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Préface

Cette brochure de cours moteurs a combustion interne est un support
pédagogique pour les étudiants de troisieme année licence en genie mécanique et
la premiere année master option construction et productique industrielle, elle est
élaborée selon le programme proposé dans le canevas des offres de formation et
elle est inspirée divers livres dans le domaine et plus spécialement le livre de
Benbbassi.A et P.A.N Savonna ainsi que d autres travaux cités dans les références.

J’espere gque nous avons apportez un plus dans ce domaine et faciliter la
tache aux étudiants afin d enrichir et approfondir leurs connaissances.
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HISTORIQUE

Le moteur est un organe qui transforme en travail mécanique une source d’énergie qui lui est
fournie.

- Il est dit "moteur électrique" si la source d’énergie est I'¢lectricité.

- Il est dit "moteur thermique" si la source d’énergie est donnée par un combustible.

Dans un moteur thermique si la combustion se fait a I’intérieur du moteur : on le dénomme alors
moteur thermique a combustion interne.

C’est le cas de tous les moteurs thermiques employés actuellement en automobile, dont le travail
mécanique est obtenu par 1’explosion plus détente des gaz portés a haute pression et haute
température.

La réalisation de la fonction de formation du mélange dans les moteurs a allumage commandé,
depuis leur invention dans les années 1860 par Otto et Lenoir, a été dominée pendant un siecle
par la solution carburée. Un carburateur créait le mélange air-combustible & partir de la
dépression créée au col d’un venturi sur la veine d’air ou débouchait 1’alimentation en
combustible. Les inconvénients évidents de cette solution (difficulté de controle, éloignement de
la chambre, nécessité d’un papillon des gaz) ont fait réver les concepteurs a la possibilité
d’introduire le combustible directement dans la chambre de combustion. Le premier dispositif
d’injection fut appliqué par Bosch en 1937 sur des moteurs d’avions puis d’autres systemes
furent développés par Gutbrod pour des moteurs d’automobiles deux temps en 1952, puis quatre
temps notamment sur la Mercedes 300SL en 1956. Entre temps, de nombreuses tentatives sans
industrialisation furent menées aussi bien en injection directe qu’indirecte, par les marques
Jalbert, Citroén, Junkers, Deckel, Simms et Bendix, Bosch et Scintilla. Mais le surco(t induit par
la solution injection n’était compensé par aucun argument valable selon les critéres de 1’époque.
En effet, sans normes antipollution et sans crise pétroliere, les contraintes de prix et de fiabilité
I’emportent. Car toute réalisation technologique efficace d’injection d’essence doit tenir compte
des facteurs dosage et pulvérisation. En particulier, pour la pulvérisation, les dimensions de
I’orifice d’injection doivent étre aussi réduites que possible et la pression d’injection élevée.
Obtenir cette pression élevée est délicat avec I’essence car ce combustible a une faible viscosité
et constitue un trés mauvais lubrifiant. Or le principe des pompes usuelles est de refouler avec un
piston un certain volume de combustible & travers un clapet maintenu par un ressort exergant un
effort opposé au sens de refoulement et taré a la valeur de pression souhaitée pour 1’injection.

Ce systéme n’est efficace que si les fuites entre le piston et la chemise sont faibles, ce qui est
obtenu avec des jeux de fonctionnement tres faibles. S’il n’y a pas de lubrification, il y a risque

de grippage et déperdition d’énergie que I’on minimise avec des états de surface impeccables et




des matériaux de haute dureté. Ainsi, sauf dans le domaine particulier du moteur de compétition
ou les reprises rapides et le surplus de puissance donnérent a I’injection une voie
d’épanouissement, le prix et la fiabilité étaient prohibitifs.

L’injection d’essence entra donc dans le domaine public par le haut de gamme, les voitures a
hautes performances telles que Mercedes avec les systemes Bosch en Europe et Corvette avec
Rochester aux Etats-Unis. En paralléle, des systémes « exotiques» furent brevetés qui parfois
donnérent lieu a de petites productions, comme Puche en Allemagne dans les années 1950, avec
le premier systéme d’injection de pré mélange. Pendant les années 1960, les systémes d’injection
indirecte mécanique commencerent a s’implanter sur les voitures de série : Kugelfischer équipa
les Peugeot 4041E puis 504 ainsi que la Lancia Flavia, les BMW 5201 et les Ford Capri 2600
Sport, tandis que Lucas développait I’injection des Triumph 2000 et Maserati 3500GT.




Chapitre | : Généralités sur les moteurs thermiques

.1 -EMPLACEMENT:

Situé dans un compartiment aménagé géneralement a l'avant pour les véhicules de transport de
marchandises et a l'arriére pour les véhicules de transport en commun.

.2 - ROLE:

Assurer la propulsion du véhicule par transformation d'une énergie thermique due a la
combustion en énergie mécanique (transforme de la chaleur en mouvement).

1.3 —ORGANISATION :

a) Organes fixes.

Cache culbuteurs

Culasse

Joint de culasse

Bloc moteur

Carter d'huile

Figure 1.1 : Organes fixes du moteur




b) Organes mobiles (attelage mobile).

Piston Volant moteur

Vilebrequin

Figure 1.2 : Organes mobiles du moteur

1.4 —ALESAGE, COURSE, CYL INDREE: DEFINITIONS:

a) Alésage : C'est le diamétre des cylindres exprimés en millimétres. Il varie de 90 al50 mm
environ.

b) Course : C'est la distance parcourue verticalement par le piston entre le Point Mort Haut
(PMH) et le Point Mort Bas (PMB) qui varie de 90 a 179'nm environ. L'alésage est généralement
inférieur a la course. S'ils sont identiques, le moteur est appelé "carré". Si I'alésage est supérieur a
la course, il est appelé "super-carré”. La tendance actuelle est aux moteurs ayant une course
supérieure a l'alésage.

c) Cylindrée : Le volume engendré par le déplacement du piston entre ses points morts (PMH-
PMB) s'appelle la cylindrée unitaire. La cylindrée unitaire multipliée par le nombre de cylindres
donne la cylindrée du moteur. Elle varie de 3 a 17 litres. En raison du développement de la

suralimentation, les cylindrées moyennes des moteurs modernes sont en diminution.

yvolume V

Figure 1.3 : Alésage, Course et Cylindrée.




1.5 - NOTION DE PUISSANCE, DE COUPLE:

a) La_puissance : C'est le travail fourni par une machine divisé par le temps mis pour le réaliser.
Le calcul est le suivant P =W/T & (P =puissance, W = travail), T = temps). Pour un moteur, on
calcule la puissance développée en fonction du nombre de tours/minute. L'unité de puissance est
le watt avec pour multiple le kilowatt(KW) qui équivaut a 1000 watts. La puissance peut
également s'exprimer en chevaux (CHDin) sachant qu'un cheval est égal a 736 watts.

b) Le couple : Par définition, le couple est un ensemble de deux forces F, paralleles, opposées,
de méme intensité et distinctes d'un bras de levier. Dans un moteur a combustion interne, le
couple moteur est essentiellement la force F fournie par la combustion qui donne une pression P

sur la surface du piston S, d'ou F =P X S
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Figure 1.4 : Courbes de perfectionnement du moteur.




Chapitre 11 Etude d’un moteur a combustion interne

I- PRINCIPE DUMOTEUR A 4 TEMPS DIESEL.:

Définition du cycle a 4 temps

On appelle cycle I’ensemble des phases qui se succedent dans le moteur, dans notre cas le cycle

comprend quatre phases ou temps :

1. Temps admission : aspiration d’air ou de mélange air-essence.

2. Temps compression : de I’air ou du mélange.

3. Temps combustion-détente : inflammation rapide du mélange provoquant une brusque montée
en pression des gaz puis leur détente.

4. Temps échappement : évacuation des gaz bralés.

On constate que seul le troisieme temps fournit de 1’énergie, c’est le temps moteur, les trois

autres temps sont résistants.

1) Le piston en descendant crée une baisse de pression qui favorise 1’aspiration des gaz.

2) Le piston comprime les gaz jusqu’a ce qu’ils n’occupent plus que la chambre de

combustion (pression + chaleur).

ler temps : ADMISSION Le piston descend du PMH vers le PMB (demi-tour0al180° rotation de

vilebrequin). La soupape d’admission est ouverte, la soupape d’échappement est fermée.

L’augmentation du volume du cylindre crée une dépression. Cette dépression provoque

I’aspiration du mélange air/essence, formé a I’extérieur, par le carburateur ou par le systéme

d’injection.

Lacolonnedemélangeaspiréeestfreinéepardesaccidentsdeparcourscommelefiltreaair et la soupape

d’admission. Afin d’augmenter la durée de I’admission et de ce fait d’améliorer le remplissage

du cylindre a70 %a90 % du son volume:

-La soupape d’admission s’ouvre en avance par rapport au PMH (AOA = 10a45° rotation de

vilebrequin). Cette avance tient compte du temps nécessaire a la levée de la soupape. L’ouverture

doit étre totale au moment ou le piston se trouve au PMH.

-La soupape d’admission se ferme en retard par rapport au PMB (RFA = 35390° rotation

vilebrequin).Ceretardmetauprofitl’inertiedesgazaspirésagrandevitesse.Lemélange

air/essencecontinueaafflueral’intérieurducylindrependantunefractiondelacourse ascendante du

piston (jusqu'a ce qu’ils soient freinés par la pression résultant de la montée du piston).




Figure 1.1 : Phase d’admission.

2°temps:COMPRESSION Le piston monte du PMB vers le PMH (demi-tour de
rotation180a360°rotation de vilebrequin).Les soupapes d’admission et d’échappement sont
fermées.

Par le déplacement du piston se réalise la compression du mélange dans la chambre de
combustion. Grace au rapport volumétrique de 6:1a10:1, la pression de fin de compression est
de8al6 bars et la température atteint 400a500°C. La compression favorise la vaporisation du
carburant et son mélange avec I’air. Ainsi est favorisée I’inflammabilité du mélange.

