3.28)

ou k est le nombre d’onde et § la correction de longueur L,. = [ + J. La différence entre la longueur
réelle du tube [ et la longueur acoustique mesurée L,. correspond au terme correctif §. Celui-ci est
donné en unité de longueur ou rapporté au diamétre de I’embouchure §/a. L’objectif d’une caractéri-
sation expérimentale est alors de déterminer ces deux parametres R et ¢ sachant qu’ils dépendent des
caractéristiques géométriques de I’embouchure, de la valeur du nombre de Helmholtz H = ka et de la
présence d’écoulement a travers la terminaison.

Les deux terminaisons (2) et (3) sont fixées a I’extrémité du tube de référence (1). Ces deux terminai-
sons sont respectivement la terminaison droite et le terminaison pavillonnaire (avec un rayon de volute de
Smm) qui constituent les configurations 1 et 2 (voir chapitre 2). Une caractérisation expérimentale de ces
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deux éléments ne peut étre réalisée au moyen du Banc Dynamique car la résolution fréquentielle de 2 Hz
ne permet pas une analyse suffisamment précise. Ce sont alors les résultats issus du Banc d’impédance
qui sont utilisés pour I’identification des parametres.

Impédance Phase

80 T T T 4 T T T
‘ Tube 1m, terminaison droite ‘ Tube 1m, terminaison droite ‘
Tube 1m, terminaison pavillonnaire Tube Tm, inais il i
70 3 7 |
60 2
— —
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o =) “ \
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Figure 3.13 — Banc d’impédance - Module d’im- Figure 3.14 — Banc d’impédance - Phase d’im-
pédance tube de référence - Comparaison termi- pédance tube de référence - Comparaison termi-
naisons naisons

Les graphiques du module d’impédance (figure 3.13) et de la phase (figure 3.14) ne dévoilent que
de faibles différences entre les deux configurations. Elles se caractérisent principalement par un léger
décalage des pics de résonance vers les hautes fréquences pour la terminaison rayonnée.

Cette terminaison ayant une meilleure adaptation d’impédance entre le diamétre intérieur du conduit
et le milieu extérieur, elle se traduit par un coefficient de réflexion plus faible. Ce qui s’exprime par un
pic de fréquence d’amplitude moins important sur le graphique du module. L’amplitude du pic de fré-
quence de cette terminaison semble également plus faible. En effet, ce phénoméne est I’expression d’une
meilleure adaptation d’impédance entre le diamétre intérieur du conduit et le milieu extérieur. Les dif-
férences dans le comportement de la réflexion entre ces deux terminaisons se retrouvent ¢galement dans
I’expression du coefficient de réflexion. La figure 3.16 représente le module du coefficient de réflexion
R = |r(w)|. Cette figure montre que le module du coefficient de réflexion de la terminaison pavillonnaire
est relativement plus faible que celui de la terminaison droite surtout vers les hautes fréquences. La figure
3.17 représente le rapport entre le facteur de correction ¢ et le diamétre de 1’embouchure. Cette figure
ne permet pas de distinguer de différences entre les deux terminaisons. Il apparait également une chute
brutale de cette valeur a partir de 800 Hz qu’il ne faut pas considérer puisque cette fréquence correspond
a la fréquence de coupure du tube.

Le tube de référence, au bout duquel sont fixées les terminaisons, mesure 1 métre de long. Sa fré-
quence de résonance fondamentale théorique (tube droit ouvert-fermé) est donc d’environ 85 Hz a 20 °C.
Cependant, sur une plage de fréquence de 0 a 100 Hz, le signal issu du Banc d’impédance est trop bruité
pour permettre une identification suffisamment précise de la fréquence de résonance fondamentale.

CONFIDENTIEL
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3.2 Sensibilité au débit

Comme il a été évoqué au chapitre consacré a la description des moyens, le Banc Dynamique permet
de réaliser des mesures d’impédance avec débit. C’est a dire qu’il réside un débit constant, pendant la
phase de propagation et de réflexion des ondes de pression, aprés la fermeture de 1’obturateur.

Les figures 3.18 et 3.19 représentent les réponses en pression du tube « étalon ' » de 1,2 m dans le
domaine temporel, avec la méthode n° 2 décrite dans le chapitre 2. Parmi ces signaux, la courbe corres-
pondant a une vitesse résiduelle de 46 m/s a été obtenue sur le tube de « référence » de 1 m et par la
méthode n° 1. Cette courbe n’est pas a comparer directement aux autres mais elle permet d’illustrer les
potentialités de ce moyen d’essais a des niveaux de vitesses relativement élevés. En comparaison a un test
standard sans débit (v=0 m/s),ces courbes expriment une augmentation de I’amortissement avec le débit.
Cette propriété se retrouve sur le tracé de I’impédance, pour lesquelles, les courbes correspondantes ont
des amplitudes de résonances plus faibles. D’autre part, le décalage en fréquence, provoqué par le dé-
bit et évoqué dans la partie bibliographique, est perceptible et cohérent avec la formulation suivante de
décalage en fréquence :

w=(1—-M?)wy (3.31)

ou la pulsation w est définie par la pulsation a débit nul wq et le nombre de Mach M caractérisant
1’écoulement.

1. Le tube étalon est un tube droit ouvert sur une terminaison droite. Il sert a étalonner les appareils de mesure du Banc
Dynamique.



82

CHAPITRE 3 — Caractérisation d’un circuit d’admission

25% 10
—V=5m/s
sl | v=1emis
V=0m/s
—V=46m/s
150 B
I
S
G 05
2 \
® | F
=t 1
o oF Fbﬁtﬂg".
05} ‘ :
1 e
L
K i ‘ 1 1 i 1 1 1 1 j
&95 1 1.05 1.1 1.15 1.2 1.25 1.3 1.35 1.4

Temps

Figure 3.18 — BD - Réponse en pression du tube avec débit
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Figure 3.19 — BD - Réponse en pression du tube avec débit (Zoom)
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Figure 3.20 — BD - Impédance du tube avec débit
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3.3 Caractérisation de la configuration 3 - Tube et élargissement brusque

La configuration n° 3 se compose toujours du tube de référence a I’extrémité duquel est fixé un autre
tube de diamétre supérieur (Dgy= 120 mm) que nous nommons « demi-volume » (figure 3.21 et 3.25).
Dans cette configuration, le saut de section entre les deux diameétres est réalisé sans volute (terminaison
droite).

| |

| |
L;=1010 mm, L, =200 mm,
O, =30 mm dY =120 mm

Figure 3.21 — Représentation de la configuration 3

La figure 3.22 propose une comparaison entre le module d’impédance de la configuration 1 (tube de
1 m avec une terminaison droite) et la configuration 3. Dans le spectre de cette nouvelle configuration,
le mode de résonance en quart d’onde est facilement identifiable. Sa fréquence fondamentale est alors
de 82,5 Hz (a 24°C) et résulte de 1’allongement physique du tube et des modifications des conditions
de rayonnement a I’interface entre le tube et le demi-volume (toujours par rapport a la configuration 1).
En effet, le tube mesure 10 mm de plus que dans la configuration n° 1. A ceci s’ajoute un nouveau pic
de fréquence a 352,5 Hz lié a la résonance de type quart d’onde du demi-volume. Les fréquences de
résonances identifiées par les bancs d’essais Banc Dynamique et Banc d’Impédance sont reportées dans
le tableau 3.3 (ligne 2 et 4).

25 T T T T T T 5 T T
] Tube Tube
20 : Tube et élargissement brusque Tube et élargissement brusque
o OF
15F -l =
N : ‘ : ‘ ‘ Py
- . . . . . [2]
oy g
101 ‘ re on
‘ ‘ ‘ ‘ ‘ T R W
5 N 1 1 1 1
0 - - - - - -10 - - - - - -
0 100 200 300 400 500 600 700 0 100 200 300 400 500 600 700
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)
Figure 3.22 — Banc dynamique - Module d’im- Figure 3.23 — Banc dynamique - Phase - Confi-
pédance - Configuration 3 guration 3

Les premicéres séries d’essais ont été réalisées sur le banc d’impédance par une température de 24°C.
Ensuite, les essais de cette méme configuration ont été effectués sur le Banc Dynamique avec une tempé-
rature ambiante de 20°C. Dans ce dernier cas, 1’adaptation au banc d’essai modifie la longueur du tube . 11
mesure 16 mm de plus (L; =1026 mm) que dans la série d’essais acoustiques. Afin de comparer les deux
séries d’essais, les fréquences de résonances mesurées au Banc Dynamique sont ajustées aux conditions
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3! Fy Gy Fy Fy Fs
TMTC 82,5 2463 3522 4310 5916 7587
TMTCd/a | 245 279 075 -054 079 096
BD 80,7  240.8 4192 5781 7419
BD recalé 82,5 246,1 428,8 591,1 758,6
BDd/a | 2,4621 2,8447 B 08441 09721

Table 3.3 — Fréquences de résonances de la configuration 3 et ses termes correctifs en longueur associés
du coefficient de réflexion

Pression relative (Pa)

Tube
Tube et élargissement brusque

- 2.8ms

0.095 0.1 0.105 0.11 0.115 0.12 0.125 0.13 0.135 0.14
Temps

Figure 3.24 — Banc dynamique - Pression - Configuration 3

Figure 3.25 — Banc d’im-
pédance - Configuration 3
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d’essais du banc d’impédance acoustique. La ligne « BD recalé » (ligne 5) du tableau fait référence a ces
nouvelles fréquences qui ont été calculées de la maniére suivante :
Dans les cas d’une résonance en quart d’onde d’un conduit ouvert-fermé, nous avons déja vu que :

(2n —1)c

F pr—
! 4Lqc

avecn € N* (3.32)

Le calage consiste a déterminer la fréquence de résonance d’un conduit plus court dans des conditions
de température différentes.

(2n - 1)Crecale

Frecate(n) = m (3.33)
ac
C
Frecale(n) = % (3-34)
f(n) — 2n—1

ou Al = 16mm est la longueur soustraite au tube et ¢,¢cqe correspond a la valeur de la vitesse du son a
24°C. Pour la fréquence fondamentale, on a :

345,45
Frecatle(1) = 3511 115007 (3.35)

80,7 1

Une fois recalée, on constate une excellente cohérence entre les résultats des deux bancs d’essais. A
partir de ces fréquences, on calcule le terme correctif en longueur du coefficient de réflexion également
reporté dans le tableau 3.3. Pour les n harmoniques de la résonance en quart d’onde du tube on a :

6n::(2n——1)zgg-—lt (3.36)
L’équation (3.36) exprime le terme correctif § pour les n fréquences harmoniques de la résonance
en quart d’onde du tube de 1010 m. Ces n termes, calculés a partir des fréquences de résonances, sont
représentés sur la figure 3.27 par des étoiles (*). Ils sont également reportés dans le tableau 3.3 pour
les deux méthodes de caractérisation. Ces méthodes fournissent des résultats trés similaires sur I’iden-
tification de ce paramétre. Par ailleurs, le terme correctif en longueur peut étre déterminé a partir du
coefficient de réflexion r(w). La courbe bleue de la figure 3.27 montre que les résultats de cette méthode
(calcul de ¢ a partir de 7(w)) sont cohérents avec les résultats obtenus par I’équation (3.36) jusqu’a la
fréquence fondamentale de résonance du demi-volume. Au-dela de cette fréquence les deux méthodes
divergent. La figure 3.26 représente le module R de la fonction de réflexion r(w). Les courbes noire et
bleue, représentant respectivement les configurations 1 et 2, se superposent parfaitement sauf pour les
plages de fréquences qui correspondent a la résonance en quart d’onde du demi-volume (G; = 356 Hz
et Go = 1072 Hz). En effet, a partir de cette fréquence, la valeur de § dérive fortement. L’expression de
ces deux parametres permet de conclure que la présence du demi-volume a I’extrémité du tube affecte la
réflexion a proximité de la résonance du demi-volume. A 356 Hz, le module de réflexion est trés faible.
Ce qui signifie que la majorité des ondes de pression a cette fréquence se transmet du tube vers le demi-
volume sans réflexion. Ce qui explique que la terminaison se comporte comme le prolongement d’un
tube « infini » sur la figure 3.27.
Le graphique 3.27 présente également le terme correctif en longueur § calculé a partir de la fonction
de réflexion. On constate une augmentation de la longueur de correction liée a la présence du demi-
volume. Cette différence avec la configuration 1 est également visible sur la représentation du module
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X: 1072
Y: 0.5977

Module, |R|

Terme correctif, 6/a

Terminaison droite
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Terminaison droite r3 ] R Elargissement brusque
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Figure 3.26 — Banc dynamique - Module du co- Figure 3.27 — Banc dynamique - Terme correctif
efficient de réflexion - Configuration 3 en longueur - Configuration 3

du coefficient de réflexion. En effet, une chute du module apparait a 356 Hz et 1072 Hz correspondant
respectivement a la fréquence fondamentale et sa premiere harmonique.

Le mode de résonance de type quart d’onde du demi volume a pour fréquence fondamentale G =
352,2H z (et une période T' =2,8 ms) (voir figure 3.24). Sa longueur acoustique associée L. est alors
de 245 mm. On en déduit le terme correctif en longueur du coefficient de réflexion de I’extrémité ouverte
du demi-volume vers I’atmosphere.

0dv = Lav— Lac (3.37)
0y = 4bmm (3.38)
% - 0,75 (3.39)

Etant donné que nous n’avons pas acces a la fonction de réflexion de la terminaison ouverte du
demi-volume, nous considérons le terme correctif en longueur constant. Vérifions cette hypothése sur la
premiére harmonique.

3c
Gy = 4
> = I (3.40)
Gy = 1057,5Hz (3.41)

On constate qu’en appliquant la théorie acoustique de résonance en quart d’onde , le calcul de la
fréquence de la premiére harmonique donne une fréquence de 1057,5 Hz pour une fréquence mesurée de
1056,5 Hz.
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3.4 Caractérisation de la configuration 9 - Tube volume tube

La derniére géométrie caractérisée est la configuration 9 (figure 3.32). Elle est composée de trois
¢léments distincts représentés par les figures 3.28 et 3.32, qui a été détaillée dans le chapitre 2.

I R
| —

' L =1010 mm, L, =400 mm, L = 225 mm,
@ =30 mm 3=120mm’ & =30mm

Figure 3.28 — Schéma de la configuration 9

Les résultats de caractérisation de cette configuration pour un essai de type banc dynamique a 20 °C
sont présentés par les figures 3.29 et 3.30 dans le domaine fréquentiel et par la figure 3.31 dans le domaine
temporel.

Tube
Tube, volume et tube|

Tube
Tube, volume et tube de 200 mm|

20t : : of

Phase (rad)

i ! n i h i i ~20 i i i i i i i
0 100 200 300 400 500 600 700 0 100 200 300 400 500 600 700
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)

Figure 3.29 — Banc dynamique - Module d’im- Figure 3.30 — Banc dynamique - Phase - Confi-
pédance - Configuration 9 guration 9

La figure 3.29 compare les courbes de modules d’impédance de la configuration 1 et 9. Tout d’abord,
la courbe rouge fait apparaitre une résonance a basse fréquence H; = 38, THz qui correspond au mode
de résonance de type Helmholtz de I’ensemble volume et tube n° 2 de 225 mm. L’équation (3.42) exprime
la premicre fréquence de ce type de résonance [61, 62, 63, 64, 59].

c | A
Hlth*% VoL (3.42)

ou c est la vitesse du son, A est la section du col, V; est le volume de la cavité résonante et L est la
logueur acoustique du col. En appliquant cette expression a la configuration 9, Vj correspond au volume
(Vo = 0,4 % 10,062 = 4,52 - 10~3m?3), et le col correspond au tube de 225 mm (A = 7 (15 : 10*3)2 =
0,707-1073m2). Cette hypothése est vérifiée par des mesures sur la configuration 9’ pour laquelle le tube
n° 2 mesure 210 mm de longueur (au lieu de 225 mm). Et pour cette configuration on obtient ] = 40Hz
par la mesure (& une température de 24°C) et H; ,;, = 44Hz par I’équation (3.42).
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&9

Tube
Tube, volume et tube de 200 mm

Pression relative (Pa)

Figure 3.31 — Banc dynamique - Pression - Configuration 9

Temps

0.095 0.1 0105 0.11 0115 0.12 0125 0.13 0.135 0.14

Figure 3.32 — Banc d’im-
pédance - Configuration 9

Le pic de fréquence a G1 = 445 Hz est quant a lui plus évident a identifier puisqu’il correspond a la

fréquence de résonance en demi-longueur d’onde du volume [3].

Grin =

Cc

2L

(3.43)

Cette hypothése est assez facilement vérifiée puisque 1’on retrouve, par la mesure, la premicre har-

monique de ce mode de résonance G5 = 890Hz pour lequel on a I’expression théorique.

Go =

2c
2L

(3.44)

L’ensemble des résultats qui viennent d’étre abordés pour les différentes configurations est rassemblé

dans le tableau 3.4.

Configuration Fréquences
Config. 1 84,1 | 254,3 | 423,7 | 602,6 | 775,5
Config. 3 72,5 | 105,3 | 252,8 | 411,1 | 462,1 | 591,6 | 756,6
Config. 9 38,7 | 89,8 | 252,1 | 404,0 | 445,7 | 591,0 | 757,6
Config. 9 40.0 | 89.8 | 252.1 | 404.5 | 446.2 | 591.0 | 760.0

Table 3.4 — Fréquences de résonances des différentes géométries de références a 24 °C

3.5 Comparaison des Bancs

Nous avons partiellement évoqué au cours de ce chapitre les différences entres les trois moyens
d’essais expérimentaux. Dans cette section, nous allons reprendre de maniére exhaustive 1’ensemble des
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points de comparaisons. Dans le premier paragraphe, nous comparons le Banc d’Impédance au banc
Dynamique qui est & son tour comparé au banc Tube a Choc dans le deuxiéme paragraphe.

3.5.1 Comparaison « Banc Tube a Choc » et « Banc Dynamique »

Le premier élément de comparaison entre le Banc Dynamique et le Banc Tube a Choc est la mé-
thode de mesure qui est assez semblable. Il s’agit dans les deux cas de mesurer la pression en un point
directement sur 1’élément sujet de 1’étude (ici le tube de référence). Sur ce point, les deux moyens d’es-
sai ne se différencient que par le matériel utilisé. Le Banc Tube a Choc utilise le matériel de mesure
et d’acquisition le plus performant (voir caractéristiques techniques section 2.2). Ce qui permet d’ob-
tenir une mesure plus précise et mieux échantillonnée. Le spectre de pression est donc exploitable sur
une plus large gamme de fréquence. Un autre point comparable est le profil de pression mesuré (figure
3.2). En effet, pour une amplitude de pression initiale identique (premicre période a t = 0, 1s), ces deux
signaux sont quasiment superposables. Il faut noter que sur les résultats présentés sur cette figure, les
mesures de pression ne sont pas réalisées exactement au méme endroit (écart de 5,5 cm). Ce point a
déja été précisé dans la section 3.1.1 et permet de conclure qu’aprés excitation les deux bancs d’essais
fournissent exactement les mémes résultats et ce malgré des méthodes d’excitation différentes. Et c’est
justement par leur méthodes d’excitation que les deux bancs d’essais se distinguent le plus. Dans le cas
du Banc Dynamique, I’onde de pression est générée par une rupture brutale du débit tandis que dans
la méthode banc Tube a Choc I’onde de pression est générée par la rupture d’une membrane en caou-
tchouc qui sépare le milieu intérieur du tube en dépression du milieu extérieur a pression atmosphérique.
Grace a une méthode d’excitation dont la vitesse est imposée, le banc Dynamique permet de calculer
];((ooj))
possibilité d’accéder a la mesure au profil de vitesse, a ’extrémité ouverte du tube lors de la rupture de
la membrane. Il est par conséquent impossible de déterminer I’impédance. Le second inconvénient de
cette méthode est 1ié a la méthode d’excitation par dépression qui nécessite une étanchéité parfaite du
systéme testé. Ceci rend impossible la caractérisation compléte d’une ligne d’admission d’air puisque la
partie « conduit air sale » n’est pas étanche. Malgré tout, cette méthode a le mérite de fournir les mémes
résultats que la méthode Banc Dynamique en terme de fréquence mais pour une plus grande simplicité
de mise en ceuvre et a moindre colit (ballons de baudruche et pompe a vide). Cependant, le Tube a Choc
est le moyen qui permet d’atteindre les amplitudes d’oscillations de pression les plus élevées (jusqu’a 1,4
bar créte-a-créte). Ce qui a permis d’étudier les phénomenes non-linéaire de propagation et de réflexion
[65].