On ne peut pas réduire le volume de la chambre de combustion pour accroitre la compression
parce que la température de gaz s’éleve trés rapidement. Un rapport volumétrique excessif peut
entrainer 1’auto-allumage. L’explosion qui commence partout a la fois, est beaucoup plus
violente que celle amorcée en un seul point par I’allumage ordinaire et est possible de voir la
Combustion achevée avant que le piston a atteint le PMH. Pour cette raison les constructeurs
adoptent des taux de compression variant de 6:1a10:1.

Enfin de course de compression, se réalise I’inflammation du mélange par une étincelle
électrique. Cette étincelle, produite par le systeme d’allumage, amorce la combustion du mélange
par un apport de chaleur.

L’étincelle électrique se produit en avance par rapport au PMH (avance a I’allumage, AA = 0
a40° rotation de vilebrequin) afin que la combustion sous forme d’explosion atteigne sa pression
maximale a5a10° vilebrequin aprés le PMH. Cette avance tient compte de la durée qui s’écoule
entre le déclenchement de 1’allumage et 1’apparition de 1’étincelle et surtout de la durée de la
combustion.

Le moment ou se produit 1’étincelle électrique (point d’allumage) influe sur la pression dans la
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chambre de combustion:




- Allumage anticipé. La pression dans le cylindre est obtenue avant que le piston soit au PMH.
Cela provoque un «freinage» de la rotation et une fatigue importante des organes mécaniques.
-Allumage retardé. La pression sur le piston est plus faible, car la descente du piston a
augmenté le volume du cylindre. Comme la combustion se fait en partie dans le cylindre, le
moteur chauffe.

Figure 11.2 : Phase de compression.

3™ temps: COMBUSTION-DETENTE (TEMPS MOTEUR) La combustion produit une trés
importante élévation de la température, 2000a2500°C, et de la pression, 30a60bars, dans la
chambre de combustion. La détente des gaz agit sur le piston et crée la force motrice. Le piston
est poussé du PMH vers le PMB (demi-tour 360a540° rotation de vilebrequin). La descente du

piston, le temps moteur, transforme 1’énergie.




Figure 11.3 : Phase de combustion —détente.

4éme temps : ECHAPPEMENT Le piston monte du PMB vers le PMH (demi-
tour540a720°rotationdevilebrequin). La soupape d’admission est fermée, la soupape

d’échappement est ouverte. Les gaz brilés sont expulsés par le mouvement du piston.

Afin d’augmenter la durée de 1’échappement et de ce fait d’obtenir une meilleure évacuation des
gaz et donc un meilleur remplissage du cylindre:

- La soupape d’échappements ’ouvre en avance par rapport au PMB (AOE=40a90° rotation de
vilebrequin). Cette avance permet a la soupape de s’ouvrir complétement lorsque le piston arrive
au PMB (durée de la levée de la soupape).

- La soupape d’échappement se ferme en retard par rapport au PMH (RFE=0a30° rotation de
vilebrequin).La vitesse de sortie des gaz brllés est suffisante pour qu’ils continuent a s’échapper
par inertie.

En fin de cycle, la soupape d’échappement se ferme en retard (RFE) par rapport au PMH, alors
que la soupape d’admission s’ouvre en avance (AOA). Ce balancement des soupapes favorise le
balayage et le refroidissement de la chambre de combustion et améliore le remplissage.
Remarque concernant le fonctionnement du moteur a piston alternatif, & essence et diesel, durant
les quatre temps. Le vilebrequin ne regoit pas de 1’énergie pendant toute la durée du cycle: seul le
troisieme temps est moteur, les autres trois temps sont résistants.

D’ici résultent deux conséquences:

-Le fonctionnement autonome du moteur a piston alternatif n’est pas possible qu’a partir d’un
régime minimum. Le moteur & piston alternatif doit étre lancé de 1’extérieur a I’aide du
démarreur.

-On dispose sur le vilebrequin un volant capable d’emmagasiner de 1’énergie pendant le temps

3



moteur et de la restituer pendant les temps résistants.

Figure 11.4: Phase d’échappement.

I1- Principe de fonctionnement des moteurs a deux temps

Les moteurs a deux temps peuvent étre réalisés soit selon le principe des moteurs a allumage par
compression (diesel) soit selon le principe des moteurs a allumage par étincelle (a carburateur).
Dans ces moteurs le cycle est réalisé en deux temps ce qui correspond a un tour du vilebrequin.
Le nettoyage du cylindre des gaz brulés et le remplissage de celui-ci par la charge fraiche se
produisent uniquement lors du déplacement du piston a cété du PMB. Le balayage du cylindre
des produits de combustion est réalisé par la charge fraiche air pour les moteurs diesels et air +
combustible pour les moteurs a formation externe du mélange comprimée jusqu’a une certaine
pression. Dans les moteurs de grande taille la compression de la charge fraiche et généralement
assurée par un compresseur.

Selon la réalisation des processus de 1’échappement admission on distingue deux types de
moteurs a deux temps :

Moteurs a balayage équicourant ou 1’admission est assurée par des orifices (lumiéres) ménageés
dans le cylindre. L’ouverture et la fermeture de ces orifices sont dirigées par le déplacement du
piston. L’échappement peut étre assuré soit par des soupapes(figure 1.6) soit par un second
piston qui se déplace dans le sens inverse du premier piston (figure 1.7). dans ce dernier cas on
obtient un moteur avec des pistons se déplacant dans des sens inverses cette construction assure

une bonne qualité des processus de I’échappement — admission.




Moteur a balayage transversal ou I’admission et 1’échappement sont assurés par des orifices
ménagés dans le cylindre et dirigées par le déplacement du piston un exemple de ce type de
balayage est montré sur la figure 1.8 ce type est simple de construction mais il est accompagné
d’une dégradation de la qualité des processus de 1I’échappement — admission.
Utilisons la figure 1.6 pour étudier a titre d’exemple le principe de fonctionnement des moteurs
a deux temps a formation interne du mélange et du type équicourant a orifices — soupapes. Le
cycle de fonctionnement est le suivant :
-Le premier temps
Le premier temps correspond au déplacement du piston du point mort haut vers le cylindre la
combustion vient juste de terminer et le processus de la détente des gaz qui représente le temps
moteur vient de commencer. Peu avant I’arrivée du piston aux orifices de 1’admission les
soupapes de de de I’échappement s’ouvrent et les produits de combustion commencent a quitter
le cylindre vers le canal de I’échappement.
A ce moment la pression brutalement diminue lorsque la pression dans le cylindre devient a peu
prés égale a la pression de 1’air comprimé dans le récipient ou de quelque peu supérieure les
orifices de I’admission s’ouvrent par le piston l’air arrivant sous pression dans le cylindre a
travers les orifices de 1’admission refoule le reste des produits de combustion a travers les
soupapes d’échappement et remplit le cylindre on obtient ainsi le balayage (soufflage) du
cylindre.
Ainsi le premier temps est consacré pour la réalisation de la combustion, la détente,
I’échappement, le soufflage et le remplissage du cylindre.

-Le deuxiéme temps
Ce temps correspond au déplacement du piston PMB vers le PMH (figure 1.10) au début de la
course du piston, les processus de 1’échappement, soufflage et remplissage du cylindre se
poursuivent la fin du soufflage du cylindre est déterminée par le moment de la fermeture des
orifices de I’admission et des soupapes d’échappement. Les soupapes d’échappement se ferment
soit en méme temps avec les orifices de 1’admission soit de quelque peu en avance dans les
moteurs a deux la pression dans le cylindre a la fin de I’admission est de quelque peu supérieur
de la pression de la pression atmosphérique et dépend de la pression dans le récipient
d’admission a partir du moment de la fin de I’admission et avec la fermeture compléte des
orifices de I’admission par le piston. Le processus de la compression commence avant 1’arrivée
du piston au PMH de quelques degrés de rotation du vilebrequin. L’introduction du combustible
commence a travers 1’injecteur.
Ainsi le deuxieme temps est consacré au début de la course du piston pour le déroulement de la
fin de I’échappement le soufflage et le remplissage du cylindre et avec la suite de la course du

piston pour la compression.




IH.LA DISTRIBUTION

Culbuteur

Tige de
culbuteur

Poussoir

Pignon de vilebrequin
Figure I1.5 : La distribution.

I.1-ROLE:

Les organes de distribution permettent d'obtenir l'ouverture et la fermeture des orifices
d'admission et d'échappement de chaque cylindre aux moments opportuns du cycle.
111.2-ORGANISATION:

La distribution d'un moteur comprend:

a) Un arbre a cames

Généralement en acier forgé, de forme allongée et cylindrique, comportant des excentriques
appelés cames, a raison de deux par cylindre qui assurent I'ouverture des soupapes d'admission et
d’échappement, La forme des cames est déterminée en fonction des caractéristiques du moteur.

b) Des poussoirs et tiges de culbuteurs

Le poussoir est un organe intermédiaire de forme cylindrique placé entre la came et la tige du
culbuteur qui coulisse dans les alésages prévus dans le bloc moteur. Il transmet le mouvement de
poussée provoque par la came a la tige du culbuteur et évite a celle-ci de subir des réactions
latérales provoquées par I'action de la came.

La tige de culbuteur, en acier, porte un renflement hémisphérique a ses extrémités, ce qui lui




permet de tourner autour de son axe pour éliminer l'effet des réactions dues aux poussées
laterales.

c) Des culbuteurs

Le culbuteur est un petit levier oscillant monté sur un axe solidaire de la culasse. Il est actionné
par la tige du culbuteur et commande par un mouvement de bascule I'ouverture de la soupape.

Un jeu de fonctionnement entre le culbuteur et la tige de soupape est fixé par le constructeur pour
tenir compte de la dilatation, due a la chaleur, de cette derniére.

Ce jeu varie de 0,15 mm a 0,20 mm pour les soupapes d'admission et peut atteindre0,40 mm
pour les soupapes d'échappement.

Le recalage des culbuteurs s'effectue trés facilement a I'aide d'un jeu de cales.

d) Des soupapes :

La soupape présente trois parties distinctes

La téte de forme cylindrique Tronconique, elle repose sur un siége et assure I'étancheité parfaite
du cylindre dont dépend le rendement du moteur. Le collet raccorde la téte a la tige.

La tige de forme cylindrique, elle coulisse & l'intérieur d'un guide et monte dans la culasse ; elle
recoit la poussée du culbuteur. Son extrémité est usinée pour recevoir les deux demi-bagues
coniques (qui bloquent de bas en haut la coupelle d'appui des ressorts de rappel de la soupape sur
son siége).

Le role de la soupape est d'ouvrir ou de fermer le passage des gaz frais par la soupape
d’admission et des gaz brdlés par la soupape d'échappement.

Les moteurs a 4 temps comportent généralement deux soupapes par cylindre (une soupape
d’admission et une soupape d'échappement. Cependant certains moteurs de grosse cylindrée
comportent deux soupapes d'admission et deux soupapes d'échappement).

[11.3- PRINCIPEDEFONCTIONNEMENT:

L'arbre a cames entrainé par le vilebrequin commande, par l'intermédiaire des cames, poussoirs,

tiges de culbuteurs et culbuteurs, I'ouverture des soupapes d'admission lors du temps "admission™
et des soupapes d’échappement lors du temps "échappement” du cycle a4 temps. La fermeture
des soupapes est assurée par des ressorts de rappel lorsque les cames liberent les poussoirs.

Le cycle a 4 temps impose une ouverture et une fermeture des soupapes de chaque cylindre tous
les deux tours de vilebrequin. L'arbre a cames tourne donc deux fois moins vite que le moteur.
Ce résultat est obtenu par montage sur l'arbre a cames d'un pignon ayant un diamétre deux fois

supérieur a celui du vilebrequin.




111.4- COMPARAISON ENTRE LE FONCTIONNEMENTDESMOTEURSAESSENCEETDIESEL

CYCLE

DIESEL

ESSENCE

Admission-lertemps

Air seul

Mélange air+essence

Compression

pEMme temps

Taux de compression30 & 40 bars.
Elévation de température 500 a
600°C

Taux de compression 10 a 12 bars.
Elévation de température 320 a
380°C

[Temps Moteur

Combustion détente injection

gazole pulvérisé.

Explosion commandée par une

Etincelle électrique.

3éme temps Auto inflammation détente des gaz Explosion détente des gaz
Température des gaz de 1800°C a Température des gaz de 2000°C a
Echappement — Gaz peu toxiques (particules) Gaz plus toxiques (C.0)

éme

Consommation

spécifique

215 a 300 g/kW/h

310 & 405 g/kW/h

11.5-CLASSIFICATIONDESMOTEURSDIESEL

Il existe deux catégories de moteur diesel :

a) Les Moteurs a injection directe :

La chambre de combustion est usinée dans le piston.

L'injecteur débouche directement dans la chambre de combustion, il est du type a trous (plusieurs

Orifices)
Avantages :

. Rendement élevé, donc consommation assez faible.

o Bon départ a froid

o Simplicité de réalisation.

Inconvénients :

Moteur bruyant : cognement caractéristique au ralenti et a faible régime.

b) Les moteurs a injection indirecte :

Ils se regroupent en 3 familles :

e L'injection & chambre de précombustion.

e L'injection a chambre auxiliaire de réserve d'air.

e L'injection & chambre de turbulence.

L'injecteur, en principe a aiguille, pulvérise le gazole dans une préchambre située dans la culasse.




La solution la plus répandue pour les moteurs a injection indirecte est la chambre de turbulence,
notamment sur les véhicules 1égers (Peugeot, Renault, Citroén...).

Pour ce type de moteur, un dispositif d'aide au démarrage est indispensable (bougies de
préchauffage).

Avantage :

e Pression d'injection moins élevée qu'avec l'injection directe.

e Moteur moins bruyant;

e  Combustion plus souple et plus rapide.

e Régimes moteurs plus élevés.

Inconveénients :

e Deépart a froid impossible sans dispositif d'aide au démarrage.




Chapitrelll :Les combustibles

1.Introduction

L’énergie thermique nécessaire pour le fonctionnement du moteur est obtenue par combustion de
I’oxygene de 1’air atmosphérique et du combustible les combustibles utilisés dans les moteurs a
combustion interne sont généralement d’origine pétroliere dans les moteurs diesels, on utilise le
gaz-oil. Alors que dans les moteurs a essence on utilise de 1’essence pour le déroulement normal

de la combustion le combustible doit avoir certaines propriétés physiques et chimiques.

Les propriétés physiques telles que la densité et la viscosité ont une influence sur 1’introduction

du combustible vers le cylindre et sur la formation du mélange.

Les propriétés chimiques comme la structure et la liaison moléculaire ainsi que la rapidité
d’inflammation, ont une influence sur I’introduction du combustible vers le cylindre et sur la

formation du mélange.

Les propriétés chimiques comme la structure et la liaison moléculaire ainsi que la rapidité
d’inflammation, ont une influence sur le processus de déclenchement de la réaction chimique de

la combustion.
1.1. L’indice de cétane

Les combustibles utilisés dans les moteurs diesels sont caractérisés par 1’indice (nombre) de

cétane qui définit la capacité de 1’auto combustible.

Dans les moteurs diesels le nombre de cétane du combustible est choisi en fonction du taux de
compression de telle fagcon que le déclenchement de la combustion doit étre assuré sur tous les
régimes de fonctionnement du moteur. En particulier, la valeur du taux de compression doit
assurer le lancement du moteur a froid et le fonctionnement normal du moteur a bas régimes, ou

la température et la pression dans le cylindre en fin de compression ne sont pas assez grandes.
1.2. L’indice d’octane

Les combustibles employés dans les moteurs a carburateur sont caractérises par un autre indice,
qui est I’indice (nombre) d’octane. L’indice d’octane définit la capacité du combustible a 1’anti-

détonation.

Dans les moteurs a essence lorsque le nombre d’octane du combustible n’est pas mis en accord

avec le taux de compression du moteur, une auto — inflammation spontanée , du mélange air+




combustible provoquée par le contact de ce mélange avec les parois chaudes de la chambre de
combustion peut avoir lieu cette auto inflammation est appelée détonation elle est caractérisée

par un bruit métallique.

La détonation est un phénomeéne négatif, elle provoque la diminution de la diminution de la
puissance et I’augmentation de la consommation du combustible. Le fonctionnement prolongé
du moteur sous ce phénomene n’est pas admissible elle diminue la durée de vie du moteur.

D’autant plus le taux de compression est élevé d’autant plus le nombre d’octane doit étre grand.
1.3.  Le pouvoir calorifique inférieur du combustible(Pci)

Le pouvoir calorifique du combustible. Est la quantité de chaleur dégagee aprés la combustion
total d’une unité de masse ou de volume de ce combustible. Il est supérieur lorsque la chaleur de
condensation des produits de combustion est inclue dans le cas contraire c’est le pouvoir
calorifique inférieur ( Pci). Dans la théorie des moteurs a combustion interne on utilise le
pouvoir calorifique inférieur puisque les produits de combustion quittent le cylindre sans avoir la
possibilité de se condensés. Leur température est nettement plus élevée de la température

nécessaire pour la condensation.
1.4. Lacomposition élémentaire du combustible liquide

Dans la composition élémentaire des combustibles liquides rentre le carbone (C)
I’hydrogéne(Hy), I’oxygéne (O,), le souffre (S) et I’azote (N;). Pour la commaodité , dans ce qui
suit, on va d’une part mener le raisonnement pour 1kg de combustible liquide et d’autre part on
va designer la contenance en masse de chaque élément dans cette quantité par le symbole

chimique de cet élément, ¢’est-a-dire :

C- va représenter C kg de carbone dans 1 kg de combustible,
H- va représenter H kg d’hydrogene dans 1 kg de combustible,
O- va représenter O kg d’oxygéne dans 1 kg de combustible.

Si on néglige la participation de 1’azote et du souffre dans la réaction chimique de la combustion

onadonc:
C + H + O = 1kg de combustible liquide

Pour les combustibles gazeux le raisonnement se mene de la méme fagon, mais pour une unité de

volume de ce gaz.




1.5. La quantité d’air steechiométrique (lp,L )

L’air atmosphérique nécessaire pour la combustion est introduit dans la chambre combustion
durant le temps de ’admission. Les expressions qui permettent de déterminer la quantité en kg
(Io) ou en kmoles (Lo) de I’air théoriquement nécessaire pour la combustion compléte de 1 kg de
combustible (la quantité stoechiométrique) peuvent étre obtenues sur la base des équations finales
suivantes de la réaction chimique de la combustion lors de la combustion compléte on suppose
que le carbone et ’hydrogéne rentrent en réaction chimique avec 1’oxygéne en formant le gaz

carbonique (CO,) et les vapeurs d’eau (H20) :
C+0, —>» CO,
2H, + Oy -—>» 2H,0

Selon la premiére équation, pour bruler les C kg de carbone se trouvant dans 1 kg de combustible
il faut avoir C/12 kmol (8/3 C kg) d’oxygene.

Et selon premiére équation pour bruler les H kg du combustible se trouve O/32 kmol (O kg)

d’oxygeéne qui peut participer dans la réaction chimique.

Au total la quantité d’oxygene en kmol qu’il faut amener de I’extérieur pour bruler le 1 kg de

combustible estgale a: ( C/12+H/4+0/32). En kg elle est (8/3C + 8 H -0).