Finalement, cette comparaison nous a amen¢ a ne conserver que le Banc Dynamique pour I’ensemble
de I’étude de caractérisation car la maitrise de la vitesse est indispensable.

I’impédance <Z (w) = ) A ’opposé, I’inconvénient majeur du banc d’essai Tube & Choc est Iim-

3.5.2 Comparaison « Banc Dynamique »- « Banc d’impédance acoustique »

Contrairement a la comparaison précédente, le banc de caractérisation acoustique se distingue du
banc dynamique (et du Tube a Choc) par sa méthode de mesure dite deux microphones ou « Full Plane
Wave Decomposition Method » qui est améliorée par la méthode de calibration TMTC. Cette méthode
mesure directement I’impédance au niveau du plan de référence qui est I’interface entre la téte de mesure
et le systeme ¢tudi€. En revanche, sur le Banc Dynamique, il n’est pas possible de mesurer la pression
a I’endroit exact de I’excitation. C’est pourquoi le résultat proposé n’est qu’une approximation de I’im-
pédance qui se traduit essentiellement par une dérive de la phase (figure 3.11). D autre part, les deux
méthodes excitent le systéme en vitesse. Mais la similitude s’arréte 1a. En effet, la méthode acoustique
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génere un « chirp » de vitesse par le biais d’une chambre de compression (haut-parleur) tandis qu’une
rampe de vitesse est imposée par la fermeture d’une vanne rapide dans le cas du Banc Dynamique. Les
différences entre les deux méthodes d’excitation sont donc le profil du signal (vitesse et pression) mais
aussi ’amplitude de pression acoustique que nous aborderons un peu plus loin dans le paragraphe. Plu-
sieurs types de signaux aurait pu étre choisis pour la méthode acoustique (cf 1.5.3.3). Mais c’est le Chirp
qui a fait I’objet de ce choix par les membres de I’'UET Remplissage RENAULT a LARDY pour sa rapidité
d’excitation mais suffisamment long pour permettre une excellente résolution fréquentielle. Pourvu que
I’échantillonnage soit adapté, un chirp d’une durée de 10 secondes permet une résolution fréquentielle
maximum de 0,1 Hz. Cependant, le phénoméne oscillatoire généré par la rampe de débit du Banc Dyna-
mique n’a qu’une durée approximative de 1s. De plus, la fin du signal n’est pas tout a fait exploitable car
la résolution de la carte d’acquisition du systéme de mesure n’est pas suffisante. C’est a dire qu’a la fin
de la mesure, I’amplitude de pression acoustique est inférieure a la résolution en pression (carte 12 bits).
Par conséquent, la résolution fréquentielle maximum fournie par le banc est de I’ordre de 2Hz (suivant la
longueur du signal exploitable). En ce qui concerne 1’amplitude de pression acoustique, le Banc d’impé-
dance se cantonne justement au seul domaine acoustique. Alors que le Banc Dynamique évolue dans une
gamme de pression représentative des phénomenes observés dans les lignes d’air de moteurs a combus-
tion (supérieur a 300 mbar 0-créte). Ceci a son importance puisque nous avons vu dans ce chapitre que le
niveau de pression avait un impact sur I’ensemble des paramétres observés bien qu’ils soient négligeable
dans le cadre d’une étude au premier ordre. Le dernier aspect de comparaison des bancs est ’intégration
du débit dans la mesure. La présence d’écoulement pendant la mesure influence fortement le résultat
d’impédance surtout en terme d’amortissement. Il s’est avéré que le Banc Dynamique était parfaitement
adapté a ce type de mesure. Bien que ce type de caractérisation n’était pas 1’objectif premier de ce tra-
vail de recherche, les quelques résultats obtenus sont trés encourageants. A condition que la dépression
en amont soit suffisamment importante durant toute la durée de 1’essai pour maintenir un écoulement
sonique a travers 1’obturateur, la méthode Banc Dynamique est capable de fournir d’excellents résultats.
Malencontreusement, des pannes successives du seul moyen a notre disposition permettant d’atteindre de
telles dépressions n’a pas permis d’obtenir les résultats attendus. Néanmoins, les résultats présentés dans
le graphique 3.18 ont permis de valider le principe de mesure jusqu’a une vitesse d’écoulement de 50
m/s. Parallélement a cette ces travaux, Samuel Rodriguez a réalisée une thése sur la mesure d’impédance
avec débit a partir de la méthode Banc d’impédance présentée précédemment. Les premicres conclusions
semblent indiquer que de fortes modifications soient nécessaire pour palier a un rapport signal/bruit trop
faible (bruit lié¢ a I’écoulement). Le mémoire de cette thése sera disponible a tout public a partir de 2014.
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Nous pouvons conclure sur la comparaison des bancs d’essais en imaginant un nouveau banc de
caractérisation optimum qui reprendrait les points forts de chaque méthode qui sont listés dans le tableau

35:

Points Forts

Points Faibles

Banc Dynamique

— Onde de pression et onde de dépres-
sion

— Profil temporel de pression

— Niveau d’amplitude pression impor-
tant

— Impédance avec débit

— Bruit > 1000Hz

— Résolution 2 Hz

— Position du capteur de pression non
optimum

— Méthode de mesure en 1 point

Banc d’Impédance

— Résolution fréquentielle de 0,1 Hz
— Méthode de mesure 2 microphones
— Impédance avec débit

— Bruit sous 100Hz
— Niveau de pression acoustique faible
— Mesure débitante fortement bruitée

Banc tube a choc

— Simple et peu coliteux

— Résolution fréquentielle de 1 Hz

— Forte amplitude de pression acous-
tique (jusqu’a 1,4 bar c-a-c)

— Mesure débitante impossible
— Méthode de mesure en 1 point

Table 3.5 — Avantages et inconvénients des différentes méthodes de caractérisation

Le banc de caractérisation idéale serait bas¢ sur le Banc Dynamique mais pour lequel la méthode de
mesure 2 microphones associée a la méthode de calibration TMTC du Banc d’Impédance serait adaptée.
Ce banc nécessiterait une chaine de mesure et d’acquisition de qualité comparable a celle utilisée sur le
banc Tube a Choc idéalement avec une carte d’acquisition 32 bits.
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La caractérisation de géométries simples sur trois bancs d’essais différents a permis de mieux com-
prendre les phénomenes de propagation et de réflexion des ondes de pression. Cette campagne d’essais
a également permis de mettre en avant les atouts et faiblesses de chaque méthode. De part sa méthode
d’excitation, la méthode Banc Dynamique semble la plus appropriée a la caractérisation de conduits
d’air dans le domaine du remplissage moteur. Cependant, la méthode Banc d’impédance a fait la preuve
de la puissance de sa méthode de mesure par deux microphones. Finalement, [’absence d’acces a une

notion de vitesse locale permettant le calcul de l'impédance, nous a conduit a ne plus utiliser la méthode
Banc Tube a Chocs.






CHAPITRE 4

Modélisation

Les phenomenes de propagation d’ondes de pression dans les systemes d’admission et d’échappe-
ment des moteurs a combustion affectent de maniére significative le remplissage en air de ce type de sys-
teme. L’ objectif de cette étude est justement de définir une nouvelle méthodologie permettant de prendre
en compte l'incidence de ces écoulements pulsés dans un systeme d’admission moteur. Dans ce chapitre,
les phenomenes de propagation d’ondes de pression seront abordés uniquement dans le cas du tube droit
ouvert-fermé. Ce qui a permis d’évaluer et de comparer plus facilement les différentes méthodes de mo-
délisation. Une premiere approche pour caractériser les circuits d’admission et d’échappement consiste
a utiliser un outil de type CFD (Computational Fluid Dynamics) ou un code de résolution unidimension-
nelle des équations de la dynamique des gaz par discrétisation spatiale du systeme. Ce sont ces deux
approches qui seront analysées dans une premiere partie. Par la suite, et ce afin de développer une nou-
velle méthodologie, une analogie mécanique est effectuée par comparaison entre un tube rempli d’air et
une barre encastrée. Ceci permet de definir les bases de la nouvelle modélisation qui sera abordée par
la suite. Elle sera alors basée sur les observations effectuées au chapitre précédent. Enfin, une démarche
de simulation moteur sera proposée a partir du modeéle d’admission nouvellement construit.

95
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41 CFD

L’étude du remplissage en air d’un moteur & combustion interne peut étre effectuée par différentes
approches, méme d’un point de vue numérique. Une premicre technique consiste a effectuer une simu-
lation CFD tridimensionnelle compléte par résolution des équations de Navier-Stokes. Cette technique
est évidemment bien trop cofiteuse en temps de calculs et trés rarement utilisés dans I’industrie pour des
¢coulements non-stationnaires. Néanmoins, les codes de calcul de mécanique des fluides par la méthodes
des volumes finis restent les plus performants. Ils permettent, entre autres, de visualiser des grandeurs
inaccessibles expérimentalement. C’est pourquoi, deux études sur un tube simple et un répartiteur d’ad-
mission, ont ét¢ menées au moyen de ce type de logiciel. La démarche de calcul pour ces deux simulations
est ainsi présentée afin d’évaluer les performances de 1’outil de calcul par comparaison aux essais.

4.1.1 Tube

La méthode de mesure « Banc Dynamique » appliquée au tube étalon a été simulée sous Fluent 6.2
afin d’évaluer la sensibilité des parameétres de simulation numériques sur les résultats. Le tube étalon est
un tube permettant une procédure d’auto-diagnostic du banc d’essai. C’est un tube droit d’un diametre
de 40 mm et de 1,2m de long. La figure 4.1 représente le maillage fluidique axisymétrique de ce tube qui
a une épaisseur de 20 mm et son extrémité comporte une volute de 10 mm de rayon. Le banc dynamique
est connecté au coté gauche de ce tube sur les figures suivantes. En plus de la veine gazeuse du tube,
un environnement extérieur est ajouté a I’extrémité ouverte sous la forme d’un cylindre. Trois études de

@ 40mm

1,2m

Figure 4.1 — Maillage axisymétrique du tube étalon - Géométrie 1

sensibilités ont alors pu étre réalisées. Nous avons tout d’abord étudié I’impact des détails géométriques
sur les résultats numériques par comparaison aux résultats expérimentaux. La géométrie n° 1 modélise
¢videment le tube, mais également un décrochement au niveau de I’extrémité fermée (figure 4.2) ainsi
qu’un environnement extérieur a I’extrémité ouverte du tube. Dans ce cas 1’environnement est maillé par
un cylindre de 200mm de longueur et de rayon. Et comme le montre la figure 4.3, ce volume se prolonge
le long de la paroi extérieure du tube sur 40mm. Le rayon de la volute est de 10mm. Cette géométrie
est discrétisée par un maillage 2D axisymétrique de 7500 cellules quadrangulaires. Pour la deuxiéme
géométrie, le décrochement a I’extrémité fermée a ét€ supprimé. Le maillage ne comporte alors plus que
7400 cellules quadrangulaires (figure 4.4). La géométrie n° 3 a la méme base que la géométrie n° 2 pour
laquelle les dimensions de I’environnement cylindrique ont été portées a 400 mm pour le rayon et la
longueur (figure 4.5). Le nombre de cellules passe donc a 8800. Ensuite, le rayon de volute a été réduit
a 1 mm dans le cadre de la géométrie n° 1. Finalement un maillage 3D a été réalis¢é sur la base de la
géométrie n° 1. Le quart de la section a alors ét¢ modélisé par 24000 cellules (figure 4.6).

Tous ces tests ont été effectués en plusieurs étapes de calculs avec les mémes conditions limites.
La vitesse est bloquée sur les parois du tube, tandis que la pression atmosphérique est imposée sur la
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Figure 4.2 — Extrémité fermée du tube étalon
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Figure 4.4 — Maillage axisymétrique du tube étalon - Géométrie 2
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Figure 4.5 — Maillage axisymétrique du tube étalon - Géométrie 3

périphérie du cylindre représentant 1’environnement. La condition a I’extrémité « fermée » du tube est
différente selon les étapes de calcul. La premicre étape consiste a établir un débit stationnaire en imposant
un débit de 0.0555 kg/s du coté du tube qui est connecté au Banc Dynamique. Puis, un second calcul non
stationnaire de second ordre est réalisé sur 20 - 10~°s & partir des résultats de simulations précédents.
Toujours en écoulement non-stationnaire de second ordre, un profil de débit est imposé en 10 - 10~°s
symbolisant la fermeture de la vanne. Enfin, une vitesse nulle est imposée a I’extrémité fermée du tube.

Les figures 4.7 et 4.8 montrent les résultats obtenus a partir des calculs tridimensionnels et sont
comparés aux résultats expérimentaux. Un calcul au premier ordre semble clairement insuffisant dans
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X

Figure 4.6 — Tube étalon - Maillage 3D
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la représentation des phénomenes a haute fréquence. Il en est de méme lors de I’'usage d’un maillage
trop grossier puisqu’un phénomeéne de repliement est observable pour des fréquences élevées. Ces ré-
sultats sont relativement proches et indiquent qu’un calcul de type CFD est relativement adapté a ce
type d’étude dans le cas d’un maillage suffisamment raffiné. Cependant, les temps de calcul importants
limitent I’intérét de cette approche.

4.1.2 Répartiteur

1.20e+02
I 1.10e+02
1006402
9.000+01
8008401
7.008+01
N 6.006+01
" “‘ 5.000+01
4,008+01

3.00e401
| 2008401

I 1008401
0000100 % Y

Contours of Velocity Magnitude (m/s) (Time=1 ‘1000e»03)|_
FLUENT 6.2 (3d, segregated, rke, unsteady)

Figure 4.10 — Simulation CFD d’écoulement

Figure 4.9 — Maillage fluidique tétraédrique _ _ ;
non stationnaire dans un répartiteur

d’un répartiteur d’admission

Les figures 4.9 et 4.10 représentent la simulation d’un essai suivant le méme principe que le « Banc
Dynamique » permettant de caractériser le répartiteur d’admission d’un moteur atmosphérique 4 cy-
lindres. Ce répartiteur a été maillé avec 73 500 éléments tétraédriques et avec des prismes pour la couche
limite de 0,7mm sur toute la paroi. La simulation a été réalisée avec le code de calcul Fluent 6.2. Le
modele de turbulence utilisé est un k — ¢ standard. Le fluide est considéré comme étant un gaz réel com-
pressible. Un volume cylindrique, en bleu sur la figure 4.9 et dont le diamétre est égal a 6 fois celui de
I’embouchure et 10 fois pour la longueur, fait office d’atmosphere. C’est dans ce volume qu’est aspiré
I’air entrant dans le répartiteur d’admission. La condition de pression est bloquée a 1bar a la surface de
ce cylindre et la vitesse est laissée libre. La surface du reste du maillage constitue la paroi interne du
répartiteur que 1’on considére adiabatique et indéformable. On bloque donc le débit et le flux de chaleur
sur cette surface. Pour finir, les embouchures des conduits primaires sont également fermées pour trois
d’entre elles. Les sections circulaires, correspondant a I’extrémité des trois cylindres bleu foncé, sont
donc également bloquées en vitesse et en flux de chaleur. Le dernier conduit primaire est celui qui est ex-
cité par le banc dynamique. On y impose donc une condition de vitesse en laissant la variable de pression
libre. Comme pour un essai réel, les premicres itérations de calcul permettent d’établir un écoulement
stationnaire de 150kg/h. Lorsque la convergence pour 1’écoulement stationnaire est atteinte, les résultats
servent a initialiser le calcul non-stationnaire pour lequel on impose une rampe de débit partant de 150
kg/h vers 0 en 0,5ms. Durant le reste du calcul, la condition en vitesse du conduit 3 reste bloquée a Om/s.
Ce calcul a été réalisé sur une machine avec un seul processeur dédi¢ cadencé a 2,8 GHz. Une simulation
correspondant a une durée réelle de 0,5 seconde a nécessité environ une semaine de calcul. Cependant,
cet essai numérique n’est pas exploitable pour une caractérisation fiable car il manque plus de la moiti¢
du signal. En effet, pour exploiter ce type de résultat, une simulation d’une durée minimum d’1 seconde
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est nécessaire. Les temps de calcul étant beaucoup trop importants, il a été décidé de ne pas utiliser ce
type de logiciel comme outil de caractérisation mais plutét comme un outil permettant d’accéder a une
visualisation de I’évolution des variables (pression, vitesse température,..) dans le temps et dans I’espace.
Ceci permet d’aider a la compréhension de certains phénomenes.

4.2 La modélisation unidimensionnelle

La méthode de résolution numérique par différences finies des écoulements gazeux unidimensionnels
est aujourd’hui majoritairement utilisée dans les logiciels de simulation moteur tel que BOoST[36], GT-
POWER [33, 66] ou méme LOTUS[34]. Les équations fondamentales de la dynamique des gaz sont des
équations aux dérivées partielles que cette méthode permet de discrétiser dans le temps et sur une seule
dimension de 1’espace (selon la fibre neutre des conduits d’admission ou d’échappement, fibre neutre
passant par le centre de gravité de chaque section). L’objectif de cette partie consiste a réaliser une
modélisation numérique du banc d’essai expérimental « Banc Dynamique » et ce, au moyen du code
GT-Power. Dans ce mémoire, ce type de calcul est appelé « Banc Dynamique Virtuel ». Par la suite, les
résultats de simulation numérique sont confrontés aux essais expérimentaux.

it
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Figure 4.11 — GT-Power - Banc Dynamique virtuel

La caractérisation du tube de référence est effectué par un assemblage de blocs élémentaires, comme

représenté sur la figure 4.11. Cette modélisation est décrite de gauche a droite par I’énumération suivante :

Boundary-condition Atmosphére composé d’air a pression et température constantes (P = 1 bar
etT =293°C)

Straight pipe Tube de référence. Celui-ci est caractérisé par une longueur de 1 metre et un diametre
intérieur de 30 mm. Le découpage unidimensionnel est effectué par un assemblage de mailles de
longueur 10 mm. Ce systéme est considéré comme étant adiabatique avec le milieu extérieur et
constitu¢ d’un gaz réel.

Piéce adaptation Cet élément (d’une longueur de 33 mm) permet de faire la jonction entre le sys-
téme a étudier (ici le tube de référence) et le systéme d’aspiration du banc expérimental. Les autres
propriétés de cette piéce sont les mémes que pour le tube de référence.

Vanne Cet ¢lément a pour but de représenter I’obturateur du banc dynamique. Il s’agit en fait ici de
faire varier la section en fonction du temps suivant une loi prédéfinie.

Volume Le volume représente un volume tampon en aval de la vanne. Cependant, il n’a pas d’autre
nécessité, dans le modele, que de connecter la pompe a la vanne.