Sachant que 100 kmol (100 kg) d’air contient 21 kmol(23 kg) d’oxygene alors la quantité d’air

nécessaire pour la combustion du 1 kg de combustible. En kmol, est :

L= 1 (C+H+0)
7 0.21\12 " 4 32

En kg elle est :

l, = . (86+8H 0)
©70.23\3

Les deux quantités son liées évidemment. A travers la masse molaire (u,) par :
lo=pa+ Lo
1.6. Le coefficient de I’excés d’air (1)

La quantité de ’air introduit dans la chambre de combustion, peut étre supérieure, inférieur ou
égal a la quantité théoriqguement nécessaire pour la combustion totale du combustible. Le rapport

de la quantité reelle (I, L) de ’air introduit dans le cylindre, a la quantité (I, L,) théoriquement

j




nécessaire pour la combustion totale de 1 kg de combustible. Est appelé coefficient de 1’exces

d’air (A).
A= 1/l

ou bien:

A: L/LO

Selon la valeur de ce coefficient, le mélange air + combustible peut étre pauvre steechiométrique

ou riche ; pour :
A>1:(l >1,) le mélange est dit pauvre ;
A=1:(l =1, le mélange est dit steechiométrique ;
A<1:(l <) le mélange est dit riche .

La valeur du coefficient de ’excés d’air. Dépend du type de la formation du mélange et du
régime de fonctionnement du moteur dans les moteurs a formation interne du mélange (les
diesels) le coefficient de 1’exces d’air est toujours supérieur a 1. Selon le régime de

fonctionnement. Il est dans les limites suivantes : (A = 1,3 ....6)

Alors que les moteurs a formation externe du mélange (moteurs a carburateur) fonctionnent avec
les trois types de mélange. Selon le régime de fonctionnement, le coefficient de I’exces d’air peut
étre supérieur, inférieur ou égale a 1. Généralement dans ce type de moteurs A=
0,3..1,3)

1.7.  Laquantité et la composition du fluide admis dans le cylindre

La composition du fluide admis dans le cylindre, dépend du type du moteur dans les moteurs a
formation interne du meélange (diesels) le fluide introduit dans le cylindre durant I’admission. Est

composé de I’air seulement. Sa quantité (M) en kmoles est déterminé par :

1
Ml :ALO + —

He

Ici le terme (1/u,) représentent la quantité de combustible en kmol, qui correspond a 1 kg (u.)

est la masse molaire du combustible.

1.8. Laquantité et la composition des produits de combustion




La composition et la quantité des gaz brulés lors de la combustion de 1 kg de combustible.

Dépendent de la valeur du coefficient de I’exces d’air (A) :
1° cas :A>1

Dans ce cas I’air est en exces le carbone et I’hydrogéne ont suffisamment d’oxygeéne pour se
braler completement en formant le gaz carbonique (CO,) et les vapeurs d’eau (H,O) a part ces
deux éléments les produits de combustion dans ce cas contiennent 1’azote (N) qui par
supposition ne participe pas a la réaction chimique. Ainsi que I’excés d’oxygeéne (Oy). La

quantité de ces gaz (M) en kmoles I, est :
Mz = MC02 + MH20 + MN2 + M02

Pour obtenir les formules nécessaires pour le calcul de la quantité de chaque élément des
produits de combustion ainsi que leur quantité totale. On utilise les équations précédentes de la

réaction chimique de la combustion.

Selon 1’équation (1.6), C/12 kmoles de carbone se trouvant dans le combustible produira C/12
kmoles de (CO,) c’est-a-dire :

C

Mc02 = ﬁ

Et selon 1’équation (1.7) H/2 kmoles de I’hydrogene se trouvant dans le combustible , produira

H/2 kmoles de (H20) c’est-a-dire :

MH20 = 3

L’azote par supposition ne participe pas a la réaction chimique et donc sa quantité en kmol dans
les produit de combustion, représente 79% de la quantité de 1’air admit dans le cylindre, c’est-a-

dire :
MNZ - 079 A LO

La différence entre la quantité (A.Lo) de 1’air admis dans la réaction chimique pour la combustion
complete. Représente la quantité de 1’air en exces. La part de ’oxygene en volume dans 1’air est

21% donc la quantité de 1’oxygene en kmoles dans les produits de combustion est :
Mo, = 021(2.LO — LO)

La quantité totale (M;) des produits de combustion est la somme des quantités des composantes

c’est-a-dire :




C H

M2=3313

2° cas : A<l

Dans ce cas a cause du manque de I’air la combustion du combustible ne peut pas avoir lieu une
partie de I’hydrogéne vont se briiller complétement pour former ( CO,) et (H,0) I’autre partie de
ces ¢léments, n’aura pas assez d’oxygene pour se briler complétement et par conséquent le reste
de I’hydrogéne - en (H). A part ces composants les gaz brdlés (M2) contiennent 1’azote qui par

supposition ne participe pas a la réaction chimique au total dans ce cas (M) est composeé de :
MZ = MCOZ + MHgO + MCO + IVIH2 + 1\41\]2

Pour développer les formules de calcul de la quantité total et la quantité de chaque composant

des produits de combustion. On suit le méme raisonnement que dans le cas précédent.
1.9. Le coefficient des gaz résiduels (X';)

au début de chaque cycle. Le cylindre contient une certaine quantité des produits de combustion
qui n’a pas arrivé a s’échapper ces gaz sont appelés gaz résiduels pour estimer la quantité (M) de
ces gaz par rapport a la quantité du fluide admis (M;) on introduit un coefficient appelé

coefficient des gaz résiduels (Y7). il représente le rapport de ces deux quantités :

M,

)/r:E

La présence des gaz résiduels dans la chambre de combustion n’est pas favorable parce qu’elle
diminue le remplissage du cylindre en charge fraiche (Ile mélange avant la combustion est appelé

charge fraiche) pour diminuer la quantité de ces gaz on utilise différents procédés par exemple :

- En effectuant un bon choix des moments de I’ouverture et de la fermeture des soupapes.

- En avancant I’ouverture et en retardant la fermeture des soupapes.

- Dans les moteurs suralimentés a la fin de 1’échappement et au début de 1’admission on
maintient les deux soupapes ouvertes pour un certain temps. En créant ainsi un balyage
du cylindre.

1.10. Le coefficient du changement moléculaire chimique (o)

Selon le type du combustible apres la combustion la quantité (M) en kmol (en volume) des
produits de combustion peut étre supérieure. Inférieure ou égale a la quantité (M) de la charge
fraiche introduite dans le cylindre le rapport de ces deux quantités est dit coefficient du

changement moléculaire chimique (po) :




M, - AM
Ho = M, = M,
Avec (AM) le changement moléculaire :

(AM = M, — M)

1.11. Le coefficient de changement moléculaire réel (p)

Pour tenir compte de la présence des gaz résiduels on introduit un autre coefficient qui est le
coefficient qui est le coefficient de changement moléculaire réel () avant la combustion et
apres le cylindre contient respectivement les quantités (M, + M,.) le rapport de ces quantités
représente le coefficient de changement moléculaire réel :

My + M)
Hr M, + M,.)

1.12. Les capacités calorifiques des gaz
La quantité de chaleur nécessaire pour faire augmenter la température d’une certaine quantité de
gaz. D’une valeur déterminée par exemple de 1 degré est appelée capacité calorifique de ce gaz.
Selon le fait que la capacité calorifique est mesurée a volume constant ou a pression constante,
on obtient dans le premier cas la capacité calorifique a volume constant (C,) et dans le second, a
pression constante (Cp). les deux sont liées a travers la constante universelle des gaz parfait (R )
par :

C,-C~=R
Dans la théorie des moteurs a combustion interne on utilise soit les capacités calorifiques
molaires : (pr) ,(uC,) déterminées pour une quantité de moles du gaz, soit de masse :
(me), (mC,) déterminées pour une certaine masse du gaz consideéré.

Pour un mélange de gaz on utilise les capacités calorifiques moyennes molaire moyenne a

pression constante d’une quantité¢ (M3) d’un gaz




Chapitre IV- Les cycles thermodynamiques

1. Introduction

La théorie des moteurs & combustion interne. Est basee essentiellement. Sur les lois de la
thermodynamique et de la gazodynamiques (mécanique des fluides). Les moteurs a combustion
interne, fonctionnent selon un cycle composé de plusieurs opérations. La réalisation de chaque
opération est accompagnée de pertes thermique, gazodynamiques et mécanique. L’étude des
cycles thermodynamique, offre la possibilité d’établir les chemins a suivre pour diminuer la
valeur de ces pertes.
Durant I’¢tude des cycles thermodynamique on suppose que:
- la quantité et la composition du fluide moteur (gaz parfait) sont constant durant le cycle.
- la compression et la détente, se déroulent adiabatiquement
- la combustion est remplacée par une simple introduction de la chaleur (q,) a partir d’ une
source chaude.
- les temps de 1I’échappement et de 1’admission sont remplacés par une simple prise de la chaleur
(g) par une source froide.
Le cycle thermodynamique est caractérisé par deux paramétre : le rendement thermique et la
pression moyenne du cycle.

1.1.Le rendement thermique (17,)

Le rendement thermique (/],) caractérise 1’économie du cycle du point de vue
transformation de la chaleur en travail mécanique. il représente le rapport de la quantité de
chaleur transformée en travail mécanique (w) sur la quantité totale (q,) de celle-ci, introduite
durant le cycle:

w (91—92)
—_— = — V.1
I]t: q1 q1 ( )

1.2.La pression moyenne du cycle (pt)
La pression moyenne (p,) caractérise le cycle du point de vue efficacité. Elle représente le

rapport du travail mécanique (w) obtenu au cours du cycle, a la cylindré unitaire du cylindre
(vn):

p1= (IV.2)

w
Vh

Avec w=gq4 - q,




Pour une cylindrée unitaire donnée, d’autant plus la pression moyenne du cycle n’est grande.
D’autant plus le cycle n’est efficace. la pression moyenne du cycle est liée aux dimensions

principales du moteur, c'est-a-dire a la course du piston (c)et a ’alésage du cylindre (D)
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Figure IV.1 : Cycles a deux et quatre temps.

A cause de I’idéalisation du cycle thermodynamique par 1’hypothése faites ci-avant, les
valeurs obtenues du rendement thermique et de la pression moyenne vont correspondre
évidemment, a des valeurs maximales, impossible a atteindre dans la pratique. Mais dont il faut
au maximum, se rapprocher. Le but de I’é¢tude des cycles thermodynamique, est d’une part
d’établir ces valeurs sous des conditions déterminées et d’autre part, de prévoir les chemins pour
leur réalisation dans la pratique. D’ou la nécessite de savoir les facteurs qui ont une influence sur
le rendement et la pression moyenne du cycle. Cette connaissance permet d’agir sur tel ou tel
facteur pour obtenir le résultat souhaité.

Selon la méthode de I’introduction de la chaleur’ les cycles thermodynamiques
Appliqués dans la théorie des moteurs a combustion interne, sont divises en trois types de cycles:
- cycle a introduction isochore de la chaleur (cycle Otto ou de Beau de Rochas: moteurs a
carburateurs)

- cycle a introduction isobare de la chaleur (cycle diesel: moteur diesel lents )

3



- cycle a introduction mixte de la chaleur, @ volume constant et puis a pression constante (v=

const., p=const.), cycle diesel: moteurs diesel rapides)

2. le cycle thermodynamique & introduction mixte de la chaleur
Pour I’étude des cycles thermodynamique, On introduit les notions suivantes :
2.1 le taux de compression ( €)
La définition de ce paramétre a été donnée auparavant. Il représente le rapport du volume (Va)

du cylindre au début de la compression. Sur le volume (V) a la fin de la compression.

—Ya
e =8 (IV.3)

2.2. le taux de croissance de la pression (Ap )
Le taux de croissance de la pression (4, ) est le rapport de la pression (p, ) a la fin de

I’introduction de la chaleur.sur la pression (p, ) en fin de compression :

Apzz_i (1IV.4)

2.3. Le taux de la détente postérieure (pq)
Le taux de la détente préliminaire (p,) représente le rapport du volume (vz) du cylindre a la

fin de I’introduction de la chaleur, au volume (V/.)de celui-ci en fin de compression:

_vz

py=— (IV.5)

vc
2.4. Le taux de la détente postérieure (64)
Le taux de la détente postérieure (6,) est le rapport du volume (V) du cylindre a la fin de la
détente, sur le volume (V) du cylindre a la fin de I’introduction de la fin de la chaleur:

04 =

Vp
Vy

(IV.6)
2.5. L’exposant adiabatique (y)
L’exposant adiabatique (y) est défini par le rapport les capacités calorifiques, a pression

constante (c,) et volume constant (C,):

=t
Y=o (IV.7)

Le cycle thermodynamique a introduction mixte de la chaleur est montré sur la figure 1V.1.
dans ce cycle , une partie de la chaleur et introduite a volume constant ( ;' ) et ’autre partie (g,
*’) est introduite a pression constante. Il est composé des transformations suivantes:

-une compression adiabatique (ac).
- une introduction de la chaleur (g, ‘) a volume constant(cz’)

- une introduction de la chaleur (g, ¢*) a pression constante (z 'z)




- une détente adiabatique (zb)
- une prise de la chaleur (g, ) a
Volume constant (ba)

Dans les moteurs diesels rapides. La grande parties des processus du dégagement de la
Chaleur et de la formation du mélange air+ combustible, se fait au fur et a mesure de
I’introduction du combustible dans le cylindre, et par conséquent, les premiéres portions du
combustible se brulent spontanément, presque a volume constant, alors que les autres portion se
brulent par la suite et presque a pression constante. pour cette raison, on suppose que les moteurs
diesels rapides, fonctionnent selon le cycle a introduction mixte de la chaleur.
3.le cycle thermodynamique a introduction isochore de la chaleur

Le schéma de ce cycle est montré sur la figure IV.1. Il est composé des opérations suivantes:
-une compression adiabatique (ac )

- une introduction de la chaleur ( q; )

A volume constant (cz ) a partir d’une Source chaude.

- une détente adiabatique ( zb )

-une prise de la chaleur( g, ) a volume constant (ba ) par une source froide .

Dans les moteurs a essence , le mélange est deéja préparé dans le carburateur et
I’inflammation est assurée par 1’étincelle et donc, la grande partie de la chaleur se dégage
spontanément, presque & volume constant . pour cette raison .on suppose que les moteurs a
carburateur. Fonctionnent selon le cycle a introduction de la chaleur a volume constant.

4. le cycle thermodynamique a introduction isobare de la chaleur
Ce cycle est représenté sur la figure IV.1. il est composé dans 1’ordre suivant, des
transformations suivantes:
-une compression adiabatique (ac )
- une introduction de la chaleur (g,) a volume constant (cz )
-une détente adiabatique (zb)
- une prise de la chaleur ( g, ) a volume constant (ba )

Dans les moteurs diesels lents ; c'est-a-dire qui ont des vitesse moyennes du piston relativement
petite de I’ordre de 5 m/s. Le dégagement de la chaleur s’effectue presque a pression constante.
Pour cette raison. On suppose que ce type de moteurs, fonctionne selon le cycle a introduction de
la chaleur a pression constante .

5. formules de calcul du rendement thermique
Pour développer la formule du rendement thermique. Utilisons ’expression (1V.1) en
représentant les chaleurs (q1,q1, et q, ) en fonction des température et des capacité

calorifique:




q
,.1-

1

Avec
@1 =q1 +q." =C (T, —T) + Cp(T, = Ty) (1V.8)
q2 = Cy(Tp — Tg) (1V.9)
Alors
1], =1- viTb—Ta) (IV.10)

CV (Tzl _Tc) +CP (TZ_TZI)

Représentons les températures ( T,T,,T.T; )en fonction de la température ( T, ) en tenant compte
que, dans le cylindre durant le cycle , la quantité de Kmoles du fluide est constante.

Selon la loi de la compression adiabatique ( ac ) on a:

Te=T (IV.11)

asy

Selon les équations de 1’état, aux points (z' ) et (¢)

PV, = RT,, (IV.12)
Et

Sachant que( P, /P, =4,) ; (V; = V. ) et a I’aide de I’expression (2.11) on déduit la température

(Tz)

Ty=Ay. Tpe¥ ™! (1IV.14)
A partir des équations de 1’état au point (z' ). (Expression (IV. 12)) et au point (z):

P,V, = RT, (1V.15)
Sachant que (V,/V,, = V,/V, = P,) avec I’expression (1V.14) on obtient la température (T, )

T, = Pg.2p. T -1 (IV.16)

Selon la loi de la détente adiabatique (zb )

T, =T, (Z—Z)y_l (IV.17)

Ou bien




nn 1)

Avec (V,/V. = PsetV./V}, = 1/e) et ’expression ( 2,16) on déduit la température (T}, )

Ty, = pardpTy (1V.18)

Le remplacement des températures (T,, T, T,, Tp ) & partir des expressions (1V.11), (1V.14),
(IV.16 )et (IV.16) dans la formule (1VV.10) du rendement thermique. Nous donne :

CV(pdV/lpTa - Ta)
-G ( AT i — Tagy_l) +Cp (pd/lpTagy_l_ApTasy_l)

ey

Apres quelques simples simplifications. Et en remplagant (C,,C, = Y ) on obtient la formule » de

calcul du rendement thermique du cycle a introduction mixte de la chaleur:

]] 1 Appdy—l
t=1-"1(2p-1)+Y.Ap(P4—1)

(IV.19)

5.1. Premier cas particulier: la formule du rendement thermique du cycle a introduction

isochore de la chaleur

La formule du rendement thermique du cycle a introduction de la chaleur a volume constant,

peut étre obtenue en remplagant (p;-;) dans la formule (1V.19):

1
1],=1=53 (IV.20)

5.2. deuxieme cas particulier: la formule du rendement thermique du cycle a introduction

isobare de la chaleur
La formule du rendement thermique du cycle a introduction de la chaleur a pression constante,

peut étre aussi obtenue a partir de I’expression (1V.19) par le remplacement de (1,-1)

_1__1 [Pay_il
I, =1- =550 (IV.21)

6. formule de calcul de la pression moyenne du cycle

Pour obtenir la formule de calcul de la pression moyenne du cycle a introduction mixte de la

chaleur (p,) utilisons la formue (1V.2)




Ou bien, sachant que:

w =1],q, (IV.22)
Ona:

_UtCII

=, (IvV.23)

En remplacant (q, ) et les températures (T, T,,T,) a partir des expressions (2.8), (2.11), (2.14) et

(2.16) dans I’expression (2.23) de la pression moyenne (p;) on obtient:

P, = Vih{cv (APTaSY_l_TaSY_l) + Cp (Pa- - T or-1_Ap. T =2 ) 1],

Sachant que (C,Cy = y) on a:

1
Pe= ;- (1,Cr T o H(Ap = 1)+Y24p (e — 1)} (IV.24)
En remplacant dans cette expression :

Ve e—-1
Vi =Vo— Vo=V (1-5) =1, = (IV.25)

a

To = P2 (IV.26)
Ainsi que

Cc
R =Cp— Cy=C, (i - ) =Cy(y — 1) (IV.27)

On obtient, finalement, la formule de la pression moyenne du cycle a introduction mixte de la

chaleur:

oY
Dy = yp—‘llz(}lp - 1) + y. Ap.(pd - 1) (|V28)