Pompe Cet élément permet d’imposer la consigne de débit.
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Pour un essai standard de caractérisation du tube de référence (Tube de 1 metre : configuration 1
présentée dans le chapitre 2), il est alors possible d’effectuer une comparaison entre les résultats expéri-
mentaux et numériques (voir figures 4.12 et 4.13). Ces deux essais sont effectués dans le cadre d’un essai
de caractérisation standard. C’est-a-dire que le débit initial de 150 kg/h passe a une valeur nulle en 0,5
ms au niveau de I’extrémité du tube.
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Figure 4.12 — Réponse temporelle-Essai Banc Figure 4.13 — Réponse Fréquentielle - Essai
dynamique - Comparaison Essai et Simulation Banc dynamique - Comparaison Essai et Simu-
GT-Power lation GT-Power

Pour des géométries simples telles que des éléments tubulaires, les courbes précédentes montrent
une bonne corrélation des résultats numériques et expérimentaux. Sur le graphique temporel de pression
(figure 4.12), le premier palier (entre 0,95 et 1 seconde) représente la perte de charge liée a 1’écoulement
stationnaire dans le tube avant la fermeture de la vanne. Cette perte de charge a été mesurée lors des essais
expérimentaux présentés dans le chapitre 3 et a pour valeur 32 mbar (cf. tableau 3.4). Pour cette portion
de courbe, on constate une bonne superposition des signaux numériques et expérimentaux. Une telle
qualité de résultat a d’ailleurs ¢té observée pour tous les autres débits testés (entre 0 a 400kg/h). Apres la
fermeture de 1’obturateur (temps écoulé de 1s), la simulation GT-Power restitue correctement 1’onde de
pression a une amplitude et une période identique a I’essai. On remarque également que 1’amortissement
global du signal est correct mais son évolution semble légérement différente au cours du temps. Le
coefficient d’amortissement du modele est trop élevé pour des amplitudes de pression importantes (>
50mbar) et trop faible lorsque I’amplitude des oscillations de pression se réduit (< 50mbar). En effet,
dans le chapitre précédent, il est apparu que le coefficient d’amortissement n’était pas constant mais qu’il
dépend du niveau d’amplitude de pression. L’ensemble de ces constatations est transposable au domaine
fréquentiel, représenté sur la figure 4.13. Ainsi, le module d’impédance issu de la simulation coincide
avec les résultats du banc dynamique. Les largeurs et positionnements fréquentiels des pics de fréquences
sont identiques. On observe également une bonne prise en compte des phénomeénes non-linéaires (« Inter-
pics »). Quant a I’amplitude des pics de fréquences de la simulation, elle semble avoir été 1égerement
surévaluée. Ce léger décalage est essentiellement dii a la résolution fréquentielle expérimentale de 2 Hz
qui a pour conséquence d’écréter les pics.

Afin de valider cette démarche de modélisation unidimensionnelle sur un systéme plus complet, des
¢tudes complémentaires ont été effectuées sur les configurations n° 3 et 9 présentées dans le chapitre 3.
La simulation numérique est réalisée dans les mémes conditions que pour la configuration n° 1 (Essai
standard). Les éléments tubulaires sont également discrétisés par des maille de 10mm. Le résultat des
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caractérisations de la configuration n° 9 sont représentés sur les figures 4.14 et 4.15 dans le domaine tem-
porel ainsi que dans le domaine fréquentiel. Les conclusions sont identiques a celles de la comparaison
des caractérisations de la configuration n° 1. Ce qui montre la capacité d’un tel code de calcul a étudier
ce type de systéme.
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Figure 4.14 — Réponse temporelle-Essai Banc Figure 4.15 — Réponse Fréquenticlle - Essai
dynamique - Configuration 9 Banc dynamique - Configuration 9

Ces résultats ont été obtenus a partir d’une discrétisation en espace avec des mailles de 10 mm de
longueur. Une étude de sensibilité a d’ailleurs été effectuée sur ce paramétre (annexe A). Cette étude
de sensibilité au maillage a montré qu’un compromis correct semblait se dégager entre la finesse des
résultats et le temps de calcul pour cette taille de maille (10mm). II faut noter que le critére de CFL (Cou-
rant—Friedrichs—Lewy) n’est pas paramétrable dans le logiciel GT-Power et donc imposé par 1’éditeur.
Au dela d’une longueur de maille supérieure a 40mm, la détermination correcte des ondes de pression
est fortement dégradée (cf figure A.8 et A.8).

La résolution des équations fondamentales de la dynamique des fluides en milieu compressible et
en régime non-stationnaire est bien maitrisée par une littérature trés riche [10, 57]. Néanmoins, les mo-
délisations des volumes et jonctions ne sont pas correctement décrites dans le logiciel GT-Power dont
les codes sources sont fermés. Mais surtout 1’éditeur ne fournit ni les équations ni les références bi-
bliographiques utilisées pour la construction du modele (Flow split). Ces éléments sont définis par les
caractéristiques des ports d’entrée/sortie et un volume. Chaque port est décrit par section et un diametre
d’expansion permettant de caractériser la détente des ondes de pression. Ils sont orientés dans 1’espace
par un repére sphérique et une longueur caractéristique qui fixe 1’éloignement des ports les uns par rap-
ports aux autres. Cette longueur caractéristique a pour principal objet de modéliser la propagation a
travers 1’élément sans le considérer comme ponctuel. Quant aux transferts thermiques, ils sont modélisés
de la méme manicre que les éléments tubulaires, hormis le fait qu’ils sont appliqués a une surface qui
doit étre définie par 1’utilisateur. Cette surface d’échange peut étre différente de la surface contenant le
volume. Ce type d’élément est utilisé dans la modélisation de géométries plus complexes telles que les
lignes d’admission d’air et en particulier pour modéliser le répartiteur d’admission. Dans ce cas, le mo-
dele nécessite un recalage important avec les essais expérimentaux, ce qui engendre un découplage entre
les paramétres du modele et la géométrie physique réelle, et ce de fagon non négligeable.

Par conséquent, ce code de calcul est un outil qui semble intéressant au point de vue de la simulation
lors de I’étude de systémes relativement simples pour des éléments unidimensionnels. Dans ce cas, les
résultats sont en bonne adéquation avec les résultats expérimentaux. Ce type de logiciel peut donc étre
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utilisé afin de caractériser des €léments, a condition que ceux-ci restent relativement simples ; sinon une
validation expérimentale sera nécessaire ce qui réduit 'intérét de 1’utilisation d’un tel outil. De plus,
le temps de calcul peut étre beaucoup trop important surtout si les géométries sont de formes assez
complexes. Par ailleurs, I’interface d’utilisation de ce logiciel étant de bonne qualité, elle a été retenue
afin d’y intégrer une nouvelle modélisation permettant de réduire le temps de calcul.

4.3 Modélisation par analogie mécanique

11 apparait donc que les outils tels que la CFD ou les codes de calculs 1D peuvent étre utilisés comme
des outils de caractérisation, mais la simulation du fonctionnement thermodynamique d’un moteur a
combustion est une contrainte trop importante en terme de temps de calcul. 1l a donc été décidé de dé-
velopper une nouvelle modélisation qui permette a la fois de tenir compte des effets non-stationnaires
dans les circuits d’admission et d’échappement et a la fois d’effectuer un calcul dans un temps raison-
nable. Les deux paragraphes suivants développent deux méthodes de calculs permettant d’approximer
rapidement les fréquences de résonances des conduits. Et ces deux méthodes constituent la base de la
modélisation 0D proposée dans ce travail de recherche.

4.3.1 Méthode des éléments finis

Tout d’abord, le comportement acoustique du tube ouvert-fermé peut étre simplifié ou modélisé par
le comportement d’une barre encastrée. Rappelons qu’en mécanique, une « barre » travaille en traction-
compression tandis qu'une « poutre » travaille en flexion. Une approche possible consiste a utiliser la
théorie de poutre en dynamique pour la modélisation de la vibration d’une corde dont la composante
principale de I’onde est transversale. Mais dans un probléme de propagation acoustique en onde plane,
seule subsiste la composante longitudinale. C’est pourquoi ce probléme d’acoustique est étudié par com-
paraison avec une modélisation dynamique de la vibration d’une barre imaginaire dont la section est
composée exclusivement d’air. La figure 4.16 représente une barre élémentaire. Chacune de ses extré-
mités est caractérisée par un effort F' appliqué a la barre et un déplacement u. La barre elle-méme est
caractérisée par la contrainte o liée au phénoméne de compression ou de traction. Ce type de probléme
peut étre résolu par la méthode des éléments finis (par formulation en résidus pondérés a laquelle on
applique la méthode de Galerkin que 1’on intégre par parties)[58].

L’analogie mécanique avec la barre imaginaire constituée d’air permet d’établir que la pression et
la vitesse acoustique sont alors respectivement analogues a la contrainte o et a la dérivée temporelle
du déplacement. La condition limite a I’extrémité fermée du tube annule la vitesse en x =0. De la
méme maniere cette condition limite est représentée par un encastrement qui bloque tout déplacement.
L’extrémité ouverte du tube a une pression acoustique nulle en son extrémité, ce qui correspond a une
contrainte nulle dans le probléme de mécanique. La barre est alors laissée libre a son extrémité.

u(0,t) u(l,t)
— —

Figure 4.16 — Représentation d’un élément barre

u(0) et u(l) sont les déplacements nodaux longitudinaux. F'(0) et F'(I) sont les forces appliquées
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aux neeuds et p(z) est le chargement longitudinal réparti sur I’élément. Le probléme est ainsi défini par
I’équation locale du mouvement a laquelle on ajoute les conditions limites et les conditions initiales :

{— ESEY 1 pSii=p

+ C.L.

+C.I.

“.1)

Dans la méthode des résidus pondérés, on suppose que 1’approximation du champ de déplacement
w(z, t) satisfait les conditions limites (et les conditions initiales). C’est le principe des travaux virtuels.

l d2
Yu=w / ( ES— —i—pSQIJ—p) de =0
.0

dx 2

dw dw dw] t . !
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0

On interpole le champ w(z, t) par des vecteurs indépendants
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F(t) = [ F( ’?} est le vecteur des forces effectivement appliquées aux nceuds de 1’élément.

(4.13)

1
o(t) = / NTp(z,t)dz est le vecteur des charges nodales fictives équivalentes aux charges réparties
0

(4.14)
Par conséquent, les équations du mouvement sont définies par :

MU + KU = F(t) + ®(t) (4.15)

Dans un premier temps, cette méthode des éléments finis a été utilisée en découpant le tube d’air
en 2 éléments. Ainsi, une barre de longueur [ et de section S ayant une densité p correspondant a celle
de I’air est découpée en deux éléments de longueur //2, comme indiqué sur la figure 4.17. Le module
d’Young utilisé pour ce matériau est en fait le module de compressibilité de I’air B. Pour lequel on a
B =1,42.10° Pa [67].

Les conditions limites évoquées précédemment conduisent aux formulations suivantes :

CL1 u(0,t) = 0; (4.16)
CL2 o(l,t) = 0; (4.17)
u(0,0) u(l2,0) u(lf)

@— |—>
Figure 4.17 — FEM appliquée a 2 éléments

Chaque élément barre est décrit par le systeme (4.15). Et par I’assemblage de ces deux systémes (Les
barres (D) et @) nous pouvons écrire les équations du mouvement sous la forme :

2 1 0] (i(0,0) 1 -1 07 (u(0,2) R(t) 1
S1/2 ’ BS ’ t
% 1 4 1) <ia(ke) +too 7l 2 -l u(tt)p=1 0 IIONP (4.18)
o 12 ladey) “?lo -1 1] lu@y F(i.t) 1

R est la réaction du bati sur la barre en x = 0 et F(L,t) est la force appliquée en x = [. La charge
répartie appliquée aux nceuds est désignée par p(t) qui serra nulle dans le cadre de ce probleme.

L’étude en oscillation libre du probléme consiste a trouver les pulsations propres qui sont solutions de
det(K —w?M) = 0. La condition limite CL1 permet de réduire le probléme a un systéme a 2 équations.

2BS [ 2 —1] ,pSL[4 1]\

On obtient ainsi les 2 pulsations propres :

2—1 24B

w? = L_g (4.20)
1422 pl
2+1 24B

ws = V24 4.21)

22 —1 pl?
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Le code de calcul développé lors de cette étude permettant de résoudre ce systéme est décrit en
annexe C. A partir de ces pulsations propres, il est alors possible de déterminer les fréquences propres F1
et F2 du systeme. En appliquant cette démarche au tube de référence (les caractéristiques géométriques
sont disponibles dans le chapitre 2), les fréquences propres sont alors F1 = 87,5 Hz et F2 = 305,8 Hz.
Borel [3] indique par une approche théorique que les fréquences qui participent au régime naturel de
vibration de ce tube sont obtenues par I’équation (3.32). n = 1 correspond a la fréquence fondamentale
et les n > 2 représentent les fréquences harmoniques. Selon ces formules théoriques, les fréquences de
résonances d’un tube ouvert-fermé seraient plutét F1=85,6 Hz et F2 = 256,9 Hz.

Le résultat obtenu a partir d’une décomposition en 2 éléments n’est donc pas assez précis. Une étude
similaire en décomposant le tube en un nombre plus important a donc été effectuée. Le tableau 4.1
rassemble les résultats liés a cette étude. Il apparait qu'une convergence est rapidement atteinte pour la
fréquence fondamentale, mais que ce n’est pas le cas pour les fréquences harmoniques ou le nombre
d’éléments doit &tre beaucoup plus important.

Nombre draie WS | () |y (H2) | Fy (H2) | i (H2) | Fs (Ho) | Fy (H2)
1 94,1
2 87,5 305,8
3 86,3 282,2 512,0
4 85,9 270,9 492.1 711,6
5 85,7 265,5 470,4 705,4 907,3
6 85,6 262,6 4573 678,8 917,3 1100,7
Théorie 85,6 256,9 428.1 599.,4 770,6 941,9

Table 4.1 — Fréquences propres du tube calculées par la méthode des ¢léments finis

La méthode des éléments finis nous a permis de traiter le probléme acoustique de résonance d’un
tube ouvert-fermé par analogie mécanique. En comparant les résultats obtenus par cette méthode avec
la solution proposée par la théorie acoustique, il s’aveére que ce type d’approche semble correct. Une
convergence des résultats avec 1’augmentation du nombre d’éléments est atteinte.

4.3.2 Analogie masse-ressort

L’étude précédente a montré qu’il est possible de déterminer les fréquences de résonance d’un sys-
téme par analogie mécanique, du moins pour un systeme simple. Cependant, cette approche ne permet
pas pour I’instant, de définir le modéle de comportement d’un systéme d’admission moteur soumis a une
excitation en pression et/ou en débit. Dans cette section une démarche similaire est menée sur un systéme
dynamique discret. En effet, le comportement de résonance en quart-d’onde du tube ouvert-fermé a celui
d’un systéme masse ressort pour lequel les modes propres correspondent aux fréquences de résonances
du tube. Comme pour 1’analogie précédente, le tube est modélisé par une succession de masses et de
ressorts en série. A priori, les masses m et les raideurs £ sont choisies identiques puisque le tube de
référence est de section constante et on considére que la composition de 1’air dans ce tube est homogene.
Les conditions limites sont quant a elles identiques a celles considérées dans la méthode de modélisation
précédente. C’est-a-dire que le bati symbolise 1’extrémité fermée du tube en bloquant les déplacements.
Et la derniére masse m,, est laissée libre pour modéliser 1I’extrémité ouverte du tube.

Pour un systéme libre non amorti, les équations du mouvement sont exprimées par le systéme sui-
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vant :
[M]{E} + [K]{z} = {0} (4.22)

[M] est la matrice masse définie positive et symétrique. K| est la matrice raideur symétrique. Et z;
est la position de la masse m; par rapport a sa position au repos. Et les modes propres d’un tel systeme
sont définis par :

[[K] = [M]w]{z} = {0} (4.23)

Si{U;} est le mode propre correspondant a la pulsation propre w;, on a :
[K){Ui} = wi [M]{U;} (4.24)
En utilisant la méthode modale, on obtient le quotient de Rayleigh.

raideur modale

——
W2 — (Ui} [K]{Ui} kg
U IM{U} my;
—_——

(4.25)

masse modale
En se plagant dans la base des modes propres, I’équation (4.22) devient

(4.22) = [Mg] {4} + [Kg]{q} = {0} (4.26)

Avec [Mg] = [P])" [M]|P] diagonale et [K g] = [P]” |K][P] diagonale {z} = [P] {x}

Les équations en ¢; sont alors découplées

Dorénavant, il s’agit de déterminer chaque masse et raideur modale associée a chaque pulsation
propre wj.

Comme présenté dans 1’étude bibliographique, les fréquences de résonance en quart d’onde d’un

conduit sont définies par [3] :
c

F,=02n-1 e N* 4.27
n ( n )4Lac n ( )
Donc pour la premicre pulsation propre, on a :
c
=2 4.28
w1 ™ AL, ( )

En considérant la colonne d’air dans le tube comme une barre solide, la vitesse de propagation du
son peut s’écrire sous la forme :

c=/8 (4.29)
p

ou B est le module de compressibilité et p est la densité de ’air.

Donc,
B
4.28) = wy = ~,[2 (4.30)
20\ p

Connaissant la pulsation propre wy, on connait la valeur du rapport %. 11 faut alors déterminer leur
valeur respective. Pour cela, on s’inspire de la formulation en éléments finis pour laquelle la valeur de la
premicre pulsation propre peut s’écrire sous la forme :

9 BS/l

— 431
Wiy =Yy 2SI ( )
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y est une variable qui dépend du nombre d’éléments mais par identification et en faisant I’hypothese que
la solution numérique tend vers la solution théorique pour un grand nombre d’éléments, I’expression de

w devient :
BS/l
w =4 /rr—pSl (4.32)

En fixant arbitrairement, la raideur modale a celle de la colonne d’air de longueur [ et de section .S,
on obtient le couple de variable suivant :

S
mg — P2 (4.34)
i

La démarche est identique pour déterminer les N modes propres suivants.

11 apparait donc possible de modéliser un systeme d’admission en effectuant une analogie de type
masse-ressort. Cependant, cette méthode n’a pour ’instant été traitée que dans le cas théorique, et la
validité d’une telle approche pour un cas réel reste a démontrer. Cette approche fera donc 1’objet d’une
¢tude approfondie dans la suite de ce chapitre a travers une modé¢lisation par fonction de transfert.
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4.4 Fonction de transfert

4.4.1 Modéle électroacoustique

Afin de caractériser le comportement non-stationnaire des systémes d’admission d’air, un mod¢le
physique représentatif est nécessaire. Xavier JACQUET et Pierre FONTANA [51] ont déja proposé une
modélisation simple de ces phénomenes par une fonction de transfert en utilisant 1’analogie électroa-
coustique d’un circuit RLC. Ce mod¢le a pour vocation de calculer la pression acoustique d’un systeme
d’admission d’air en réponse a une excitation en débit. La pression acoustique est la variation de pression
p qui oscille autour d’une pression d’équilibre F,. Une mise en application de ce type de mod¢le aux
systémes d’admission et d’échappement d’un moteur a combustion interne est possible car cette pres-
sion d’équilibre peut elle aussi varier en fonction du débit (perte de charge) ou encore en fonction de la
pression de suralimentation. La pression absolue P est alors la somme de ces deux pressions :

P=Py+p (4.35)

11 s’agit donc d’une méthode qui peut étre qualifiée comme étant zéro-dimensionnelle (0D), et qui
dans le cadre d’une application moteur, permettrait d’obtenir la pression dans la chapelle d’admission en
fonction du débit soupape. Ce modele est représenté par le schéma électrique suivant :

Q(t)

[
Dans ce mode¢le, la tension représente la pres-
sion acoustique et I’intensité du courant re-
présente le débit massique. Les équivalences
suivantes sont attribuées aux composants élec-
U(t) =p(}) c__ triques :

Inductance L : Masse d’air en vibration
I::I R Capacité C : Volume de contrdle

Résistance R : Composants de dissipation
° d’énergie (perte de charge, fuite, ...)

Figure 4.18 — Modg¢le électroacoustique

L’application de la loi des nceuds et de la loi des mailles sur ce circuit RLC permet d’obtenir 1’équa-
tion différentielle linéaire.

d’p dp dQ
LC— + RC— =R L— 4.36
a THCq TP Re T Ly, (4.36)
Par analogie a un systéme oscillant a 1 degré de liberté, 1’équation (4.36) devient :
d*p dp 2 d@

Ou X est le paramétre de pertes stationnaires et X, est le paramétre inertiel.
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Afin de vérifier la validité de ce type de modélisation, cette formule a été appliquée au tube de
référence dans les conditions d’essai du banc dynamique. Ce tube est ainsi soumis a un signal d’excitation
en débit, comme représenté sur la figure 4.19, engendrant un signal des oscillations de pression. Ce signal
de pression est mesuré a proximité du lieu d’excitation. C’est-a-dire a quelques centimeétre du coté fermé.
Afin de résoudre 1’équation différentielle (4.37), il est nécessaire d’en connaitre tous les parametres.
Pour cela, une identification de ces parametres est effectuée a partir des résultats expérimentaux d’une
caractérisation de ce tube au Banc Dynamique. Il s’agit de I’essai de caractérisation standard pour lequel
le débit initial est Qo = 150kg/h et dont I’annulation compléte a lieu en 0,5ms. Les paramétres issus de
cette identification sont les suivants :

- X =0,167
- X;n =0,0028
- 2=0,03

— Fy =282 Hz (wg = 515,2 rad/s)

At
Q fe—1
Ecoulement établit : Q = Qo' ! Q=0
Qo U
AW
I\ I
I \I
L\ t
0 |
[
P [ Fluctuations de pression
.
S
, AN A A :
atm : :J V V v V vV
Perte de charge stationnaire | |
I
.