6.1. Premier cas particulier: la formule de la pression moyenne du cycle a introduction

isochore de la chaleur




la formule de calcul de la pression moyenne du cycle a introduction de la chaleur a volume

constant, peut étre obtenue en remplacant (p;-, ) dans la formule (1V,28):

ey Ap-1

Pe =Pa 7,71 (IV.29)

6.2. Deuxiéme cas particulier: la formule de la pression moyenne du cycle a introduction

isobare de la chaleur

La formule de la pression moyenne du cycle a introduction de la chaleur a pression
constante, est obtenue a partir de I’expression (1V.28) par le remplacement de (4, = 1)
_ &Y y.(pa—1)
Pt =Pa—7— 7 1,

=5 (IV.30)

7.étude de I’influence de divers facteurs sur le rendement thermique et la pression

moyenne

Cette étude permet de savoir sur quel paramétre il faut agir pour augmenter le rendement

thermique et la pression moyenne.
7.1. Premier cas — le cycle a introduction isochore de la chaleur
7.1.1. Le rendement thermique

L’analyse de la formule (1V.20) montre que le rendement thermique de ce cycle dépend du taux

de compression et de I’exposant adiabatique:

La valeur de I’exposant adiabatique, dépend de la nature du fluide moteur. D’autant plus. Les
propriétés du fluide moteur se rapprochent de celles de I’air. D’autant plus 1’exposant

adiabatique accroit. Avec la croissance de cet exposant le rendement thermique (],) augmente:

Le taux de compression est un parametre géométrique. L’augmentation de ce parametre jusqu'a
une certaine valeur, assure une croissance considérable du rendement thermique. apres cette

valeur , la croissance du rendement thermique devient moins sensible.

La croissance du rendement thermique a 1’aide de I’augmentation du taux de compression, est
un moyen efficace qui peut étre réalisé dans la pratiqgue cependant, il faut prendre en
considération qu’avec I’augmentation du taux de compression, la pression (p,)et la température
(t,)dans le cylindre vont considérablement, accroitre . Ce qui méne a la croissance des

contraintes mécaniques et thermiques.




Sachant que ce cycle est réalisé dans les moteurs a essence. Il faut souligner d’une part que.
Malgré que la valeur limite du taux de compression dans les moteurs a essence n’est pas assez
grande. De ’ordre de 11. Néanmoins. Les pieces du moteur doivent étre congues pour supporter
ces contraintes. Et d’autre part qu’avec la croissance du taux de compression. La pression (p.) et
la température (T,) a la fin de la compression. Vont accroitre sensiblement. Ce- ci peut
provoquer 1’auto- inflammation du mélange. Le danger de I’apparition de la détonation. Accroit.
Et par conséquent. La valeur du taux de compression doit étre mise en accord avec la valeur de
I’indice d’octane du combustible. plus que le taux de compression est grand. Plus que la valeur

de I’indice d’octane doit étre. Aussi, grande.

Au total
M=oy
1) -1 (17,)
T () -1 (1,)
Cependant

T T (p)et(Ty)
T () T (Pe)et(Te)
7.1.2. La pression moyenne

A part ’exposant adiabatique et le taux de compression. La pression moyenne de ce cycle
dépend du rendement thermique (],) du taux de croissance de la pression (4,, ) et de la pression
initiale du cycle (p,)

Avec la croissance du rendement thermique (7], ) de I’exposant adiabatique et du taux de
compression (4,). La pression moyenne de ce cycle accroit.

La valeur du taux de croissance de la pression (4, ) est proportionnelle a la quantiteé de la
chaleur introduite. A volume constant. Durant le cycle. Donc. Elle est proportionnelle a la charge
sur le moteur. Avec la croissance de (4,) la pression moyenne de ce cycle augmente.

Dans la réalité, la pression initiale du cycle (p,) correspond a la pression dans la cylindre a la
fin de I’admission (p,). D’autant plus. Cette pression est grande d’autant plus la pression
moyenne du cycle (p;) le devient aussi.

La valeur de la pression a la fin de I’admission. Dépend entre autre. Des paramétres du fluide a

I’entrée du moteur. Il est possible d’accroitre cette pression en compriment le fluide avant son




arrivée dans le cylindre. Dans un compresseur .ceci est réalisé dans la pratique a 1’aide d’un
compresseur mis en mouvement. Sois par une liaison mécanique au vilebrequin ou mieux, a
I’aide d’une turbine utilisant les gaz d’échappement du moteur. Dans le second cas I’ensemble
compresseur-turbine est appelé turbocompresseur. L’augmentation de la pression du fluide
moteur a ’admission a I’aide d’un compresseur est appelé suralimentation. La suralimentation

permet d’accroitre la pression moyenne du cycle, donc et la puissance du moteur:

pe=f (e. Y IZt/lp,pa)

(7)1 (o)
T 1)
T T(p)
T (%) 1 (@)
T (pe) T (p:) al’aide de la suralimentation
7.2. Deuxiéme cas-le cycle a introduction isobare de la chaleur
7.2.1 Le rendement thermique

Dans ce cas, le rendement thermique dépend de I’exposant adiabatique (y) du taux de
compression (¢) et du taux de la détente préliminaire (pg)

Comme dans le cas précédent. L’augmentation de 1’exposant adiabatique (y) et du taux de
compression (€). Assurent la croissance du rendement thermique.

La valeur du taux de détente préliminaire (p,) dépend de la quantité de la chaleur introduite a
pression constante et donc de la charge sur le moteur.

L’analyse de la formule (2.21) montre. Qu’avec la croissance du taux de détente preliminaire et
donc de la charge sur le moteur, le rendement thermique décroit.

Dans ce cycle. Le rendement thermique est maximale lorsque la valeur du taux de détente
préliminaire. Est minimale. C'est-a-dire . lorsque la charge sur le moteur est minimale et donc.
Lorsque le moteur fonctionne a vide, ou toute I’énergie développée par le moteur est
consommee. Uniquement, pour vaincre les frottements et pour la mise en mouvement des
mécanismes et dispositifs du moteur.

Pour les mémes conditions, d’apres les formules du rendement thermique, la valeur de celui-
ci dans le cycle a introduction de la chaleur a volume constant est supérieur de celui du cycle a
introduction de la chaleur a pression constante, puisque le terme (pgy — 1)y(pg — 1) est

toujours supérieur a un.




1,=f(&y,pa)
T 1 (1)
1) 1(1,)
T (pa) L (11,)
7.2.2. la pression moyenne

A part le taux de compression et I’exposant adiabatique, la pression moyenne de ce cycle
depend aussi du rendement thermique (I],). De la pression initiale du cycle (p,) et du taux de

détente préliminaire (pg ).

Comme dans le cas précédent, 1’augmentation de I’exposant adiabatique (y) du taux de
compression (e ), du rendement thermique ainsi que de la pression initiale du cycle(p,),assurent

la croissance de la pression moyenne du cycle.

L’analyse de la formule (2.30)montre qu’avec la croissance du taux de détente préliminaire

(pq) et donc de la charge sur le moteur. La pression moyenne de ce cycle augmente:
pe = f(&y.1, Papa)
T T (pe)
T(e) T (po)
T (17,) 1 (o)
T (pa) T (pe)

T(pa) T (pe)

7.3. Troisieme cas-le cycle a introduction mixte de la chaleur
7.3.1 le rendement thermique

Selon la formule (IV.19) le rendement thermique du cycle a introduction mixte de la chaleur
dépend de I’exposant adiabatique (y) du taux de compression (¢) du taux de croissance de la

pression (4,) et du taux de détente préliminaire (p,)

E



Il faut constater qu’en particulier, Pour le cycle a introduction mixte de la chaleur,
I’augmentation du taux de compression est accompagnée d’une croissance considérable de la
pression (p,) et de la température (T,) a la fin de I’introduction de la chaleur. Ceci peut créer des
contraintes mécaniques et thermiques inadmissibles sur les piéces du moteur. Et par conséquent.
Durant la construction. La valeur maximale du taux de compression est limitée par la valeur des
contraintes mecaniques et thermiques. Alors que la valeur minimale de ce paramétre est limitée
par la possibilité du lancement a froid du moteur .cette valeur est en accord avec la valeur de
I’indice de cétane du combustible. Plus que le taux de compression est petit .plus que la valeur de

I’indice de cétane doit étre grande.

La valeur du taux de croissance de la pression (4,) dépend de la quantité de la chaleur
introduite a volume constant. Alors que la valeur du taux de détente préliminaire (p;) dépend de
celle introduite a pression constante. Pour une quantité constante de la chaleur totale introduite
durant le cycle. L’augmentation de la quantité de la chaleur introduite a volume constant. Avec
une diminution correspondante de la chaleur introduite a pression constante. Le rendement

thermique de ce cycle augmente.
1], (&Y. A, pa)
Comme dans le cas précédent, on a:
T 1 (17,)

T(@)1 (I]t)

T ()T (p,)et (T,)le danger des contraintes inadmissibles

Pour (ql):COHSt.Z { {Apavec(pd) il]t)
7.3.2. La pression moyenne

A part les facteurs qui influencent sur le rendement . la pression moyenne du cycle dépend aussi
du rendement thermique(]]t) et de la pression initiale du cycle (p,)pour les méme raisons que le
cycle précédent. On a :

Pour une quantité constante de la chaleur introduite durant le cycle 1’augmentation du taux de
croissance de la pression (1,) avec la diminution correspondante du taux de détente
préliminaire(p,). La pression moyenne du cycle augmente.

Comme il est dit ci-avant I’augmentation de la pression initiale du cycle dans la pratique,

peut étre assurée par la suralimentation.




Chapitre V Calcul thermodynamique des cycles réels

Donnés
Vo OPUISSANCE P g v KW.
v Vitesse de rotation n ...............ccoeenininn.n. tr/min.
v Rapport volumétrique € ..........................
v No de cylindres et leur dispositioni ......
v' Type d’admission ................... (aspiration naturelle ou suralimentation).
v" Pression de suralimentation Ps ............... bars.
v Moteurde ... , & quatre temps T.