Figure 4.19 — Evolution temporelle du débit et de la pression lors d’un essai Banc Dynamique

La figure 4.20 présente une comparaison entre les réponses en pression du modele proposé et de
I’essai expérimental (le débit initial dans le systéme est d’abord établi a 150kg/h avant d’étre rapidement
coupé en 0,5 ms). La température de I’air ambiant lors de 1’essai est de 20 “C. Dans ces conditions, la
comparaison des deux courbes temporelles exprime une excellente corrélation en terme de fréquence du
signal, ce qui est normal puisque les paramétres de 1’équation différentielle ont été définis grace a cette
comparaison. Toutefois, des différences apparaissent en terme d’amplitude et d’amortissement du signal
de pression. C’est pour cette raison qu’un second test a été effectué en utilisant cette fois-ci une fonction
de transfert a 3 composantes fréquentielles, comme présentée par FONTANA [51].

FT(s) = g = (Xt +5-Xin) Y = (4.38)

2
i <i> + 28i <i> +1
Wi Wi

Le coefficient a; est le facteur de poids qui attribue une proportion de I’amplitude de la réponse a
chaque fréquence. Ce coefficient satisfait la relation suivante : ). a; = 1. Le coefficient &; est le taux
d’amortissement qui est le rapport entre le coefficient d’amortissement \; et la pulsation w.
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Figure 4.20 — Réponse temporelle de la fonction de transfert (1 composante)

Une nouvelle identification, a partir du méme essai expérimental, fournit les valeurs des paramétres
suivants, mais pour 3 composantes fréquentielles :

- Xst=0,167

- Xin=0,0324

— Ao =0,03, Fy = 82 Hz, ap = 0,890

— A1 =0,013, F; =247 Hz, a; = 0,091

— A =0,01, F5 =412 Hz, ag = 0,029

11 apparait sur les figures 4.21 et 4.22 que I’amplitude des ondes de pression ainsi que 1’amortisse-
ment de la fonction de transfert qui a été enrichi de deux harmoniques sont de meilleurs qualités. Par
conséquent la prise en compte des fréquences harmoniques est importante et ne peut étre négligée.

Comme présenté dans le chapitre 3, les parametres de la fonction de transfert ont été identifiés a
150 kg/h. Dans les résultats qui viennent d’étre présentés, il s’agit d’une réponse du modele dans les
conditions dans lesquelles il a été établi. A présent, il s’agit d’évaluer la sensibilité de ce type de modele
a I’excitation. Pour cela, les parametres identifiés pour un débit initial de 150 kg/h ont été conservés, puis
le mode¢le a été soumis a une nouvelle excitation avec un débit initial de 250 kg/h. Dans ce nouveau test
et ceux a venir, la fermeture de la vanne est toujours réalisée en 0,5 ms. La réponse du modele est alors
comparée a la mesure expérimentale effectuée dans les mémes conditions de débit (voir figures 4.23 et
4.24).

Les figures 4.23 et 4.24 mettent tout d’abord en évidence une mauvaise prise en compte de la perte
de charge. En effet, lorsque le débit est constant (entre 0,95s et 1s) les paliers de pressions (numérique et
expérimental) ne sont pas en accord. Et pour un écoulement établi, 1’équation (4.37) devient :

p= XstQ (4.39)

Cette formulation exprime une dépendance linéaire de la perte de charge au débit en contradiction avec la
littérature [57] et les essais réalisés (section 3.1.2). la perte de charge est généralement proportionnelle,
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Figure 4.21 — Réponse temporelle de la fonction de transfert (3 composantes)

par partie, au carré du débit.

p=£Q° (4.40)

ou £ est le coefficient de perte de charge.

La perte de charge constitue donc la premicre limite du modele proposé par FONTANA. D’autre part,
I’observation des oscillations de pression montre également un léger décalage de la pulsation propre du
modele, ce qui semble impliquer une dépendance de la fréquence fondamentale (et de ses harmoniques)
a la valeur du débit initial. La figure 4.23 permet également de constater que 1’amplitude de la réponse
en pression est correcte pour la premicre période (a ¢ = 1s). Cependant, pour les périodes suivantes, le
modele tend a surestimer I’amplitude de la réponse pour finalement réduire cet écart lorsque le signal est
plus atténué (a partir de ¢ = 1, 35 s). Ce point est également observable sur la figure 4.20 pour un débit
initial Q;n;r = 150 kg/h, mais avec un écart d’amplitude moindre. Ce phénoméne indique que le taux
d’amortissement n’est pas constant, mais qu’il semble dépendre du niveau d’amplitude des oscillations
de pression.

Par ailleurs, I’analyse du modé¢le peut étre complétée en ce qui concerne I’influence du débit. Com-
ment se comportent les ondes de pressions en présence de débit ? Et surtout, comment le modéle réagit-
il ? Pour cela, on se propose de soumettre le modele a un essai de caractérisation au Banc Dynamique
«avec écoulement ». Cette dénomination fait référence aux essais réalisés avec un débit résiduel apres
excitation qui ont été présenté dans le chapitre 3. Dans un premier temps, un débit est imposé comme
précédemment mais apres fermeture de 1’obturateur au niveau du banc dynamique, un débit résiduel est
maintenu. Concretement, le systéme est soumis a un débit initial Q;,,;+ = 267kg/h. Et,des que 1’écoule-
ment est établi (a ¢ = 1s), le débit est réduit a () y = 140kg/h. Comme dans les cas précédents la variation
de débit est réalisée en 0,5 ms. Mais dans ce dernier essai, un débit persiste apreés la fermeture partielle
de I’obturateur. La réponse du mode¢le a cette nouvelle excitation est comparée (figure 4.25 et 4.26) a
la mesure dans les mémes conditions et au signal de pression mesuré dans le cas d’un essai standard
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Figure 4.22 — Réponse temporelle : comparaison Mesure et Fonction de transfert
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Figure 4.23 — Excitation a 250kg/h pour identification a 150kg/h
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Figure 4.24 — Excitation a 250kg/h pour identification a 150kg/h

(Qinit = 150kg/h et Q¢ = 0). Les remarques précédentes sur la perte de charge sont encore valables,
mais nous observons que 1’amplitude de la premieére période de la réponse du modele est en adéquation
avec la mesure. En outre, la littérature et les essais ont montré que la propagation d’ondes de pression
est modifiée en terme de pertes et de vitesse de propagation par la présence d’écoulement. Bien que cet
¢coulement ait un impact faiblement perceptible en ce qui concerne la pulsation propre du systéme, il
n’en est pas de méme pour I’amortissement. Et, de toute évidence, le modele ne prend pas en compte ce
phénomeéne car la réponse avec débit (courbe bleue) a conservé le méme profil d’amortissement que la
réponse sans débit (Courbe verte).

D’autre part, le décalage en pression moyenne apres 1’excitation correspond a la perte de charge pour
le débit Q¢ = 140kg/h. Cette perte de charge aprés ’excitation est donc prise en compte mais comme
pour le débit stationnaire (avant ¢ = 1s), le calcul de sa valeur est erroné. Il apparait donc que le débit
influence également les phénomeénes de propagation d’ondes de pression et que cette modélisation ne
semble pas adaptée a ce cas de figure.

Pour conclure sur I’analyse de ce modéle, nous avons vu qu’il était capable de reproduire la réponse
en pression d’un systéme excité en débit dans les conditions pour lesquelles ses parametres ont été identi-
fiés mais sans débit « résiduel ». Dans tous les cas, la fréquence de résonance du conduit est correctement
modélisée méme s’il apparait une légere influence des conditions d’écoulement sur sa valeur numérique.
Par ailleurs, cette étude a montré que la prise en compte de la fréquence fondamentale et de ses harmo-
niques dans le modéle permettait d’obtenir un résultat de meilleure qualité. De plus, 1’écoulement joue
un role prépondérant au niveau de 1’amplitude du signal de pression. Une meilleure prise en compte de ce
paramétre dans la modélisation est donc nécessaire. Cependant, ce type de modele n’a jamais été exploité
dans la bibliographie et au regard de ce qu’il propose en terme de modele 0D, il fournit, néanmoins, des
résultats encourageants. Nous poursuivons alors nos investigations dans ce sens en conservant comme
analogie de base un systéme oscillant a 1 degré de liberté.
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Figure 4.25 — Excitation avec débit final : Qs = 267kh/h, Qf = 140kh/h
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Figure 4.26 — Excitation avec débit final : Qs = 267kh/h, Q¢ = 140kh/h
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4.4.2 Modélisation par analogie mécanique

En partant du modele par analogie masse-ressort présenté précédemment et des essais réalisés au
chapitre 3, il s’agit d’établir un modéle de comportement qui puisse décrire le profil de pression dans la
chapelle d’admission d’un moteur a combustion interne en fonction du débit au niveau de la soupape.
C’est-a-dire un modéele qui fournit la réponse en pression a une excitation en débit. Les paramétres de ce
modele doivent pouvoir étre identifiés a partir des essais de caractérisation de type « Banc Dynamique ».
Dans ce cas, I’excitation est toujours une rupture brutale de débit comme présenté sur la figure 4.19. De
méme que pour le modele précédent, les phénoménes d’onde de pression dans les conduits d’air sont
assimilés a un systéme linéaire a 1 degré de liberté. Cependant, afin de donner une signification physique
aux parameétres d’identification, une analogie mécanique Masse-Ressort-Amortisseur est effectuée et
présentée sur la figure 4.27.

Figure 4.27 — Mod¢le Masse-Ressort-Amortisseur

Dans cette approche, k représente le coefficient de raideur du ressort, m la masse et c le coefficient
d’amortissement visqueux. Par analogie au probléme acoustique, la vitesse du bati correspond a 1’exci-
tation en vitesse débitante. La force exercée par le ressort sur le bati correspond a la pression. Les pertes
visco-thermiques et les pertes par réflexion sont prises en compte par I’amortisseur visqueux.

Lors d’une utilisation du modé¢le initialement proposé par FONTANA, il s’est rapidement révélé qu’il
n’était valable que dans les conditions dans lesquelles il avait été identifi¢ (méme signal d’excitation).
C’est pourquoi la contribution du terme de perte « stationnaire » (v?) est transférée du terme de pression
acoustique p au terme de pression d’équilibre Ppy = £v? + Py, La pression absolue dans le tube est
ainsi la somme de la pression d’équilibre et de la pression acoustique P = p + P,,. On peut ainsi plus
facilement exprimer la perte de charge en fonction du carré du débit puisque 1’étape de transformation
de Laplace I’interdisait dans le cadre de 1’équation (4.36). Le chapitre précédent a également permis de
montrer qu’il était préférable de privilégier la quantité de vitesse a celle du débit. L’expression de la
pression acoustique en fonction d’une excitation en vitesse dans un conduit devient :

d?p

dp
@4‘2)\5 +W(2)p:T

dv

57 (4.41)

ou
T Parametre inertiel (ram effect) donnant I’amplitude de 1’onde de pression en fonction de la variation
de débit ;
wo Pulsation propre du systeme ;
¢ Taux d’amortissement qui représente 1’énergie perdue a travers le systéme (propagation, réflexion) ;
A\ Coefficient d’amortissement A = cwy.

La résolution de cette équation différentielle peut étre effectuée par utilisation du logiciel de calcul
scientifique Matlab. La figure 4.29 représente la résolution de I’équation différentielle sous forme causale
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en utilisant le solveur ODE45 proposé par Matlab. Ce solveur est I’algorithme implémentant la méthode
de résolution d’équations différentielles Runge-Kutta a 1’ordre 4. Cette résolution peut étre simplifi¢e
(gain de temps) en transformant 1’équation différentielle (4.41) dans le domaine de Laplace :

Ps? 4+ 2\Ps 4+ wiP =TVs (4.42)

ou P est I’expression de la pression acoustique dans le domaine de Laplace selon la formule suivante :

+00
P(s) = L(p(t)) = /0 e Stp(t) dt et V(s) = L(v(t)) (4.43)

A partir de 1’équation (4.42), la notion de Fonction de Transfert (FT) peut s’exprimer de la méme
manicre que la notion d’impédance. La Fonction de Transfert ou Impédance est alors la rapport de la
pression acoustique et de la vitesse dans le domaine fréquentiel. Elle est définie par I’expression suivante :

P T
FT = — = SR (4.44)
Vo s 4 2woes + wj
Le logiciel Matlab/Simulink est également utilisé pour effectuer la résolution numérique de cette
équation. La figure 4.28 représente la résolution de la pression en fonction de la vitesse par 1’'usage d’une
brique élémentaire de fonction de transfert qui est déja implémentée dans le logiciel. Dans les deux

figures 4.28 et 4.29, le paramétre X;,, correspond au paramétre inertiel 7.

E s
resson

Xin.s Factour damplitude!  Integrator?

nnnnnnnnnn

. 2 08am "
Vitesse sor2letws w2 Pression

Transter Fen

Figure 4.28 — Simulink - Résolution par Fonc-
tion de transfert

Figure 4.29 — Simulink - Résolution équation
différentielle temporelle

Quelle que soit la méthode utilisée pour résoudre cette équation différentielle, il est nécessaire d’iden-
tifier les parametres de cette équation au cas ¢étudié. La méthode d’identification des parametres sera
abordé a la fin de la section 4.4.2. Mais avant cela, on se propose de résoudre analytiquement 1’équation
(4.41) sur quelques cas simples afin de mieux appréhender le comportement du mode¢le et la signification
des grandeurs mises en jeu. L’analyse est donc effectuée sur le tube de référence déja évoqué auparavant.
Tout d’abord, on recherche la solution homogene de 1’équation différentielle sans second membre. Puis,
on cherche la solution particuliére sur deux exemples de caractérisation.

4.4.2.1 Solution du systeme dissipatif homogéne

En régime libre (V = cste en x = 0), I’équation caractéristique de 1’équation différentielle homo-
geéne p + 2cwop + wip = 0 a pour racines :

r = —ewp +iwpV 1 — &2 (4.45)
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Compte tenu des valeurs d’amortissement rencontrées (amortissement sous-critique £ < 1), la solu-
tion est de la forme :

p(t) = e cwot (A cos Qt + Bsin Qt) (4.46)

Avec Q =wyv1—¢e2 (4.47)

A = ewp (4.48)

Q est la pseudo-pulsation. A est le coefficient d’amortissement. Et les constantes A et B dépendent
des conditions initiales.

On distingue différents types d’excitation correspondant aux méthodes de caractérisation abordées
précédemment. En particulier, I’excitation de la méthode Tube a Chocs et celle du Banc d’Impédance
suggerent une construction de second membre simple et permettent d’en déduire les solutions particu-
lieres.

Cas d’un «lacher » Le premier cas est le plus simple et correspond a 1’essai « tube a choc ». [l n’y a
pas d’excitation en débit mais le systeme est placé en déséquilibre par une modification de la pression
at = 0. On reprend la solution générale de 1’équation sans second membre (4.45) ou les constantes A
et B sont déterminées a partir des conditions initiales. A ¢ = 0 on a la pression relative p(0) = pg et sa

dérivée 2219 — o,
p(t) = poe ™ <cos Ot + % sin Qt> (4.49)
ou
o Po —cwot
p(t) = ﬁe cos (Qt — ) (4.50)

e
. . 1_52 . . .
La solution établie par 1’équation (4.50) permet de proposer une autre méthode de détermination du

taux d’amortissement pour un tube droit mais sans discontinuité¢ de section et ce uniquement dans le cas
de I’essai tube a choc. Comme I’illustre la figure 4.30, la solution oscille entre les courbes enveloppes f;
et fo qui sont données par les deux fonctions du temps :

Avec ¢ = arctan

fra(t) = £ _eewnt (451)
’ V1 — g2
A partir de ces résultats, la méthode du décrément logarithmique permet de déterminer le taux
d’amortissement . Toujours dans le cas ou ¢ < 1, les valeurs successives maximales de pression p(t)
sont désignées par la notation p,, a t, avec n € N. On a alors :

pn = Ce o0in (4.52)
Pup1 = Ce =wolintD) (4.53)
ou T est la période du signal. Dans le cas du tube a choc, ona C = \/17737. Et en remplacant C' dans les

équation (4.52) et (4.53), on obtient le rapport défini par 1’équation (4.54) qui est constant quelque soit
n.

P _ gewoT _ cgte (4.54)
Pn+1
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Figure 4.30 — Réponse temporelle en pression - Figure 4.31 — Estimation du taux d’amortisse-
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On détermine la valeur du taux d’amortissement :
cwoT =In -2 — 5 (4.55)
Pn+1

ou 0 est le décrément logarithmique. Or dans le cas d’un systéme dissipatif la période propre dépend
¢galement du taux d’amortissement, et on a :

2 27
T=wy—==— 4.56
wl =wg = =5 (4.56)
On obtient alors, une fonction de ¢ :
27e
=9 (4.57)
1—¢
. 1)
Sie k1 ,alors | e =~ — (4.58)
27
En utilisant cette méthode pour plusieurs périodes entre n et n + k7, on a :
1
e~ ——1In 2" (4.59)

2k ppykr

ou k est le nombre de périodes considérées.

Par exemple, la figure 4.32 correspond a la réponse temporelle en pression d’une caractérisation du
tube de référence au moyen du banc Tube a Choc. Cet essai a été réalisé a une température de 20°C et
pour une dépression initiale de 50 mbar.
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Figure 4.32 — Banc Tube a Choc - Caractérisation du tube de référence a P0=0,95bar

L’application de la formule (4.59) a I’essai de caractérisation du tube de référence sur 13 périodes
fournit ainsi rapidement une estimation du taux d’amortissement.

1 Pn
e ~ —1In (4.60)
2km " ppykr
1 92,29
~ In 22 4.61
© 2137 7,39 (4-61)
e ~ 0,014 (4.62)

L’estimation du taux d’amortissement € = 0, 014 par cette méthode est cohérente avec celle évaluée
a partir du Banc Dynamique (mesure de la largeur de bande) avec un écart de 0,007. Cette différence peut
gtre attribuée a I’erreur de mesure elle-méme, mais elle vérifie surtout 1’hypothése posée précédemment
qui faisait dépendre le taux d’amortissement a I’amplitude des oscillations de pression. En effet, pour
I’essai de caractérisation par le Tube a Choc représenté sur la figure 4.32 le niveau de pression acoustique
est de 50 mbar tandis qu’il était de 230 mbar pour 1’essai Banc Dynamique. Cette différence de niveau de
pression acoustique entre les deux essais justifie donc que le taux d’amortissement soit plus ¢élevé dans
le cas du Banc Dynamique que dans celui du tube a Choc. Mais, cette comparaison permet surtout de
valider la démarche d’estimation du taux d’amortissement par la méthode du décrément logarithmique.

Il apparait qu’avec ce dispositif expérimental, il est tout a fait possible d’identifier les paramétres
de I’équation différentielle. Cependant cette démarche n’est applicable qu’a des géométries relativement
simples. Un autre inconvénient liée a cette méthode est I’absence de débit dans le tube a I’instant initial
comme a I’instant final. Or, les études précédentes ont montré I’importance du débit sur les résultats. Par
conséquent, ce dispositif expérimental n’a pas été retenu comme moyen d’identification mais permet de
valider la robustesse du modéle sur un cas simple.

Excitation harmonique Un autre dispositif expérimental peut également faire 1’objet d’une formula-
tion simple de son signal d’excitation dans le second membre de I’équation différentielle (4.41). Il s’agit
de la méthode de caractérisation de type banc d’impédance utilisé par ’'UET Remplissage RENAULT a
Lardy. Cette méthode consiste a soumettre le tube de référence a un signal acoustique harmonique. Dans
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ce type d’essai le signal est maintenu constant toute la durée de I’acquisition. L’équation différentielle
modélisant le comportement de la pression dans le tube (au niveau du plan de référence) devient :

P+ 2ewpp + w%p = Xpcoswt (4.63)

ou w est la pulsation du signal d’excitation et X est son amplitude
On connait déja la solution générale de cette équation. On s’intéresse alors a la solution de I’équation
particuliere sous la forme :
p(t) = X cos(wt — @) (4.64)

ou X est ’amplitude de la réponse entretenue et ¢ est le déphasage.
On obtient : (détail du calcul en annexe C)

X = 20 ST 2P 1 (2er)? = 20 Aw) (4.65)
Wo Wo

Avec r = wio et A coefficient d’amplification dynamique
Et ¢ satisfait les deux conditions suivantes :

1—r? 2
cosp = r et sinp = il (4.66)
V(1 —712)2 + (2¢er)? V(1 —72)2 + (2er)?
On remarque que sin ¢ > 0 pour 0 < ¢ < 7. On a donc :
2er
t =— 4.67
anp =T (4.67)

Malheureusement, ne disposant pas des résultats de mesures brutes provenant de ce banc, il n’a pas
¢té possible de procéder a une identification des paramétres et d’appliquer le modéle a cette méthode de
mesure.

4.4.2.2 Modéle multi-fréquences

La mod¢lisation proposée par FONTANA a montré que la prise en compte des fréquences harmo-
niques dans la modélisation améliorait la qualité de la réponse. C’est pourquoi la méme démarche est
appliquée a notre nouveau modele. Et cette modélisation d’un systéme multi-fréquences est définie par
la relation suivante :

Mp(t) + Cp(t) + Kp(t) = £(t), M.,C, K e RVY (4.68)

M représente la matrice masse, symétrique, définie positive, K la matrice raideur et C' la matrice
d’amortissement, symétriques, définies non négatives. Ces matrices sont de dimensions (/V,/N) et réelles
dans la mesure ou I’on considére un amortissement visqueux.

Dans un premier temps, on se ramene a un systéme qui est la somme de N systémes oscillants a 1
degré de liberté. Ainsi on fait I’hypothése que tous les systémes sont indépendants et découplés mais ils
sont excités par la méme source.

Toujours en évoquant I’analogie mécanique, la figure 4.33 représente les N systémes excités par le
déplacement du bati. Et la réponse que nous recherchons est la somme des forces de réaction de chaque
systeme sur le bati.
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Figure 4.33 — Modé¢le Masse-Ressort-Amortisseur Multi-fréquences

Le mod¢le précédemment propos¢ pour un systéme a 1 degré de liberté (équation (4.44)) est extrapolé
pour N systémes découplés.

n

Tis
FT(s) = 4.69
(s) ; $2 + 2ew;s + w? (4.69)

w; et g; correspondent respectivement a la pulsation propre et au taux d’amortissement de chaque sys-
téme. 1" est le facteur qui pondére I’amplitude de la réponse en pression par rapport a 1’excitation en
vitesse et ce pour chaque fréquence de résonance. La figure 4.34 est la transcription de cette formulation
codée sous Simulink.

Fonction de trariert 1 _
’ -
Vitesse Pression Pression
FTi +
Fonction de transtert i
' Pression en Pa e
Fonction de transfert N

Pression atmosphAGrique

Figure 4.34 — Mod¢éle Simulink Multi-
fréquences Figure 435 — Modele Simulink Multi-

fréquences avec perte de charge

Ce modele permet de calculer la pression acoustique dans une ligne d’admission en fonction du débit
soupape (~vitesse amont soupape). Mais cette pression d’admission en amont de la soupape dépend éga-
lement de la perte de charge et de la pression atmosphérique (voir pression de suralimentation). Comme
indiquée dans 1’équation (4.35) et illustrée par la figure 4.35, la pression absolue d’admission est obtenue
en ajoutant ces deux pressions  la pression acoustique. La perte de charge est définie par dPloss = &v2.
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La variable P, représente la pression atmosphérique ou la pression absolue de suralimentation le cas
échéant.

Nous avons vu au chapitre précédent que la fréquence de résonance et le taux d’amortissement dé-
pendent également de la vitesse débitante dans la ligne d’admission ou plus exactement du nombre de
Mach. De plus, la vitesse du son dépend de la température de 1’air. L’étude bibliographique et la cam-
pagne de caractérisation expérimentale permettent alors d’exprimer une pulsation propre w et un taux
d’amortissement ¢ qui sont fonctions de la vitesse et de la température. Ils sont définis de la maniere
suivante a partir de wo et £ caractérisés sans débit a une température de référence 1.

T,
w = (1—M?)wp %f (4.70)
1
e = 1—M€0 (4.71)
Avec M = Y (4.72)

VoyrT

L’équation (4.41), pour laquelle on prend en compte I’effet du débit et de la température sur la
fréquence de résonance et le taux d’amortissement devient :

2
.. v\2 Tref €0 . v\ 2 Tref ey
p+2<1—(;) >wm/ T <1_(E) )wo - p=7i (4.73)

c est la vitesse du son.

Dans cette expression (4.73), les termes en vitesse et en pression sont fortement corrélés. Il devient
donc plus difficile d’en extraire une transformée de Laplace et par conséquent une fonction de transfert.
La formulation causale (figure(4.36)) reste la seule option de résolution possible par I'utilisation du
solver ODE45.

sssssss

Goto2

Temperature

Figure 4.36 — Mod¢le Simulink Multi-fréquences complet

Afin de vérifier la validité du modg¢le, il a été a son tour comparé aux résultats d’essais provenant du
Banc Dynamique. La figure 4.37 représente les résultats de 1’essai désormais classique du tube étalon
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de 1,2 m de longueur avec un débit initial de 136 kg/h suivi d’une fermeture compléte de 1’obturateur.
Le tube étalon existe depuis la genése du Banc Dynamique et se distingue du tube de référence par
sa longueur (1,2m au lieu de 1m). Ce tube permet de calibrer le banc d’essai et de suivre des dérives
potentielles des moyens de mesure. C’est a partir d’essai réalisé sur ce tube que le modéle est validé
puisque les mémes essais avec le tube de références ont été rendus inexploitable par la défaillance du
débitmetre. Cet essai a alors permis d’identifier les paramétres du modele sur 3 fréquences de résonance.
Le premier de ces parametres est le coefficient de perte de charge (£), qui est défini a partir de I’essai a 136
kg/h pour lequel on a £ = 1, 2. Les autres coefficients sont le paramétre inertiel (1), la pulsation propre
w; et le taux d’amortissement qui sont attribués a ces fréquences de résonance. Le parameétre inertiel
détermine 1I’amplitude de la réponse en pression par rapport a la variation de vitesse dans le conduit. Il
a est identifié a 7" = 170000 pour les trois fréquences qui sont justement F} = 74Hz, 5, = 222Hz et
F3 = 370Hz. Les taux d’amortissements associ€s a chaque fréquence de résonance sont définis par les
valeurs suivantes : €7 = 0,021, g9 = 0,033 et e3 = 0,046. La figure 4.37 exprime la bonne corrélation
de la modélisation avec I’essai qui a permis de le paramétrer. Le second graphique correspond a I’essai de
caractérisation avec débit résiduel pour lequel le débit initial est Q9 = 267kg/h et le débit final (celui qui
perturbe la propagation) est )y = 140kg/h. Dans ce dernier essai, la figure montre que le modele réagit
parfaitement a la modification du niveau d’excitation par une bonne adaptation de la perte de charge en
régime stationnaire et un niveau d’amplitude de pression correcte. Le débit est également bien pris en
compte dans la modélisation de I’amortissement qui est trés élevé dans ce dernier cas.

0.15 r
015} - Mesure fi Mesure
Modele Complet 01} - Modele ‘complet ]
01}
0.05 - -

0.05} - -

Pression (bar)
Pression (bar)

0.95 1 1.05 1.1 1.15
Temps (s)

1 1..1 1i2 1.3
Temps (s)

Figure 4.38 — Essai de caractérisation de tube de

référence avec débit (Qo = 267kg/h et Q¢ =

140kg/h)

Figure 4.37 — Essai standard de caractérisation
du tube de référence au Banc Dynamique

4.4.2.3 Identification des paramétres

Dans cette section, nous abordons la méthode utilisée pour identifier les paramétres du modéele pré-
senté précédemment. Il s’agit des paramétres zi, 15, w; et ; qui sont identifiés par comparaison entre
les résultats de mesure du banc dynamique et les résultats du modéle soumis a la méme excitation. Dans
un premier temps les paramétres sont initialisés a partir de la mesure sur banc dynamique puis ils sont
soumis a une procédure d’optimisation.

En ce qui concerne la phase d’initialisation, le module d’impédance fournit une grande partie des va-

1.2



CHAPITRE 4 — Modélisation 125

riables initiales. Tout d’abord, les fréquences propres f; correspondent aux fréquences des pics d’impé-
dance avec une précision de 2Hz. La largeur de chaque pic permet de déterminer le taux d’amortissement
€; qui lui est associ¢ comme cela a déja été décrit dans le chapitre 3. Le coefficient de perte de charge
est plus simple a identifier puisqu’une seule mesure de pression avec un débit stationnaire établi suffit a
le déterminer. Enfin, le coefficient inertiel ne peut-étre identifier a priori a partir du calcul. Sa valeur est
alors initialisée a partir de I’hypothése du coup de bélier et de la formulation de JUKOWSKI pour laquelle
on aurait :

Pmax = V0 pB (4.74)

ol Pz €St ’amplitude de pression de la premiére période apres la fermeture de 1’obturateur. p et B sont
respectivement la densité et le module de compressibilité de I’air. Et, vy est la vitesse de 1’écoulement
dans le tube avant la fermeture. A partir de cette formulation la valeur initiale du paramétre d’inertie 1"
est toujours défini par :

r_ vov/pB (2 + 2¢) w?
B Zo
At

(4.75)

ou w est la premiére pulsation propre associée au mode de conduit et At est le délai de fermeture de la
vanne. Cette formulation est obtenue en appliquant la relation de JUKOWSKI a I’équation (4.41). C’est a
dire que les termesde second ordre de 1’équation (4.73) sont négligés pour ’initialisation de ce parameétre.
Par exemple, pour le tube de référence, les paramétres d’initialisation sont représentés dans le tableau
4.2.

F Fy F3
Fréquence (Hz) 82 247 412
Pulsation w; (rad/s) 515 1552 2589

Parameétre inertiel 1° 125000 | 125000 | 125000
Taux d’amortissement € | 0,021 0,033 0,046

Table 4.2 — Parameétres initiaux du tube de référence

Ces paramétres permettent donc d’initialiser le modele du tube de référence. Mais la résolution de
2 Hz du Banc Dynamique a un impact sur la précision des parameétres w; et €;. Et, le paramétre inertiel
reste a étre affiné. C’est pourquoi, une phase d’optimisation de ces parametres est alors nécessaire avant
de passer a une étape de simulation moteur. L’objectif de cette optimisation est de minimiser une fonction
de colit f.ou: €tablie par la méthode des moindres carrés entre le modéle et la mesure expérimentale.

ttinal
fcout - /() ' (pmes(t) - psim(t))g dt (4-76)

Comme le décrit I’équation (4.76), la fonction de coit est la somme des différences au carré de la
pression mesurée Py, et de la pression calculée Pk;,, par le modéle. Dans ce processus d’optimisa-
tion, le modéele est tout d’abord initialisé a partir des parameétres précédents puis il est soumis a une
excitation en vitesse identique a celle de 1’essai expérimental. La fonction fminsearch du code de cal-
cul scientifique TMMATLAB permet de converger vers un jeu optimum de paramétres (w;, &; et 1) qui
minimise la fonction de colt f..:. La méthode d’optimisation utilisée par la fonction fineansearch est
basé sur I’algorithme simplex [68]. Les « interpics » liés aux phénoménes non-linéaire sont exclus de
cette identification puisqu’ils ne sont pas pris en compte dans le modele de comportement. La procédure
d’identification peut-étre représentée par le schéma représenté par la figure 4.39.

Les résultats de 1’optimisation dans le cas du tube de référence sont présentés dans le tableau 4.3.
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Mesure n=1 —
: Initialisation
Banc Dynamique
n>11+
| Fonction de coiit| Optimisation
Critere de convergence /

Parametres

Figure 4.39 — Algorithme d’optimisation

F Fy F3
Fréquence (Hz) 82 247 412
Pulsation wj; (rad/s) 515 1552 2589

Paramétre inertiel 77 220000 | 170000 | 120000
Taux d’amortissement ¢ | 0,021 0,033 0,046

Table 4.3 — Paramétres optimisés du tube de référence
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4.4.3 Couplage et validation numérique

L’objectif ultime du projet de recherche, dans lequel s’inscrit cette thése, est de qualifier I’impact de
la géométrie du systéme d’admission d’air sur le remplissage du moteur. Le modéle proposé est alors
implémenté dans un code de simulation moteur (GT-Power) dans ce but. Rappelons que 1’excitateur
(débit soupape) et la charge acoustique (ligne d’admission) sont fortement couplées. La variation de
débit traversant la soupape excite la ligne d’admission et perturbe la pression dans tout le systéme d’ad-
mission. Mais le débit soupape dépend de la section efficace (parfaitement connue) mais surtout, en ce
qui concerne le probléme, de la différence de pression entre la chapelle d’admission et la chambre de
combustion (pressions en amont et en aval de la soupape d’admission).

Un bouclage entre pression d’admission et débit soupape est alors nécessaire. Pour cela, on réalise
un couplage entre le modeéle simulink pour la partie admission et le code GT-Power pour le reste du
moteur. Nous allons valider le principe de la démarche de modélisation en identifiant les paramétres du
modele par simulation numérique puis par comparaison avec les résultats du modele natif GT-Power
simple d’un moteur monocylindre. La démarche d’identification est la méme que celle présentée dans le
paragraphe précédent mais elle est appliquée a des résultats issues de simulation. La figure 4.40 repré-
sente le modele natif GT-Power du monocylindre. 11 s’agit du modéle simple de moteur monocylindre
diesel. Le choix du moteur diesel permet de s’affranchir du boitier papillon et du spray de carburant
dans la ligne d’admission. En effet, notre modéle ne prend pas en compte 1’impact des modifications des
propriétés thermodynamiques du fluide sur la propagation des ondes de pression. Il en est de méme pour
le boitier papillon mais ne porte pas a préjudice puisque toute notre étude est réalisée a pleine charge
(boitier papillon toujours ouvert). Le conduit d’admission est modélisé par un élément GT-Power natif.
Les résultats de ce modele serviront de base de comparaison pour valider la méthode de couplage.

5]
di-initcc-ol
e e 2 s s
B = 3 = e 2 ® e = o = 3 =
env-01 12  intrunner-01 13 ingport-01  integlve-01 cylinder exhvalve-01 exhport-01 14 exhrunner-01 15 enu-02

Engine

rmonao_ref-01

Figure 4.40 — Mode¢le GT-Power natif du moteur monocylindre
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Figure 4.41 — Modele de couplage Simulink/GT-Power pour le monocylindre
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Figure 4.42 — Interface Simulink du couplage

La figure 4.41 détaille la maniére dont est réalisé ce couplage dans GT-Power a ’aide de la brique
Simulink-01. Le débit a travers la soupape d’admission est soumis au mode¢le Simulink qui renvoie une
pression dans la chapelle d’admission. A partir de cette pression, GT-Power peut calculer un nouveau
débit soupape a I’itération suivante. La figure 4.42 représente le modele simulink associ¢ au modele
GT-Power couplé. C’est a partir de cette interface qu’est lancée la simulation couplée.

Afin d’identifier les paramétres du modele, le tube d’admission est caractérisé numériquement par
simulation du « Banc Dynamique Virtuel » (figure 4.43). C’est a dire que 1’essai banc dynamique est
simulé sous GT-Power. La piéce testée est un tube droit de 20 cm et d’un diamétre de 40 mm. L’air est a
une température de 300K pour une pression de suralimentation de 2,4 bar. Et comme pour un essai réel
standard, le débit passe de 150 kg/h a 0 en 0,5ms.

B —>o S > o5 o—>fF
Zintrunner-01 13 intppt-01 1 =]

Fy Fy
@ Fréquence (Hz) 439 1317
capreur_piession-0apted debic-01 Xin (Pa.s>.m) 130000 | 17000
Taux d’amortissement € | 0,005 0,001

pression Figure 4.44 — Paramétres dynamiques du sys-
téme d’admission du moteur monocylindre

Figure 4.43 — Banc dynamique virtuel
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Figure 4.45 — Réponse temporelle en pression - Figure 4.46 — Module d’impédance - admission
admission monocylindre monocylindre

Les figures 4.45 et 4.46 représentent respectivement la réponse temporelle et I’'impédance issue de
la procédure d’identification dont les paramétres ainsi obtenus (tableau 4.44) sont injectés dans le mo-
dele couplé (Simulink - GT-Power). Les résultats de la simulation sont présentés par les graphiques de
pression dans la chapelle d’admission (figure 4.47) et le débit massique a travers la soupape d’admission
(4.48). Ces deux graphiques comparent le modele natif GT-Power pour lequel le tube d’admission est
codé en 1D par la méthode des différences finies et le modele couplé pour lequel le code 1D est remplacé
par une fonction de transfert Simulink.
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Figure 4.47 — Débit massique a la soupape d’ad- Figure 4.48 — Pression dans la chapelle d’admis-
mission sion

Les deux figures 4.47 et 4.48 mettent en évidence la forte corrélation entre les résultats des deux
méthodes numériques. La méme qualité de résultat a été constaté pour tous les régimes testés. Mais
cette comparaison permet surtout de valider le principe de la démarche sans que d’éventuelles erreurs
de mesure puissent influencer le résultat. Le systéme d’admission d’air d’un moteur monocylindre peut
donc étre modélisé par une fonction de transfert.
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La comparaison des différentes méthodes de calcul a montré que le calcul unidimensionnel (GT-
Power) avait le meilleur compromis en terme de fiabilité et de temps de calcul. Néanmoins sa mise en
ceuvre réclame un long travail de recalage qui n’est pas toujours adapté avec les délais et les ressources
lors de phases de développement. C’est dans ce contexte qu’a été mis au point le modeéle par fonction de
transfert qui apres une premiere évaluation montre des résultats tres satisfaisant. Il permet notamment
de réduire les temps de calcul grdace a la réduction du nombre d’équations a traiter.



CHAPITRE 5

Application aux moteurs
a combustion interne

La modélisation des systemes d’admission et d’échappement des moteurs a combustion interne est
classiquement effectuée par une approche unidimensionnelle. Ce travail de thése a permis de mettre en
évidence une nouvelle approche de type Fonction de Transfert destinée a I’évaluation du remplissage.
L’objectif de ce chapitre est a présent d appliquer cette méthodologie a un moteur complet.

131
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5.1 Essais mono-cylindre

Afin de valider définitivement le modele de comportement développé au chapitre précédent, il est
nécessaire de le confronter a des mesures expérimentales. C’est pourquoi, une campagne d’essais moteur
monocylindre a ét¢ menée au Laboratoire de Mécanique des Fluides de Nantes. Ce moteur monocylindre
est un HONDA GC160 qui a été décrit dans le chapitre 2. Pour cette campagne d’essais, les systémes
d’admission d’air et d’injection carburant d’origine ont été¢ supprimeés et remplacés par les configurations
géométriques 1 et 9 (figure 5.1 et figure 5.2) dont nous disposons des essais de caractérisation au Banc
Dynamique.