Conditions génerales
Par ce calcul on détermine les grandeurs d’état pour le fluide moteur dans les principaux points
du cycle pour tracer le diagramme de pression P-V et déterminer ainsi la pression moyenne du
cycle.
Ayant la base ce diagramme de pression on peut déterminer les dimensions fondamentales du
moteur — 1’alésage D et la course du piston S— et les principaux indices techniques et
économiques du moteur :

Le rendement thermique.

La consommation spécifique de combustible.
On fait le calcul du cycle thermodynamique du moteur au régime nominal : vitesse de rotation nj
et charge continue (85% charge pour moteurs de voiture et de camion et 100% pour moteur de
locomotive, navire ou stationnaires).
Il'y a une multitude des méthodes pour calculer le cycle moteur :

Les unes, abordant le cycle théorique, considerent le fluide moteur un mélange des gaz

parfaits.

Les autres considérent 1’évolution des gaz réels dans un cycle réel.
Les premieres méthodes traitent les phénoménes est les processus d’un cycle *global* peut étre
utilisées pour les calculs préliminaires dans la conception d’un moteur.
Elles sont encore tres bonnes pour interpréter différentes influences sur le cycle moteur.
La deuxiéme catégorie poursuit la transformation progressivement *pas a pas* considérant une
multitude des particularités des processus du cylindre du moteur :

L’écoulement des gaz.

Le procéde d’alimentation.




La loi de combustion.
Le changement de chaleur entre les gaz et la paroi.
La vaporisation du combustible.
La réalisation du mélange.
Le mouvement des gaz dans le cylindre....
De suite est présenté la méthode simplifiée (approximative) du cycle *global*.
On fait le calcul pour un cycle semi-réel, nomme cycle de référence, du moteur diesel rapide a
admission normale.
Pour le moteur a allumage commandé et le moteur suralimente, on fait des éclaircissements, le

cas écheant, sur la modification qui surviennent dans les formules mathématiques établies.

P ¥ z P z
c ( o
+
b + b
I b g T b’
5 CE——— a 5 = a
."u'"lg II'-"‘Z ll'-'.lﬂ U Il'u"llc "."FZ 5':"‘:-'| U

Fig.1. Cycle du moteur diesel rapide Fig.2. Cycle du moteur 3 allumage
(admission naturelle). . -
commandé (admission naturelle).

+
g - ul 5 a

a b a = b’
l"h“':j l".f"z l".""ﬂ WV | II""‘I'? l""'llz lI""::l. U
Fig.3. Cycle du moteur & diesel Fig.4. Cycle du moteur & allumage
rapide suralimentéa. commandé suralimenté.

On utilise dans ce calcul les notations suivantes :
&€=V, /Vrapport volumétrique.

Qdp=V/Vc-taux de détente prealable.




Si:

Ap=P/P—rapport d’accroissement de la pression pendant la combustion.

Qdp=1, c’est-a-dire V, =V, on obtient le cycle du moteur a allumage commandé.

Le calcul de ces cycles impose certaines hypothéses simplificatrices :

Dans le cylindre du moteur se trouve un mélange homogene des gaz parfaites.

Les processus d’échappement et d’admission se déroulent a pression constante.

La coincidence du début de processus et de course d’admission (donc pas d’avance a
I’ouverture de soupape d’admission).

L’annulation de la période de recouvrement des soupapes.

La soupape d’échappement s’ouvre en PMB, I’échappement libre étant remplacé par une
évolution isochore b-b .

La charge fraiche s’échauffe en contact avec les pieces chaudes du moteur.

Au début d’admission il y a des gaz brulés résiduels gbr (resté de cycle précedent), c'est-
a-dire a la fin d’admission il y a un mélange initial.

Les processus d’admission et de détente sont des évolutions poly tropiques a indices poly
tropiques constants m¢ mg.

On suppose que dans un cycle moteur a lieu la combustion d’un kilogramme de

carburant.

Calcul de I’échange des gaz (la respiration):

No Kilomoles de charge fraiche entre dans le cylindre.

Cette charge fraiche, en contact avec les pieces chaudes du moteur, s’échauffe (regue la quantité

de chaleur Q) ; c'est-a-dire qu’a I’entrée du cylindre elle a la température :
T’():To‘i‘AT
AT étant le degré d’échauffement de la charge fraiche.

Le type du moteur AT [%¢) P+ S
P2 . b
Combustible liquide 10...45 Po —
1 -
"MAC (moteur E:j ) baz deT 02 PDM “fsi v "oV
allumage commandé : énérateur -
mog Combustible gazeux P NN
6az liquéfiel 1045 K -
SE 5 -]
Admission normale 10..20 7, Y ?
MD (moteur diesel) Ta . s .
Suralimenté 5.10 Mgl  PAH PAE

Tableau V.1 Le degré d’échauffement de la charge fraiche AT.

E




Au début de la course d’admission, dans le cylindre se trouve Ny kilomoles de gbr a une pression
Py et une température Ty qui occupent le volume de la chambre de combustion V.

La pression Py et la température Ty de gaz brulés residuels :

Le type du moteur P, [MPa] Ty [K]
Semi-rapide (1,03...1,10).pg
Admission naturelle
Rapide (1,03..1,15).py
6©00...900
Comprex (1,01...1,07).po

Suralimentea
Turbesoufflante| (0,70..0,90).p.

Tableau V.2 La pression Py et la température T4 de gaz brulés résiduels

Les conditions standard de la charge fraiche sont :

Po=0,1 MPa.

Tp=298 K.
Le calcul de I’admission consiste en déterminer :

Le coefficient de remplissage 1.

Le coefficient des gbr y.

La température T, a la fin du processus d’admission.
Le bilan énergétique du processus d’admission est :

Ou:

Uy :est I’énergie interne des gbr.

Up : est I’énergie interne de la charge frais.

Qg : est la quantite de chaleur transférée de parois au charge fraiche.

Lo : est le travail mécanique regu de charge fraiche de I’environnement.
U, : est I’énergie interne du mélange initial.

L : est le travail mécanique changé entre le fluide moteur et le piston pendant la course
d’admission.

Chague terme est decrit par les équations suivantes :
Ug=Cwm, v.pgvc/Rm

U0: CM,V-PO- I]V.Vs /RM




Qp= Cwm, p- Po. nv. Vs .{(T’o/T0)-1}/Rm
Lo=Po.Vo=Po. nv.Vs
Ua= Cmv-Pa.Va/Rum
L=/, pdV =pa.Vs
Par suite le bilan énergétique devient :
Pg+Po. nv.(e-1).K.(T o/ To)=pa.[ e+(K-1)( e-1)]
Le coefficient de remplissage nys’obtient choisissant préalablement la pression d’admission py :

v=Pa [e+ (K-1) .(e-1)]-pg/po.(e-1).K.(T’o/To)

Le type du moteur Pa [MPa]
i- id 090 -0
Admission Semi-rapide 0.2 98).Po
I
normale | Rapide (0,80 = 1,05%).pg
Comprex (0,86 -~ 0,93).p.
Suralimenté

Turbosoufflante (0,91 - 0,985).p.

Tableau V.3 : Les valeurs de la pression d’admission pa a la fin d’admission

L’indice adiabatique Ka les valeurs :
1,34 pour les moteurs a allumage commande.

1,4 pour les moteurs diesel.

Valeurs recommandés pour le coefficient de remplissage n, dans le tableau suivant :

Le type du moteur Ny

. |Combustible liquide 0,75 ..1,05°
MAC (moteur a
allumage Combustible [©aZ de générateur | 0,65 .. 0,70
commandé
) azeux GP.L. 0,75 .. 0,85
Semi-rapide 0,80..0,92
MD (moteur diesel

Rapide 0,75 ..0,92

Tableau V.4: Les valeurs pour le coefficient de remplissage n,




*dans le cas de I'utilisation des résonateurs a grande vitesses.
Dans le cas du moteur suralimenté :

v" Podevient ps.
v Todevient Ts.
v' T’gdevient T’,.

Ou:

T=To.(ps/po)™ "™ AT

Type de compresseur m
ROOTS ou SPRINTEX (a rotors profilés) 155 ..1,75
Refroidi 1,40 .. 1,80
Centrifuge
MNon refroidi 1,80 ... 2,00

Tableau V.5 : L’indice poly tropique m dépend de type de compresseur utilisé
Par D’application du refroidissement intermédiaire le baissement de la température est :
ATgi=20......110 °C.
Donc: T’s=Ts+AT

Moteurs diesel Volkswagen

160
Adoteur 110 kY
140 |
I
120 Moteur 55 kWS

Temperature avant bz refroidisseur intermédiaires

100

a0

=]u]

Temperature apres le refroidisseur intermediaire

7

Tertpérature de l'air, of

|
SAdoteur 110 Ly
40

o Asoteur S5 ki

20

1000 1500 2000 2500 2000 2500 4000 4500

Witesse de rotation du moteur. trfmn

Figure 5 : la variation de température pour un moteur diesel Volkswagen.

La fraction résiduelle des gaz brulés Ng, proportionnelle a la charge fraiche No, est désignée par
y 1 Y =Ng/No.

Appliquant 1’équation d’état aux gbr et a la charge fraiche également et, faisant leur rapport, on
obtient :
Pg 1 1 Ty

o Mv & g




Dans le cas du moteur suralimenté les conditions d’état po, Tesont la pression et la température
de la charge fraiche a I’entrée dans le cylindre — ps, Ts.