Figure 5.1 — Essai Honda GC160 - Configura-

tion 1 Figure 5.2 — Essai Honda GC160 - Configura-
tion 9

Ces deux configurations sont respectivement le tube droit de 1 m avec sa terminaison droite et 1’as-
semblage de ce méme tube avec le volume et un tube de 20 cm (voir chapitre 2 pour plus de détails sur
les données géométriques). Le moteur est donc entrainé sans combustion par une génératrice électrique.
Pour chaque configuration, une gamme de régime de 1500 tr/min a 3000 tr/m a été balayée. Comme il a
été précisé dans le chapitre 2, un systéme de décompression présent sur ce moteur limite I’exploitation
des résultats pour un régime inférieur a 1500 tr/min et de ’autre coté, la vitesse maximale du moteur
électrique est atteinte a 3000 tr/min. Nous avons vu dans la partie bibliographique que 1’absence de com-
bustion avait une influence négligeable sur le profil de pression d’admission. De plus, I’entrainement du
moteur thermique par un moteur électrique garantit un meilleur contréle du régime. L’acylisme important
des monocylindres est donc réduit. Et, surtout, I’absence de spray d’essence dans la ligne d’admission
ne perturbe plus le phénomeéne de propagation d’onde de pression. Préalablement, une séance d’essais a
été réalisée afin d’évaluer I’influence de 1’échappement sur la pression d’admission. Tout d’abord, une
comparaison a ¢té effectuée entre des essais avec la ligne d’échappement raccordée (figure 5.3) puis en
échappement libre (figure 5.4). Ces deux essais ont ét€ menés avec la configuration géométrique d’ad-
mission n° 1 et les résultats en pression d’admission et pression cylindre sont présentés sur les figure 5.5
et 5.6.
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Figure 5.4 — Echappement libre
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Pour la méme géométrie d’admission (Configuration 1, figure 5.1), les résultats de la mesure de
pression a I’admission sur deux régimes montrent que le changement de géométrie d’échappement n’a
aucun impact sur le profil de pression d’admission (figure 5.5), tandis qu’une faible augmentation de la
pression cylindre est perceptible pour la configuration avec échappement (figure 5.6). Ce qui s’explique
simplement par I’augmentation de la perte de charge a 1’échappement lorsque le conduit est raccordé.

Les figures 5.7 a 5.11 représentent les relevés de pressions instantanées mesurées en trois points
de la ligne d’admission dans la configuration 1 et pour les régimes de 1500 a 3000 tr/min par pas de
500 tr/min. La totalité des régimes par pas de 100 tr/min est disponible en Annexe D. D’une maniére
générale, I’amplitude des ondes de pression augmente avec le régime. En effet, dans le chapitre 3, nous
avons conclu que le niveau d’amplitude de pression dépend de la variation de débit. Les essais ayant été
réalisés sans boitier papillon (équivalent pleine charge), le débit d’admission augmente avec le régime.
D’un point de vue remplissage, le cylindre doit admettre la méme quantité d’air a chaque cycle dans un
délai plus court. Dans la phase d’ouverture de la soupape d’admission, 1’accélération du débit a travers
la soupape génere une dépression dans la chapelle d’admission qui se transforme en surpression lors de
la réduction du débit pendant la phase de fermeture de la soupape. De plus, I’amplitude du phénoméne
s’amplifie lorsqu’il est en phase avec la résonance du conduit (par exemple a 2300tr/min (figure 5.9)) (>
150 mbar O-créte). Dans ce cas, la 4™ harmonique d’excitation moteur M = 4 - N/120 coincide avec
la fréquence fondamentale de résonance en quart d’onde de la ligne d’admission dans sa configuration
1. La longueur L = 1, 125m de la ligne d’admission compléte comporte le tube de 1 m, les deux pieces
d’adaptation et le conduit culasse.

c 3-2300
=— =176,TH ~ M = =76,7H 5.1
a, 120 O G-
A P’opposé, lorsque I’excitation moteur est en opposition de phase avec la résonance du conduit
d’admission, la pression d’admission est perturbée et 1’amplitude des oscillations de pression chute.
Ce phénoméne est observable aux régimes de 1530tr/min, 1970tr/min et 2760tr/min. Les fréquences
d’excitation moteur correspondantes sont ainsi respectivement égales a M = F/4.5, M = F/3.5 et
M = F/25.

Fy
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Figure 5.7 — Admission tube - 1513rpm
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Pression admission - vitesse=2318trs/mn
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Figure 5.10 — Admission tube - 2504rpm
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Pression admission - vitesse=2994trs/mn
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Figure 5.11 — Admission tube - 2994rpm

Les constatations précédentes sont représentées sous la forme d’un diagramme de tracking (figure
5.12). Le trait plein bleu symbolise la fréquence d’excitation du moteur et les autres traits pleins sont
ses multiples (ou harmoniques). Le trait noir en pointillé correspond a la fréquence fondamentale de
résonance du conduit d’admission. On observe que ’intersection des fréquences d’excitation moteur
avec la résonance de I’admission fait coincider la phase des signaux de la charge acoustique avec son
excitateur. A ces régimes particuliers, il n’y a pas de « discontinuités » dans la périodicité du signal de la
pression amont soupape et I’amplitude de pression est maximum.



138 CHAPITRE 5 — Application aux moteurs a combustion interne

150 T T T T

Fréquence (Hz)

O 1 1 1 1
1500 1725 2000 2300 2500 3000
Régime (tr/mn)

Figure 5.12 — Tracking admission configuration 1
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5.2 Simulation GT-Power du Monocylindre

5.2.1 Construction du modéle

Le logiciel utilisé pour la modélisation du monocylindre est le logiciel GT-Power de Gamma Tech-
nologie présenté précédemment. Le modele du moteur monocylindre est construit a partir des caractéris-
tiques techniques fournies par le constructeur HONDA. Des relevés de mesures géométriques (géométries
des conduits, lois de levées des soupapes,...) et les mesures de perméabilités de la culasse ont permis de
compléter les données d’entrées. La figure 5.18 représente le modéle du monocylindre sous forme de
briques élémentaires.
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Figure 5.13 — Mode¢le GT-Power Honda GC 160 configuration tube

Les caractéristiques correspondant a cette simulation sont décrites dans le tableau suivant. Les para-
metres, ne figurant pas dans ce tableau, conservent leur valeur par défaut.

Nom Diamétre entrée  Diameétre sortie Longueur Discrétisation

[mm] [mm] [mm] [mm]
intrunner-015 30 30 1000 10
adaptation 30 19 70 10
cale 19 27,5 7 7
intport-02 27,5 27,5 15,75 10
intport-03 23,2 23,2 8 8

Table 5.1 — Parameétres des éléments « tube »

Section entrée | Longueur entrée  Section sortie  Longueur sortie Rayon de courbure  Angle
602 72,9 4227 10 15 90

Table 5.2 — Paramétres de 1’élément » coude » en (mm)
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5.2.1.1 Laligne d’admission

La ligne d’admission est composée du tube de référence, de deux pieéces d’adaptation et du conduit
culasse. On rappelle les caractéristiques du tube de référence pour lequel la section est constante sur une
longueur de 1m. Deux capteur de pressions ont été positionnés sur le tube a 10 cm et 50 cm de la bouche.
La premiére piéce d’adaptation en aluminium permet de passer d’une section circulaire d’un diamétre
de 30mm a une autre section circulaire d’un diametre de 19 mm sur une longueur de 70 mm. Le dernier
capteur de pression instantanée est positionné sur cette piece a mm de I’extrémité adjacente du tube de
référence. La deuxiéme piece d’adaptation permet de passer d’une section circulaire de 19 mm a une
section carrée de 24,4 mm de c6té pour une €paisseur de 7 mm. La géométrie du conduit culasse (coté
admission) est quant a elle plus complexe. Ce conduit forme un coude a 90° tout en passant d’une section
carré a une section circulaire. On considére que la section carrée est constante dans la premiére partie
du conduit sur une longueur de 15,75 mm puis se transforme en une section circulaire de 23,2 mm de
diamétre sur 8§ mm de long.

Le modéle étant destiné a étre confronté aux essais monocylindre entrainé sans combustion, 1’en-
semble des transferts thermiques est négligé (aussi bien a I’admission qu’a I’échappement). Le coeffi-
cient multiplicateur CHT est donc fixé a 0. Les pertes par frottements aux parois sont ¢galement négligés,
en considérant la rugosité des conduits nulle (option smooth).

5.2.1.2 Laligne d’échappement

La modélisation de la ligne d’échappement ne comprend que le conduit culasse. En réalité la tubulure
permettant de faire la mesure du débit moyen pourrait étre également modélisée. Mais le test précédent,
sur I’influence de la ligne d’échappement, a mis en évidence que la géométrie d’échappement n’avait
aucun impact sur le profil de pression a I’admission. Le conduit culasse peut également étre modélisé par
deux tubes formant un angle a 90°. Dans ce cas, les sections de conduit sont toutes les deux circulaires.
Le premier conduit partant du si¢ge de la soupape d’échappement a donc une section constante d’un
diametre de 22,2 mm et le second tube jusqu’a la sortie de la culasse a un diametre de 23,62 mm pour
une longueur de 40 mm.

5.2.2 Résultat de simulation

Les résultats de simulation GT-Power sont alors confrontés aux essais expérimentaux présentés pré-
cédemment par la représentation du couple en fonction du régime, la pression cylindre en fonction de
I’angle vilebrequin (figures 5.15 et 5.17) et surtout la pression d’admission instantanée sur deux régimes
représentatifs (figures 5.14 et 5.16).
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Pression admission (Capteur 3) — Tube sans échappement - vitesse=3002trs/mn
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Figure 5.14 — Pression admission, comparaison entre mesure et simulation numérique - 3002rpm
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Figure 5.15 — Pression cylindre, comparaison entre mesure et simulation numérique - 3002rpm
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Pression admission - tube sans échappement — vitesse=2000trs/mn
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Figure 5.16 — Pression admission, comparaison entre mesure et simulation numérique - 2000rpm
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Figure 5.17 — Pression cylindre, comparaison entre mesure et simulation numérique - 2000rpm
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La performance du code de calcul 1D se confirme dans le cadre d’une application moteur (figure
5.14), malgré quelques singularités a certains régimes lors de I’ouverture de la soupape d’admission (fi-
gure 5.16). Les illustrations de la pression cylindre (figures 5.15 et 5.17) aménent aux mémes conclusions
sur les écarts entre simulation et expérience. La différence de pression maximum est due a une mauvaise
modélisation, de ma part, des transferts thermiques dans la chambre de combustion mais qui n’a pas
d’impact sur le profil de pression d’admission.

5.3 Simulation couplée GT-Power/Simulink

La partie admission du modéle GT-Power précédent a été remplacée par la modélisation par fonction
de transfert (comme représenté figure 5.18 ) proposée au chapitre 4.

o —5F=0—3zFo

%untpm—uz 3 coude-01 intportii@sive-01 £ I 2 & coude-02 ehport-011&xhrunner- DLEMW-02

sirmulink-01 ‘

Figure 5.18 — Modg¢le de couplage GT-Power/Simulink de la ligne d’admission

Les parametres du modele de comportement codé sous Simulink sont renseignés a partir des essais de
caractérisation expérimentaux abordés dans le chapitre 3 et validés dans le chapitre 4. La longueur totale
de la ligne d’admission est égale a 1,125 m. En faisant I’hypothése que la section peut étre considérée
comme constante, seule la fréquence de résonance est modifiée. D’apres les caractérisations expérimen-
tales du chapitre 3, la fréquence de résonance du tube de référence de 1m est égale a 84Hz. D’apres la
théorie de résonance en quart d’onde ce méme tube allongé de 125cm voit sa fréquence de résonance
passer a 76,7Hz. Les harmoniques suivent la méme logique.

Fréquences F 76,7 230,1 383,5 536,9 690,3
Parameétre Inertiel 1 190000 140000 100000 75000 50000
Amortissement & 0,0209 0,033 0,046 0,066 0,094
Coefficient de perte de charge & | 2,3 2,3 2,3 2,3 2,3

Table 5.3 — Paramétres du modéle d’admission config. 1

Les figures suivantes présentent les résultats de cette simulation en comparaison des essais expéri-
mentaux sous la forme du tracé de la pression d’admission instantanée. La figure 5.19 ne prend en compte
qu’une seule composante fréquentielle dans la mod¢lisation par fonction de transfert. C’est la fréquence
fondamentale de résonance (F1= 76,7 Hz) de la ligne d’admission qui est proposée dans le tableau 5.3.
Les contributions des deux harmoniques suivantes sont ajoutées a la fréquence fondamentale sur la figure
5.20.
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Pression admission - tube sans échappement - vitesse=3002trs/mn
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Figure 5.19 — Pression admission - mesure vs simulation couplée 1 fréquence - 3002rpm
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Figure 5.20 — Pression admission - mesure vs simulation couplée 3 fréquences - 3002rpm
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Pression admission — tube sans échappement - vitesse=3002trs/mn
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Figure 5.21 — Pression admission- mesure vs simulation couplée - 3002rpm

Tout d’abord ces deux graphiques expriment une bonne corrélation du modele proposé avec les es-
sais expérimentaux en termes d’amplitude, de fréquence et d’amortissement. La représentation graphique
semble montrer une 1égere surestimation de I’amplitude du mode¢le par rapport aux essais. Ceci peut es-
sentiellement s’expliquer par le fait que la localisation des deux pressions qui sont comparées sur les
courbes n’est pas tout a fait la méme. Le modéle calcule la pression a proximité immédiate de la soupape
tandis que la mesure de pression, durant les essais, a ¢été réalisée a environ 20 cm de la soupape. Le
signal de pression expérimental est donc plus amorti et peut se trouver 1égérement déphasé par rapport
a la simulation. D’autre part, la courbe 5.20 montre finalement que la contribution d’harmoniques sup-
plémentaires n’améliore que faiblement les résultats de simulation. Ce qui signifie que ces modes sont
trés faiblement sollicités. La qualité des résultats est trés similaire sur I’ensemble de la plage de régime
comme le montre la figure 5.22 du méme essai a 2314 tr/min. Cet essai est symbolique puisqu’il fait coin-
cider la troisieme harmonique moteur H4 (cf figure 5.12) avec la fréquence de résonance fondamentale
de la ligne d’admission F'1 = 76,7 Hz. En effet, lors du travail collaboratif avec le service remplissage
de RENAULT LARDY, les conclusions de Samuel RODRIGUEZ (Doctorant CIFRE Phase/RSA) sur la
modélisation de cet essai par la méthode des impédances 1’ont amené a écarter ce type de modélisation
pour des applications moteur et a s’orienter vers la formulation que nous présentons dans ce document.
En effet, a proximité de la résonance, I’impédance change de phase et le modéle devient hypersensible a
la fréquence de résonance du conduit. Or la géométrie des conduits d’admission ne permet pas d’obtenir
une longueur acoustique suffisamment précise qui est nécessaire a ce type de modélisation. Par consé-
quent, le modéle par la méthode des impédances avait tendance a proposer des solutions numériques
incohérentes avec les essais expérimentaux lorsque la fréquence de résonance de la ligne d’admission
¢tait proche dun multiple de la fréquence d’excitation moteur.

La derniére étape est la comparaison de notre modélisation avec celle de GT-Power. Dans les deux
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Pression admission — tube sans échappement - vitesse=2314trs/mn
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Figure 5.22 — Pression admission, comparaison entre mesure et simulations - 2314 rpm

types de modélisation qu’on appelle « Simulink » et « GT-Power », le modéle moteur est le méme. 11 est
codé sous GT-Power et est celui qui est présenté dans la section précédente. Seule la modélisation de la
ligne d’admission differe d’un modéle a I’autre. Le modéle « Simulink » remplace la ligne d’admission
codée en différences finies sous GT-Power par un mod¢le par fonction de transfert qui est raccordé a la
soupape d’admission du modele moteur. Dans la version 6.2 de GT-Power, la brique environnement a
travers laquelle les conditions de température et de pression sont imposées par le modele simulink ne
pouvaient étre directement raccordées a la brique soupape. En effet, il fallait intercaler un tube entre les
deux briques pour pouvoir lancer la simulation. L’inconvénient de cette manipulation était 1’ajout d’une
résonance de conduit supplémentaire liée a la longueur de ce tube. Afin de supprimer cette fréquence qui
interférait avec la véritable résonance de la ligne d’admission, la méthode était de réduire la longueur
de ce tube a 1 mm avec pour conséquence d’augmenter considérablement le temps de calcul. Le pas de
temps de la simulation est calculé sur la base d’un nombre de Courant-Friedrich-Levy fixé a partir de la
plus petite longueur de maille. Aprés des échanges avec la société Gamma Technologie sur ce sujet, il
s’avere que le probléme ait ét¢ corrigé dans la version 7 rendant ainsi possible la connexion d’un objet de
type environnement directement sur la brique soupape. Cette version n’étant disponible que depuis trés
peu de temps, la modélisation n’a pas été ré-implémentée et les graphiques 5.23, 5.24 et 5.25 comparent
les résultats de ce modele, en version 6.2, avec ceux de GT-Power seul et les essais expérimentaux.

La figure 5.23 montre que les modélisations par différences finies (GT-Power) et par fonction de
transfert (Simulink) de la ligne d’admission fournissent des résultats semblables. Mais les figures 5.24
et 5.25 semblent exprimer des résultats plus favorables a la modélisation par fonction de transfert lors
de I’ouverture de la soupape. Il faut rappeler que les deux modeles qui sont comparés sur ces graphiques
utilisent la méme base de modele moteur et sont donc rigoureusement identiques de la soupape d’admis-
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Figure 5.23 — Pression admission, comparaison entre mesure et simulations - 3000 rpm
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Figure 5.24 — Pression admission, comparaison entre mesure et simulations - 2500 rpm
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Pression admission — tube sans échappement - vitesse=2000trs/mn
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Figure 5.25 — Pression admission, comparaison entre mesure et simulations - 2000 rpm

sion jusqu’a I’échappement. Seuls les modéles d’admission différent et sont en cause dans les différences
entre les résultats de pression. Cependant, la finalité de ce travail de recherche est de pouvoir évaluer 1’im-
pact de la géométrie d’admission sur le remplissage. La figure 5.26 présente donc la comparaison des
deux types de modélisations avec les essais expérimentaux.

Les deux simulations ont une base de modéle moteur commune. De ce fait, les résultats en terme
de remplissage sont assez semblables. La comparaison des modéles avec les essais montre une certaine
cohérence. En effet, les creux et les pics de remplissage apparaissent aux mémes régimes mais différent
un peu dans leur répartition et le niveau global. La modélisation de I’admission ne justifie pas a elle
seule ces différences. Le remplissage dépend de plusieurs facteurs qui ont pu étre négligés lors de la
modélisation du moteur. Les échanges thermiques dans le cylindre n’ont pas été¢ proprement modélisés
et les pieces d’adaptation du débitmetre a I’échappement n’ont pas été prises en compte. D’autre part,
la courbe de remplissage expérimentale fait apparaitre la contribution de résonances supplémentaires de
second ordre qui pourraient &tre liées a la complexité de la géométrie de la chapelle d’admission. Néan-
moins, la courbe de remplissage semble étre favorable a la modélisation par fonction de transfert. Ce
qui est lié a une meilleure modélisation de la pression d’admission lors de la phase d’admission évoquée
précédemment. En ce qui concerne le profil de remplissage, on remarque que les pics de remplissage
correspondent aux régimes auxquels il y a coincidence entre la fréquence de résonance du conduit d’ad-
mission et un multiple de la fréquence d’excitation moteur H 1. Par opposition, les creux de remplissage
apparaissent lorsque la fréquence de résonance est égale a 2"2—+1H 1. Différentes théories s’affrontent sur
I’accord acoustique de 1’admission. Les observations des essais sur le mono cylindre donnent raison a la
théorie de OHATA [55] qui privilégie I’arrivée d’une onde de surpression pendant la phase de fermeture
de la soupape d’admission. Il faut donc favoriser une forte amplitude des oscillations de pression en
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Rendement volumétrique Honda GC160 - configuration tube
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Figure 5.26 — Rendement volumétrique HONDA GC 160 - configuration tube

phase avec 1’excitation moteur (débit soupape). Ce phénomene a tendance a créer un refoulement lors de
I’ouverture de la soupape d’admission a cause d’une pression d’admission basse mais a maintenir cette
méme pression & un niveau €levé lorsque la soupape se ferme. Cependant, ces observations ne consti-
tuent pas une régle et ne sont valables que pour ce moteur. Seul un balayage de 1’avance a 1’ouverture
d’admission permettrait de compléter 1’étude et de généraliser a cette famille de moteurs.

Selon les recommandations de Gordon BLAIR [21], on distingue le rendement volumétrique du taux
de livraison pour lesquelles il donne les définitions suivantes.

Le rendement volumétrique est le rapport de masse enfermée dans le cylindre m,s a chaque cycle
sur la masse théorique 7, . La masse théoriquement enfermée est calculée a partir de la cylindrée et
d’une pression de référence dans la ligne d’admission. En régle générale, la pression de référence pour un
moteur atmosphérique est justement la pression atmosphérique, tandis que pour un moteur suralimenté,
la pression de référence est souvent celle du répartiteur d’admission.

m
Ny = —= (5 '2)
Myref
Le taux de livraison est alors défini par le rapport entre le débit traversant la soupape d’admission
Mas et le débit théorique Mgy f.
m(lS

DR =

- (5.3)
Mdref

5.3.1 Application a la configuration 9

De la méme maniére que pour la configuration 1, les essais monocylindre équipés de la configu-
ration d’admission n°9 ont été simulés par la méthode de calcul couplé. La démarche est identique a
la précédente. Seuls les paramétres du modeles sont différents. Ils sont repris dans le tableau 5.7. Une
composante basse fréquence supplémentaire apparait clairement a 34,2 Hz.
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Régime Débit Remplissage Regn.ne renden}el.lt débit | Remplissage
. (tr/min) | volumétrique | (kg/h)

(tr/min) (V)

1500 0,699 6,04 | 0,715
1501 0,623 0,867

1600 0,715 6,60 | 0,732
1604 0,675 0,881

1700 0,803 7,87 0,822
1709 0,721 0,883

1800 0,841 8,73 0,861
1798 0,799 0,932

1900 0,749 8,21 0,767
1910 0,818 0,899

2000 0,741 8,55 0,759
2011 0,877 0,917

2100 0,818 9,90 | 0,837
2110 0,951 0,948
2207 1093 1.043 2200 0,933 11,84 | 0,955
2313 1’113 1’014 2300 0,973 12,91 | 0,996

’ ’ 2400 0,899 12,44 | 0,920

2413 1,132 0,989

2500 0,834 12,03 | 0,854
2513 1,152 0,966

2600 0,817 12,25 | 0,837
2604 1,191 0,965

2700 0,831 12,93 | 0,850
2703 1,271 0,993

2800 0,883 14,26 | 0,904
2792 1,368 1,035

2900 0,965 16,14 | 0,988
2900 1,466 1,068 3000 1,013 17,53 | 1,037
3000 1,506 1,061

Table 5.5 — Rendement et taux de livraison de la

Table 5.4 — Taux de livraison mesuré au mono- . . .
. . simulation GT-Power du monocylindre en confi-
cylindre en configuration 1

guration 1
Régime rendement Remplissage
(tr/min)  volumétrique
1514 0,794 0,809
1623 0,803 0,818
1705 0,836 0,851
1805 0,879 0,894
1913 0,828 0,843
2005 0,813 0,828
2102 0,834 0,849
2215 0,949 0,964
2315 1,005 1,02
2408 0,920 0,935
2507 0,877 0,892
2611 0,869 0,884
2695 0,873 0,888
2810 0,895 0,91
2914 0,952 0,967
3000 1,052 1,067

Table 5.6 — Rendement et taux de livraison de la simulation Couplée du monocylindre en configuration 1
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Fréquences F’ 76,7 230,1 34,2 383,5 536,9
Parameétre Inertiel 1 190000 140000 40000 140000 140000
Amortissement & 0,0209 0,0138 0,1481 0,0067 0,4816
Coefficient de perte de charge & | 2,3 2,3 2,3 2,3 2,3

Table 5.7 — Paramétres du modele d’admission config. 9

Les résultats de cette simulation sont comparés aux résultats de mesure ainsi qu’aux résultats de
la simulation GT-Power native. La figure 5.27 montre une forte corrélation entre les résultats des deux
simulation numérique. La corrélation avec la mesure est moins évidente mais les tendances sont conser-
vés. Ceci indique essentiellement que la modélisation des échanges thermiques aux parois qui ont été
négligés dans les deux simulations devront par la suite étre pris en compte avec plus de rigueur. En effet,
dans le modele GT-Power du cylindre la température de paroi avait été conservée identique a celle d’une
simulation avec combustion. Ce qui a pour effet de dégrader le remplissage par rapport a 1’essai qui a été
réalisé sans combustion (moteur thermique entrainé par un moteur électrique).

07 - """ """ e Simulation couplée

Rendement volumétrique

—— [ xpérimental

0.6 : : : : :
1500 1750 2000 2250 2500 2750 3000
Régime moteur (trs/mn)

Figure 5.27 — Rendement volumétrique HONDA GC 160 - configuration volume
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5.4 Moteur 4 cylindres RENAULT K4M+

5.4.1 Caractérisation de la ligne d’admission

Une partie du travail de caractérisation consiste a associer chaque composante géométrique au mode
de résonance qui lui correspond. Pour cela une campagne d’essais au Banc Dynamique de la ligne d’ad-
mission du K4M+ a été mise en place (figures 5.28 et 5.29). Les essais ont été réalisés dans le but de
disposer de suffisamment de configurations d’assemblage pour que les modes de résonances puissent
étre identifiés par comparaison. Les 21 séries d’essais sont donc listées dans le tableau 5.8, pour les-
quelles des éléments sont successivement soustraits. Les derniers essais ont fait I’objet de modifications
telles que I’obturation de certains conduits. Le répartiteur d’admission est composé d’une piece princi-
pale en plastique et d’une cale en aluminium. Il est équipé d’un résonateur dit « remplissage » qui est
connecté au plenum. Ce répartiteur est connecté au banc d’essai par un de ses conduits primaires via une
piece d’adaptation en aluminium équipée d’un capteur de pression instantanée. La section de cette piéce
d’adaptation est égale a celle du conduit primaire. De plus, elle est constante sur toute sa longueur qui
est représentative de la longueur réelle du conduit culasse. Les trois autres conduits sont bouchés par
des piéces en Polyamide fritté dont la géométrie est également représentative des conduits culasse. Ces
conduits sont équipés des mémes capteurs de pression.

Figure 5.29 — Essai Banc Dynamique - Ligne
d’admission K4M compléte

Figure 5.28 — Essai Banc Dynamique - Ligne
d’admission K4M complete
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Série | Configuration Cl | C2|C3|C4| Temp. | Date
1 | Ligne complete 314 ]2 1 | 19,8°C | 05/05/09
2 | Ligne compléte sans poreux 3| 4 2 1| 19,8°C | 05/05/09
3 | Répart + Filtre 31412 I | 20,2°C | 05/05/09
4 | Répart + zip tube 314 ]2 1 | 20,4°C | 05/05/09
5 | Répart + BP 3142 I | 18,6°C | 06/05/09
6 | Répart seul 314 ]2 1 19°C | 06/05/09
7 | Répart seul, primaires débouchant 3| 4 2 1 | 19,2°C | 06/05/09
8 | Répart seul, primaires bouchés semelle | 3 | 4 | 2 1 | 20,5°C | 06/05/09
9 | Répart seul, primaires bouchés Destruction du répartiteur 04/06/09
10 | Répart seul, primaires bouchés 310 | 90| O |24,1°C | 16/06/09
11 | Répart seul n°2 3| 4 1 2 24,9 | 16/06/09
12 | Répart seul 4 3|2 1 23°C | 17/06/09
13 | Répart + BP 4 3|2 1 23°C | 17/06/09
14 | Ligne complete 4 3| 2 1 | 23,2°C | 17/06/09
15 | Répart seul 1 2 3 | 4 | 23,3°C | 17/06/09
16 | Répart + BP 1 2 3| 4 25°C | 17/06/09
17 | Ligne complete 1 2 3| 4 25°C | 17/06/09
18 | Répart seul 1 2 | 4 3 26°C | 17/06/09
19 | Répart + BP 1 2 | 4 3 | 25,7°C | 17/06/09
20 | Ligne compléte 1 2 4 3 | 25,7°C | 17/06/09
21 | Répart seul, primaires reso bouchés 310 | 90| 0 | 256°C | 16/06/09

Table 5.8 — Essais de caractérisation de la ligne d’admission K4M+

Le tableau 5.8 fait correspondre le numéro de la série de mesure a la configuration de la ligne testée.
Les colonnes C1, C2, C3 et C4 correspondent respectivement a chaque conduit primaire pour lequel
le numéro de capteur de pression instantanée a été utilisé. Par convention, le capteur n° 3 correspond
toujours au conduit ou a eu lieu I’excitation (cases jaunes). Les cases orange identifient un dysfonc-
tionnement du capteur de pression. Durant la série n° 9 le répartiteur d’admission n° 1 a été détruit. La
campagne de mesure a alors di se poursuivre avec un second répartiteur. La figure 5.30 représente la
comparaison de la réponse fréquentielle des deux répartiteurs (séries n° 6 et 11) et justifie la poursuite de
la campagne de caractérisation sans reprendre les essais précédents. Cette comparaison permet une nou-
velle fois de valider I’excellente répétabilité de la méthode de mesure et la relation forte entre géométrie
et signature fréquentielle.

Les figures 5.32 et 5.33 représentent les résultats temporels et fréquentiels de la caractérisation de
la ligne d’admission compléte du K4M+. Le pic de résonance principal a 184 Hz est traditionnellement
attribué a la résonance de type quart d’onde du conduit d’admission primaire. Mais la figure 5.34 qui est
un agrandissement de 1’essai de caractérisation du répartiteur seul (essai n° 11) montre un dédoublement
de ce pic de résonance principal. Une campagne d’essais précédente, réalisée par Pierre FONTANA, a
déja révélé ce type de phénomene. Une étude de sensibilité (figure 5.31) a montré que ce phénomeéne
s’amplifie avec la réduction du volume de plenum. Trois configurations de volumes de plenum 0,7 L, 1,5
L et 3,0 L ont été testées sur un répartiteur prototype avec des conduits primaires de 250 mm.
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Figure 5.30 — Essai Banc Dynamique - Comparaison des répartiteurs n° 1 et n° 2
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Figure 5.31 — Module d’impédance - Comparaison volume plenum [51]
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L’analyse de ce phénomene justifie les essais réalisés sur le répartiteur modifié du K4M+ (primaires
bouchés ou coupés).

x 10
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Figure 5.32 — Pression instantanée - série 11

La courbe C1 du graphique 5.34 représente le module d’impédance de la résonance « principale » du
conduit 1 qui a été excité par le Banc Dynamique. MATSUMOTO [69] la nomme la réponse auto-induite.
Et les courbes C2, C3 et C3 sont respectivement les réponses des conduits 2, 3 et 4 de ce méme essai qui
sont appelée les réponses d’interférences. Ces courbes indiquent que les conduits qui ont pourtant tous la
méme longueur ne percoivent pas les mémes fréquences de résonance. Et les résonances identifiées sur
les conduits « d’interférence » (C2, C3 et C4) semblent participer a la réponse fréquentielle principale
(réponse auto-induite C1). L’hypothese de résonance en quart d’onde ne constitue donc pas le mode de
résonance prépondérant observé dans le spectre de ce « pic principal ».

Pour les essais (n° 6, n° 8 et n° 10), le conduit C1 est toujours excité par le Banc Dynamique, mais
les autres conduits primaires ont subi des modifications de longueur sur la figure 5.35. La courbe rouge
représente 1’essai n° 6 du répartiteur seul dans sa configuration d’origine (pas de modification de la lon-
gueur des conduits primaires), pour lequel la mesure a été effectuée sur le conduit C1. Cependant, les
conduits C2, C3 et C4 ont été bouchés au niveau de la cale en aluminium pour le test de la série n° 8
(courbe bleue). Pour la série n° 10 (courbe verte), ces conduits ont été obturés au niveau de la jonction
avec le plenum. On constate alors que la modification des longueurs de conduits d’interférence modi-
fie au premier ordre I’impédance auto-induite du conduit C1. Ce qui semble confirmer que le mode de
résonance en quart d’onde n’est pas a attribuer au pic de résonance principal. Une campagne d’essais
numériques a été effectuée afin de mieux appréhender ce phénomeéne de dédoublement du pic principal.
L’essai Banc Dynamique est simulé sous GT-Power avec la géométrie du répartiteur d’admission, dans
les conditions de I’essai expérimental. Dans un premier temps, les résultats de comparaison de 1’essai et
du modele numérique permettent de valider la démarche (figure 5.37). De plus, les essais numériques font
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apparaitre une fréquence supplémentaire a 187 Hz dans la résonance principale en plus des deux autres
a 178Hz et 185Hz (figure 5.38). Cette troisiéme composante avait alors ét¢ gommée par la résolution de
2 Hz du moyen expérimental.
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Figure 5.37 — Module d’impédance du réparti- Figure 5.38 — Module d’impédance du réparti-
teur K4M+ - Comparaison mesure et simulation teur K4M+ - Pic principal

La figure 5.39 représente la réponse fréquentielle d’essais de caractérisation de quatre configurations
géométriques du répartiteur K4M. La courbe bleue correspond a la caractérisation du répartiteur dans
sa définition d’origine comme sur les figures 5.37 et 5.38. Les autres courbes représentent le module
d’impédance de configurations différentes pour lesquelles certains conduits primaires ont été supprimés
au niveau de la jonction avec le plenum. Les conduits primaires C3 et C4 sont bouchés pour la courbe
rouge. Pour la courbe verte, ce sont les conduits C2 et C4 qui sont bouchés, puis les conduits C2 et C3
pour la courbe violette. Les conduit C2, C3 et C4 sont alors successivement « couplés » au conduit 1 par
le plenum. Ainsi, on ne constate plus de dédoublement du pic de résonance principale mais un décalage
en fréquence de la résonance. D’ailleurs cette fréquence de résonance baisse lorsque le conduit qui reste
connecté s’éloigne du conduit C1. Ces deux remarques semblent indiquer que le pic de résonance prin-
cipale du répartiteur est une composition des résonances en demi-longueur d’onde du conduit C1 avec
les autres conduits. La figure 5.40 permet de valider cette hypothése. En effet, la caractérisation d’une
configuration pour laquelle tous les conduits, sauf le conduit C1, et le Boitier Papillon sont équipés d’une
terminaison anéchoique (courbe marron) montre que la résonance en quart d’onde du conduit C1 est de
trés faible amplitude. Ceci indique que lorsque le plenum a un volume limité, le faible saut de section
entre le conduit et le plenum permet une bonne adaptation d’impédance. Il en découle un coefficient
de transmission élevé (~ coefficient de réflexion faible). De plus, la suppression d’un seul conduit ne
provoque la disparition que d’un seul pic de fréquence du pic principal (courbe verte).
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Figure 5.39 — Module d’impédance - Simulation Figure 5.40 — Module d’impédance - Terminai-
de suppressions de conduits primaires sons anéchoiques

Pour conclure sur le pic de résonance principal, la traditionnelle résonance en quart d’onde du conduit
existe mais n’est pas prépondérante. La résonance qui apparait a la méme fréquence est en réalité une
composition d’au moins trois résonances en demi-longueur d’onde du conduit excité avec les autres
conduits primaires. Les longueurs misent en jeu sont alors la somme des longueurs de chaque conduit
a laquelle s’ajoute la distance entre les orifices au niveau du plenum. Par exemple, la composante du
conduit C1 couplée au conduit C2 est définie par :

c
F = 5.4
5L, (54
c

= 5.5
Z(Lcl + Leo + ng) (5.3)

ou L. et Lgo sont les longueurs des conduits et Lo est la distance entre les orifices des conduits C1 et
C2 débouchant dans le plenum.

5.4.1.1 Résonateur de Helmholtz

Le répartiteur du K4M+ est équipé d’un résonateur de Helmholtz connecté par son col au plenum.
Il est couramment appelé « résonateur remplissage » car il n’a pas un usage de réduction de bruit acous-
tique : il opere sur le remplissage. En acoustique, un résonateur de Helmholtz se caractérise par son
volume ainsi que la longueur et le diamétre de son col. Ce résonateur a donc un volume de 984 cm3 et un
col d’une longueur de 160 mm pour un diamétre de 28,3 mm.
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La fréquence de résonance F' d’un résonateur de Helmholtz est définie par :

_c A

2V VL
ou A et L sont respectivement la section et la longueur du col. V' est le volume du résonateur. L’applica-
tion numérique (a 20°C) pour le résonateur de Helmholtz du K4M donne :

(5.6)

345 [ A
F =110Hz (5.8)

Il est vrai que ces relations sont données pour des géométries idéales et que la forme des résonateurs
affecte leur mode de résonance [62, 63]. Nous choisissons de négliger le facteur de forme dans la déter-
mination de la résonance puisqu’il s’agit ici d’une étude d’influence au premier ordre. Cependant, cette
notion est prise en considération lors de I’appréciation des fréquences de résonances. La figure 5.41 est la

repart. seul série 6
résonateur bouché série 5
série 4

2|
2|

0 100 200 300 400 0 50 100 150 200 250

Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)
Figure 5.41 —Module d’impédance - Simulation Figure 5.42 — Module d’impédance - Tube se-
de suppression du résonateur remplissage condaire (Zip tube)

caractérisation numérique (sous GT-Power) du répartiteur (courbe bleue) et d’une variante pour laquelle
le résonateur de Helmholtz a été obturé au niveau de 1’entrée du col (courbe rouge). Pour la configuration
sans résonateur, une résonance a basse fréquence apparait déja a 111 Hz. Cette résonance ne peut pas
étre attribuée a une résonance de type quart d’onde relative a un quelconque élément géométrique du
répartiteur (longueur de plenum, longueur de I’entrée plenum jusqu’a la soupape, etc.). En effet, cette
fréquence est trop basse par rapport aux longueurs mises en jeu. Il s’agit donc vraisemblablement d’un
mode de résonance de Helmholtz dont le conduit d’entrée du plenum constitue le col du résonateur et le
plenum son volume. Mais ce mode de résonance coincide avec la fréquence de résonance du résonateur
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remplissage calé a environ 110 Hz. La différence de température entre la caractérisation est relativement
faible et ne génere qu’une erreur de 1% sur la fréquence. Ce qui est inférieur a la résolution de la mesure.
L’ajout de ce résonateur crée un pic de résonance a 132 Hz (courbe bleue). Et, I’interaction du mode de
résonance de ce résonateur avec le mode de Helmholtz naturel du répartiteur a pour effet de le décaler
vers les basses fréquences a 79 Hz.

Les séries d’essais suivantes consistent a ajouter successivement les éléments qui composent la ligne
d’admission. Dans ’essai n° 5, le Boitier Papillon a été ajouté au répartiteur pour une nouvelle caractéri-
sation au niveau du conduit primaire n° 1. Et, dans 1’essai n° 4, ¢’est le conduit secondaire (zip tube) qui
a été ajouté a la configuration de la série n° 5. Ces deux essais représentent des allongements successifs
du conduit secondaire (conduit entre le plenum et le filtre & air) qui sont comparés a la caractérisation du
répartiteur seul (série n° 6) sur la figure 5.42. Cette figure montre que le pic de résonance principal (com-
binaison des modes de conduits primaires abordée précédemment) ne subit pas de modification majeure.
Mais on observe un décalage des deux résonances a basse fréquence. La résonance a 128 Hz issue de
la caractérisation du répartiteur seul (série 6) passe a 119 Hz, puis a 115Hz par les ajouts successifs du
Boitier papillon (série 5) puis du Zip Tube (série 4). De la méme maniére, la fréquence a 94 Hz passe a
80 Hz, puis a 57 Hz.

La campagne de caractérisation se poursuit par la série n° 3 qui compléte la configuration de la série
n°4 d’un Boitier Filtre (figure 5.43). La série n°3 se distingue de la série précédente par 1’apparition
d’une nouvelle fréquence a 463 Hz. Mais c’est surtout la résonance positionnée a 57 Hz qui semble
affectée par la présence du Boitier Filtre en passant a 49 Hz. Il ne faut pas tenir compte des pics de
fréquences a 100Hz et ses multiples car ils résultent d’un bruit de mesure.

14 . . . . . 10' I
‘ ‘ ‘ serie 4
A2 serie 3 |1
ol N Y R N W | R R
| | : | | 10°
8- _
N N
6 L.
10_1 T | S L S
4 serie 2 |:
2t serie 3
0 ' : : : 107 : : : : :
0 100 200 300 400 500 600 0 100 200 300 400 500 600
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)
Figure 5.43 — Module d’impédance - Boitier Figure 5.44 — Module d’impédance - Artifices
Filtre acoustiques

La figure 5.44 compare les séries n°2 et n°3 . Les éléments ajoutés sont des artifices acoustiques
visant a réduire le bruit de bouche dans une gamme de fréquence définie par la norme en vigueur. Ce
systéme est composé d’un quart d’onde et d’un résonateur de Helmholtz disposés en paralléle du conduit
d’air sale. Le traitement du bruit de bouche ne fait pas 1’objet de cette étude. Néanmoins, la figure 5.44
montre que les deux spectres sont quasiment superposables, a I’exception de I’apparition d’ une résonance
a 78 Hz et d’un décalage de la résonance a 49 Hz vers 30,5 Hz. Finalement, le dernier élément de la
ligne d’admission est ajouté. 11 s’agit d’un conduit poreux qui fait également office d’artifice acoustique.
Comme pour la comparaison précédente, seules les résonances a basse fréquence sont affectées sur la
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courbe du module d’impédance (figure 5.45) mesurée toujours au niveau du conduit primaire C1.
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Figure 5.45 — Module d’impédance - Conduit poreux

Fréquence (Hz) | Commentaires
Fi 245 Conduit air sale
Fy 70 Conduit secondaire
F3 115 Résonance de Helmholtz du résonateur remplissage
Fy 174,5 Demi-onde C1-C4
Fy 184,5 Demi-onde C1-C3
Fg 187 Demi-onde C1-C2
Fy 237 Premiere harmonique de Helmholtz du volume du plenum

Table 5.9 — Identification des fréquences de résonance de I’admission du K4M

Le tableau 5.9 répertorie les fréquences de résonances de la ligne d’admission compléte (série n° 1)
caractérisée au niveau du conduit C1 a une température de 19,8°C.

5.4.2 Essais Moteur

Dans la continuité de la démarche de validation de la méthode de caractérisation d’une ligne d’ad-
mission d’air, une campagne d’essai moteur a ¢té menée sur un moteur 4 cylindres. Le moteur de test
est le moteur a allumage commandé K4M+ Renault présenté dans le chapitre 2. Cette campagne d’essais
stabilisés a été réalisée sur I’installation du LMF. Les points de mesures ont été relevés tous les 200tr/-
min sur une plage de régime de 1400tr/min a 5000tr/min. La figure 5.46 compare la mesure de couple du
moteur provenant du LMF a la courbe de référence fournie par le constructeur.

Le couple mesuré au Laboratoire est inférieur a la courbe de référence. Cette différence peut s’ex-
pliquer par I’installation de mesure elle-méme et par la configuration de la ligne d’échappement qui est
différente de la configuration véhicule aprés le catalyseur. Néanmoins, les deux courbes indiquent les
mémes tendances pour un écart maximum de 10 N.m a 2800tr/min (environ 7%). Sur ce point de fonc-
tionnement, il faut noter que le creux de couple a été lissé sur la courbe de référence par un balayage
en régime tous les 500tr/min uniquement. Tandis que la résolution de la mesure LMF est de 200tr/min.
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CONFIDENTIEL

D’autre part, le réseau de capteurs de pression positionnés sur les lignes d’admission et d’échappement
ainsi que dans le cylindre n° 1 permet une analyse compléte du comportement des ondes de pressions
dans la boucle d’air. Lorsque les soupapes d’admission sont ouvertes, la descente du piston dans le cy-
lindre génére une dépression dans la chambre de combustion. La différence entre la pression cylindre et
la pression de la ligne d’admission géneére, a son tour, un débit a travers les soupapes d’admission (c’est
la phase d’admission). Mais cette étape s’opere a une vitesse suffisamment rapide que la propriété de
compressibilité de I’air ne puisse étre négligée. Ainsi, dans le méme temps, une onde de dépression se
forme au niveau de la soupape d’admission et se propage dans tout le systéme d’admission d’air. Il en
va de méme pour la phase d’échappement, lorsque la soupape d’échappement s’ouvre et laisse se dé-
tendre les produits de combustion dans la ligne d’échappement. La figure 5.51 décrit justement le profil
de ces trois signaux de pressions sur un cycle moteur mesuré a 4000tr/min. Les deux phases d’admission
coincident alors avec la superposition de la courbe de pression correspondante avec celle de la pression
cylindre (courbe bleue). Cette figure met également en évidence les niveaux d’amplitude des ondes de
pression dans les lignes d’air et I’impact qu’elles suggerent sur les transvasements gazeux dans le cy-
lindre. Parallélement, la figure 5.47 représente le profil de la pression d’admission sur deux cycles dans
le conduit n° 1. Comme pour le monocylindre, cette figure montre une évolution de 1’amplitude et du
profil de pression en fonction du régime. Le niveau de pression augmente avec le régime tandis que le
nombre d’oscillations par cycle diminue. Les quatre conduits d’admission du moteur sont pourvus de
capteurs de pression instantanée.

La figure 5.48 décrit le profil de ces quatre signaux de pression sur un cycle qui semblent avoir la
méme amplitude et la méme structure tout en étant déphasés de 7. Cette hypothése est confirmée par la
représentation de ces quatre signaux en fonction du cycle du cylindre auquel ils sont rattachés (figure
5.54). En effet, les quatre signaux sont quasiment parfaitement superposables. Cependant, de 1égéres
différences apparaissent entre les couples de pression 1, 4, et 2, 3. Ces écarts de comportement peuvent
étre lices aux différences observées sur les courbes d’impédances des conduits 1, 2 ,3 et 4 (figure 5.36).
C’est a dire qu’un mode de résonance composant le pic principal a une fréquence plus élevée pour les
conduits 2 et 3 que pour les conduits 1 et 4 (figure 5.36). En plus des signaux de pression dans les conduits
d’admission, la pression instantanée du plenum est également disponible. Ce qui permet de vérifier les
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Figure 5.47 — Pression instantanée dans le conduit primaire n° 1 @ 4000tr/min

1200

T T T
A Conduit 1
! : Conduit 2
‘ Conduit 3
Conduit 4

1150

1100

1050

-
o
o
o
T

950

Pression (mbar)

900

850

800

750 i i i i i f i i
0 100 200 300 400 500 600 700 800
Angle vilebrequin (deg)

Figure 5.48 — Pressions instantanées dans les conduits primaires d’admission @ 4000tr/min
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hypothése suggérées par OHATA [55]. Cet auteur affirme que la pression instantanée dans le plenum est
¢gale a la somme des pressions instantanées des quatre conduits primaires au niveau de leur jonction avec
le plenum. Les pressions des conduits primaires n’ont malheureusement pas €té prises a cet endroit précis
mais un peu plus loin dans les conduits dans la cale d’admission. Cependant, ce conduit a une section
relativement constante. Donc, en faisant I’hypothése acoustique que la pression dans un conduit primaire
au niveau de la jonction du plenum est égale a la pression mesurée affectée par un amortissement et un
déphasage liés a la distance entre ces deux points. On applique un déphasage ¢ en degré :

~ L360-N
¢ 60

ou L est la longueur entre le capteur de pression et I’embouchure du conduit primaire dans le plenum. ¢
est la célérité. Et N est le régime en (tr/min).

Les quatre signaux de pressions relatives rephasés sont ainsi sommeés. Puis I’amortissement est ap-
pliqué empiriquement de sorte a obtenir une amplitude similaire a la pression mesurée dans le plenum.
Le résultat de cette somme de pressions instantanées est comparé a la pression plenum a un régime de
4000tr/min dans la figure 5.52. La corrélation de ces deux courbes est excellente. Cette analyse a donc
permis de valider 1’hypothése de [55]. Cette propriété n’a pas été utilisée dans cette étude. Mais puis-
qu’elle est désormais vérifice, elle est susceptible de pouvoir étre exploitée par la suite dans un mode¢le
de plenum par matrice de transfert.

Par ailleurs, il est possible d’analyser les signaux de pression aux moyens des outils de 1’analyse
de Fourier. Pour cela, il suffit de disposer d’un enregistrement suffisamment échantillonné sur un temps
suffisamment long. En ce qui concerne les mesures instantanées des essais K4M, elles ont été enregistrées
sur 26 cycles moteurs avec un échantillonnage de 2000 points pour 720 degrés vilebrequin (0.36 deg !).
Ce qui permet de tracer les Transformées de Fourier Rapide de la pression représentées sur les figure
5.49 et 5.50.

(5.9)

30 - 150
2200 tr/mn — 3800 tr/mn
25— — 22800 tmn — 4200 tr/mn
20 g } : 100}
=15 e S
E E
10 50+
5
0 0 A
0 , 200 0 100 200 300
Fréquence (Hz) Fréquence (Hz)
Figure 5.49 — Spectre de la pression d’admission Figure 5.50 — Spectre de la pression d’admission
@ 2200 tr/min et 2800 tr/min @ 3800 tr/min et 4200 tr/min

Pour chaque régime, le premier pic de fréquence (fréquence fondamentale) d’une série correspond
a la fréquence d’excitation moteur (N/120 pour un moteur 4 temps). Et les pics de fréquence suivants
correspondent a des multiples de la fréquence fondamentale (fréquences harmoniques). L’amplitude de
ces pics de fréquences représente I’amplitude des oscillations de pression a la fréquence considérée. Une
représentation de tous les régimes sur le méme graphique devient trés rapidement confus. Il est donc
préférable d’adopter une représentation 3D ou 2D ou le module de la transformée de Fourier est une
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fonction du régime et de la fréquence. Ces deux représentations permettent de se rendre compte de la
dépendance linéaire des pics de fréquences avec le régime comme évoqué précédemment. La représen-
tation 3D (figure 5.55) est tres pratique puisque elle est facilement manipulable sur PC. Elle permet une
recherche rapide des points clefs. Cependant, dans le cadre d’un document papier, elle perd beaucoup de
son intérét et on lui préférera la représentation 2D (figure 5.56) munie d’une échelle colorimétrique. Il est
¢galement possible de tracer les fréquences d’excitation moteur et leurs harmoniques (figure 5.53). Cette
représentation ne prend pas en compte I’amplitude des pics mais elle permet de croiser les fréquences de
résonances de la ligne d’admission avec les fréquences d’excitation moteur. Ce qui s’avere plus adapté a
I’analyse du remplissage.

2 T T T T T T T
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§ 14l | | A .
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@
0 121 : =
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1k i
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Figure 5.51 — Respiration K4M @ 4000 tr/min
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Finalement, il apparait que la modélisation de type fonction de transfert appliquée a un moteur
a combustion interne monocylindre est tout aussi précise qu’une approche unidimensionnelle pour un
temps de calcul moindre. D autre part, I’étude de la ligne d’admission d’un monocylindre a montré que
les regles métiers empiriques qui consistent a attribuer systématiquement un mode de résonance de type
quart d’onde aux conduits primaires est contredite par la caractérisation expérimentale. Cette conclu-
sion procure un intérét supplémentaire a ces méthodes de caractérisation expérimentale. Cependant, il
s avere que les interactions entre les cylindres sont relativement fortes et que la modeélisation devient plus
complexe a modéliser. D ailleurs, la modélisation d’une ligne d’admission d’un moteur 4 cylindres a été
deéveloppée et confrontée aux essais du Banc Dynamique par le Banc Dynamique Virtuel. Ce modele est
basé sur la méthode des superposition proposée par MATSUMOTO [69]. Malheureusement, l'intégration
complete de ce modeéle n’a pu étre menée a terme. Elle fera donc [’objet d’une seconde these sur le sujet.






Conclusion générale

Motivé par la nécessité de maitriser le remplissage a I’admission des moteurs a combustion interne, ce
travail représente un progres dans 1’approche des écoulements non-stationnaires appliquée aux systemes
d’admission d’air. Il présente ainsi des méthodes innovantes de caractérisation et de modélisation des
phénomeénes d’ondes de pressions dans les lignes d’air et leur incidence sur remplissage des moteurs a
combustion interne. Les indications bibliographiques et les résultats de caractérisations préliminaires ont
conduit a centrer une partie de cette étude sur I’analyse des phénomenes de propagation et de réflexion
des ondes de pressions dans les conduits.

Pour cela, une campagne de comparaison des méthodes de caractérisation expérimentale a été menée
sur trois bancs d’essais par le biais de la mesure de géométries de références. Cette campagne d’essais a
tout d’abord permis de développer une méthode de post-traitement permettant de comparer les résultats
des moyens d’essais entre eux. De ce fait, il est apparu que ces trois méthodes fournissaient des résul-
tats cohérents et complémentaires dans des domaines de mesures et de résultats différents. Ces essais de
caractérisation ont également permis d’évaluer la robustesse des méthodes et de mieux comprendre les
phénomeénes d’ondes de pressions lors de leurs réflexion et de leur propagation dans les conduits dans le
chapitre 3. De plus cette thése a permis de développer une méthodes de mesure de I’impédance encore
inédite. Par la suite, des essais sur des géométries plus complexes ont mis en évidence la nécessité d’une
caractérisation expérimentale. En effet, les codes de calculs tridimensionnels donnent des résultats tout
a fait satisfaisants mais pour des durées de calcul trop longues. A 1’opposé, les codes de simulation uni-
dimensionnelle, dont les durées de calcul sont plus raisonnables, nécessitent des recalages de modeéles
importants dans le cadre de modélisations de géométries complexes. Au dela de ces deux méthodes, les
autres mode¢les de la littérature ne proposent pas de meilleurs résultats que les méthodes 1D. Finalement,
la démarche mise en ceuvre pour évaluer 1’influence d’une géométrie d’admission sur le remplissage d’un
moteur a conduit a développer un modéle de comportement innovant dont les paramétres sont directe-
ment issus de caractérisations expérimentales. Ce nouveau modéle définissant un systéme d’admission
est alors basé sur les analyses de comportement effectuées au chapitre 3. Il fournit ainsi la réponse en
pression dans la chapelle d’admission d’une excitation en débit au niveau de la soupape. Une méthode
de couplage entre le modele et un logiciel métier de simulation moteur est alors mise en ccuvre. Cette
derni¢re étape permet donc de déterminer le rendement volumétrique du moteur.

L’objectif premier de cette thése était de montrer qu’il était envisageable de proposer une méthode
de prédiction du remplissage basée sur des données issues d’une caractérisation expérimentale. Afin de
mener cette étude a son terme, toutes les voies n’ont pu étre explorées et les modeles les plus simples ont
di étre employés. Les premiéres pistes d’amélioration concernent la méthode de caractérisation expéri-
mentale. Tout d’abord la méthode de mesure deux microphones devra étre adapté au Banc Dynamique
afin d’accéder a I’information de vitesse instantanée et pouvoir localiser la mesure de vitesse et de pres-
sion dans le méme plan. Cette adaptation permettra d’étudier plus en détail le phénomene de dérive de
la phase observée lors de cette étude. La méthode de mesure avec écoulement pourra elle aussi étre
améliorée par 1’utilisation de deux moyens d’aspiration distincts comme nous 1’avons proposé dans le
chapitre 2 (variante n° 3). En ce qui concerne le modele de comportement, une des perspectives consiste
a conserver la base de ce modele déja développé tout en faisant appel a des modeles de pertes ou de
réflexion plus complexes proposés par la littérature acoustique. Une autre voie d’amélioration est la mé-
thode d’identification des parametres du modele qui peut étre fortement améliorée par 1’emploi d’un
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algorithme d’optimisation plus élaboré. Pour cela il faudra envisager un recours a 1’Optimization Tool-
box de Matlab. Finalement, une des limitations liée a la simulation couplée entre Simulink et GT-Power
s’est déverrouillée d’elle méme a la fin de ce projet avec la sortie de la version 7 de GT-Power. En effet,
cette dernic¢re version permet désormais de raccorder directement le modele de fonction de Transfert a
1I’élément soupape de GT-Power sans avoir recours a une maille de tube intermédiaire de 1 mm et laisse
donc entrevoir des temps de calculs encore plus faibles.
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Sensibilité au maillage
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Sensibilité a la
tempeérature

Banc dynamique : Simulation GT-Power, tube de référence
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Figure B.1 — Module d’impédance du tube de référence - Sensibilité température
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Banc dynamique : Simulation GT-Power, tube de référence
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Figure B.2 — Phase d’impédance du tube de référence - Sensibilité température

Banc dynamique : Simulation GT-Power, tube de référence
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Figure B.3 — Module d’impédance du tube de référence - Sensibilité température (zoom)
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Banc dynamique : Simulation GT-Power, tube de référence
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Figure B.4 — Phase d’impédance du tube de référence - Sensibilité température (zoom)

Banc dynarigue : simulation GT-Powsr, sensibilité température
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Figure B.5 — Module d’impédance du tube de référence - Recalage en température
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Meéthode des éléments
finis - Script MATLAB

©00000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000000
0000000000000 00000000000000000000000000000000000000000000000000000000600

% Methode des elements finis

clear all;

nb=6; $nombre d elements
T=297; Stemperature
rho=1.293%273/T; $densite
1=1.0122; $longueur
r=15e-3; Srayon

s=pixr"2; $section

B=1.4183e5;

$module de Bulk

n=nb+1; $dim matrice

$Construction de la matrice masse

end;

$Construction de la matrice raideur

K=zeros(n) ;
K(1,1)=1;

K(1,2)=-1;
K(2,1)=-1;

K(n,n)=1;
for i=2:(n-1)
K(i,i)=2;

K(i+l,1)=-1;
K(i,i+1)=-1;
end;
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K1=K(2:end,2:end); %poutre console
M1=M(2:end, 2:end) ;

KO0=B*s*nb/1;
MO=rhoxs*1/ (6xnb) ;

syms x; $definit x comme variable symbolic

determinant=det (K1-x"2+M1) ;

Omega=abs (double (solve (determinant))); %on atteint les limites de matlab pour nb=7
Omega (n:end)=[1];

f=sqrt (Omega.”2+K0/M0) / (2*pi)
$clear B K KO K1 M MO M1 determinant i 1 n nb r Omega rho s x;
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Pression admission - vitesse=1513trs/mn
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Pression admission - vitesse=1608trs/mn
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Pression admission - vitesse=1704trs/mn
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Pression admission - vitesse=2200trs/mn
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Figure D.10 — Admission tube - 2318rpm
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Pression admission - vitesse=2407trs/mn
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Figure D.12 — Admission tube - 2504rpm
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Figure D.13 — Admission tube - 2592rpm
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Pression admission - vitesse=2994trs/mn
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Figure D.17 — Admission tube - 2994rpm
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Caractérisation du comportement non-stationnaire du systeme d’admission
d’air d’un moteur a combustion interne. Incidence sur le remplissage.

Ce travail est consacré au développement d’une méthodologie expérimentale de caractérisation des
écoulements non-stationnaire dans les systemes d’admission d’air des moteurs a combustion interne. Un
dispositif expérimental a alors été mis au point dans le but de générer une onde de pression a partir d’une
variation brutale de débit. La méthode de mesure associée permet de fournir une mesure de I’impédance d’un
circuit d’admission. Cette méthode qui atteint des niveaux de pression comparables a ceux observés dans les
moteurs permet d’analyser les phénomenes de propagations et de réflexions des ondes de pression.

D’autre part, un modele de comportement des écoulements non-stationnaires en conduit a été développé
afin d’évaluer I'incidence de géométrie d’admission sur le rendement volumétrique d’un moteur. Les
parametres de ce modele sont alors identifiés pour chaque systeme d’admission a partir des essais
expérimentaux du banc de caractérisation. L’ensemble de la démarche est finalement validé sur un banc
d’essai monocylindre qui a été complété par I’étude d’une ligne d’admission d’un moteur multicylindres.

Mots-clés : moteur 2 combustion interne, ondes de pression, rendement volumétrique, remplissage, fonction
de transfert, dynamique des gaz, analyse fréquentielle, impédance.

Characterization of unsteady flow of an Internal Combustion Engine air intake
manifold. Impact on volumetric efficiency.

The aim of this PhD thesis is to develop a new characterization method of unsteady flow in internal
combustion engine intake manifold. Then, an experimental setup was developed in order to generate pressure
waves from a fast change in flow. The measurement method coupled to this device allows to obtain the air
intake system impedance. This method is able to produce very high pressure oscillations which are similar to
those encountered in an engine.

On the other hand, an unsteady flow modelisation of intake pipes was developed to assess the impact of
the manifold geometry on the engine volumetric efficiency. The model parameters are then identified for
each intake system by experimental characterization results from the test bench. Finally, the whole process is
evaluated on a one cylinder engine test bench. Furthermore, a study of a line for admission of a multi-
cylinder engine manifold was conducted.

Keywords: internal combustion engine, pressure waves, volumetric efficiency, transfer function, gas
dynamics, frequency analysis, impedance.

Discipline : Sciences de I'Ingénieur