Le type du moteur Y
MAC (moteur a allumage | Combustible liquide 0,06 ... 0,18
commandé) Combustible gazeux 0,05 ... 016
MD (moteur a allumage | Admission naturelle 0,03 ... 0,06
commandeé) Suralimenté 0,01 ... 0,03

Tableau V.6 : Valeur recommandées pour y dans le tableau suivant

P
e
-+
E

L .
&
5 '| - J_SD

l"."'l.: I"."llz l"-"'l.:l U

Figure 6 : phase d’admission

La température T, & la fin d’admission s’obtient écrivant le bilan massique dans le point adu
cycle (la fin de la course admission).

Et I’équation d’état dans le point a ; on obtient :

_Pa 1 £ 1
Ta Tpo e (e-1) T (r+D) To

Dans le cas du moteur diesel suralimenté on remplace poet To par pset Ts.

Le Type de moteur Ta Ck]
o mac 320...370
Admission naturelle
MDD 320...350
Suralimente 330.._ 400"

Tableau V.7 : Valeurs recommandées pour T, dans le tableau suivant

j




*on peut vérifier la température T, avec la relation empirique : T,=0,833.Ts’+86

Application moteur a allumage commandé-admission naturelle MAC-AN
Donnés MAC-AN

Rapport volumétrique : e=8.

Type admission : admission naturelle.

Température standard de la charge fraiche : Ty=298 K.

Pression standard de la charge fraiche : po=0,1MPa ou (ou pol bar).
L’indice adiabatique des gaz : K=1,34 (K=1,34).

Valeur choisies - MAC AN :

Taux d’échauffement de la charge fraiche :AT=25 °C (AT=10 ...... 45 °C).
La température Ty des gaz brulés résiduels : Tg=750 K (Tg=600...... 900).

La pression pgdes gaz brulés residuels :

Pg=0,107 MPa ((1,03...... 1,15).po=0,103...... 0,115 MPa).

La pression p,du mélange frais : p,=0,095 MPa

((0,90...... 0,98).po=0,098 MPa).

Calcul du coefficient de remplissage ny MAC — AN :

On détermine la température de la charge fraiche a 1’entrée dans le cylindre T'q:
T 0=Tot+AT=298+25=323 K.

Et maintenant le coefficient de remplissage 1y :

pale+(K-1)(e-1)]-pg_0,095[8+(1,34—1)(8—1)]-0,107
Ny = Tro E= 323 =0,865

po.(S—l).K. To 0,1(8—1)1,34%

Valeurs recommandées : n,=0,75...... 1,05 (valeurs supérieures a 0,9dans le cas des résonateurs).
Calcul du coefficient des gaz brulés résiduels y MAC — AN :

On applique la relation :

1 1 T 0,107 1 298
Y:p—”.— — 0=Pg 207 1 270068
po nv &1 Ty po 0865 8-1 750
Valeurs recommandées : y=0,06...... 0,18

Calcul de la température a la fin d’admission T, MAC — AN :




On applique la relation :

_Pa l € 1 _0,095 1 8 1 _
T D 101 9e%s BT - oerD 29873528 K.

Valeur recommandeées : y=320...... 370

Application moteur diesel suralimenté MD - TS :

Donnés MD - TS :

Rapport volumétrique : e=22.

Type admission : suralimenté.

Température standard de la charge fraiche : T;=298 K

Pression standard de I’environnement : P;=0,1 MPa (ou po=1 bar).
Valeurs choisies MD — TS :

Taux d’échauffement de la charge fraiche : AT=7 °c
(AT=5......10 °C).

La température Ty des gaz brulés résiduels : T;=800 K
(Tg=600...... 900 K).

La pression pgy des gaz brulés residuels : p;=0,153 MPa
((0,70......0,90).ps=0,126......0162 MPa).

La pression p, du mélange frais : p,=0,165 MPa

((0,91...... 0,985).ps=0,1638...... 01773 MPa).

L’indice poly tropique soufflante : m=1,6 (k=14...... 2,0)

Chute de température dans le refroidisseur intermédiaire : ATg;=40 °
(AT=20......110 °C).

Calcul du coefficient de remplissage ny MD — TS :

On détermine la température de la charge fraiche apres la soufflante et le refroidisseur
intermédiaire Ts

T=To (3—:) M-UM ATg=298. (%) 161/16_40=331,48 K

Et maintenant la température de la charge fraiche a I’entrée dans le cylindre T :

T°s =Ts+AT= 331,48+7=338,48 K

Calcul du coefficient de remplissage ny MD — TS :

On détermine le coefficient de remplissage nvappliquant la relation de 1’admission naturelle ou

podevient ps, TodevientTs, T odevient T’

E



_Dbale+(k—-1)(e-1)]-pg =pa[£+(k_1)(£_1)]_pg

- T/ \" T/
Po.(e— 1).k.T—(§’ ps.(s—l).k.T—sS

0,165.[22+(1,4—1)(22-1)]-0,153_
a 0,18.(22—1).1,4.33828 =0,899
e '777'331,48

\"

Valeurs recommandées : n,=0,75...... 0,92
Calcul du coefficient des gaz brulés résiduels y MD - TS :

On applique la relation de 1’admission naturelle ou po devient ps, To devient Ts:

bg 1 1 o. _bg 1

Ts

1
¥ polnv.s_lng ps.nv.s_l.Tg

0,153 1 1 331,48_
0,18 0,899 '22—-1" 800

0,0186

valeurs recommandeées : @ = 0,01 ...... 0,03
Calcul de la température a la fin d’admission T MD — TS :

On applique la relation de 1’admission naturelle ou po devient ps, To devient Ts:

_Pa 1 € 1 _Pa 1 € 1
Ta—_._._._. 0 a—_ T T T .l
Po My &1 y+1 ps My &-1 y+1

_0,165 1 22 1

331, 48=347,6 K

470,18 "0,899 ' 22—1"0,0186+1

Valeurs recommandées : y=330...... 400.

Calcul de la compression

=

kd

I.'-"..G .I""-IE I.'-"'..:l U

Figure 6 : phase de compression

Appliquant les équations de la poly tropique a indice poly tropique constant m. pour les

états a et ¢, on obtient :

Pc=pa.e™

3



Te=Tpe™?

Le type de moteur m_
Combustible liquide i.28_...1_37
MAC
Combustible gazeux 1 - 28...1 . 38
Semi-rapide 1,30_--1,36
MD
Rapide 1.35...1_.38
Tableau V.8 : Valeurs de [’indice polytropique .
Le type de moteur Pe [MPCI.] Tc [K]
Admission naturelle 0.9 z 5 a) &00 . . 800
MAC -
Suralimenteé 2,0...3,5 650, .. 800
Admission Semi-rapide 3.5...6.0 TS0 1100
naturelle Rapide 3.5...8,0 T
MD

Semi-rapide

4,0...14,0

Suralimenteée

Rapide

4,0...9,0 B)

800...1200%)

Tableau V.9 : Valeur recommandées pour les parametres pc, T

A)- pour £>10 et p.<4 MPa.
B)-pour ps>0,5 MPa et p.<13 MPa.

C)-la fourchette optimum pour le moteur diesel : 800

...... 850 K.

Application moteur a allumage commandé-admission naturelle

MAC - AN:
Donnés MAC-AN:

Rapport volumétrique : e=9.

Température de la charge fraiche a la fin d’admission : T,=346,45 K.

Pression de la charge fraiche a la fin d’admission : p,;=0,095 MPa (ou p,=0,95 bar).

Valeurs choisies MAC-AN :

L’indice poly tropique pendant la compression : m¢=1,32 (m=1,28......

1,37).

Calcul de la température de la charge fraiche a la fin de compression ps et Ts: MAC-AN :

Pc=p,.£™=0,095 .9" =1, 73 MPa

Te=Ta e™'=346,45.9" %1=699,84 K

Valeurs recommandées :

Ps=0,9...... 4,0 MPa.

Ts=600...... 800 k.

Application moteur diesel suralimenté MAC-TS :
Donnés MD-TS :

E



Rapport volumétrique : e=18,5.

Température de la charge fraiche a la fin d’admission : T,;=344 K.
Pression de la charge fraiche a la fin d’admission : p,=0,23 MPa (ou p,=2,3 bar).
Valeurs choisies MD-TS :

L’indice polytropique pendant la compression : m.=1,35 (m=1,35...... 1,38).

Calcul de la température de la charge fraiche a la fin de compression p. et T MD-TS :
Pc=pa.£™=0,23.18,5"%=11,81 MPa.

Te=Tae™'=344.18,5" *'=955 K.

Valeurs recommandées :

P=4,0...... 9,0 MPa.

T=800...... 1000 K.

Calcul de la combustion :

L’air steechiométrique As nécessaire a la combustion compléte d’un kilogramme de combustible

est:

-1 ¢C,h o
AS_0,21 ' {12 T 4 2}

et encore la quantité réelle d’air pour la combustion A :
A=A\ Aq
Au calcul de la combustion il est nécessaire de déterminer les kilomols de charge fraiche Noa
chaque type de moteur :
Au moteur diesel classique ou la charge fraiche est formée seulement d’air :
No=A= A.Ag
Au moteur a allumage commandé ou dans le cas du moteur diesel a deux a deux carburants (I’un
étant introduit dans I’admission du moteur), ou la charge fraiche est formé de deux participants a

la combustion — le carburant (communément I’essence) et le comburant (I’air) :

1

N(): }\,.A3+MCb

Dans le tableau suivant sont présentés les quantités steechiométrique d’oxygene Os et d’air As
nécessaires a la combustion, la masse moléculaire M, et le pouvoir calorifique inférieur PCI de

quelques combustibles utilisés dans les moteurs a combustion interne.

E



Analyse élémentaire
Le (rmssique} 4 05 "ﬁ'g PCT Mcb
combustible
c/h/o Kmol/kg cb | Kmol/kg cb | KT/kg cb | Kmal/kg cb

Essence 854/142/04 0.1065 05073 43 529 114
Pétrole B60/13,7/03 0,1058 0,5038 43 111 -
Gazole BB T7/133/10 0,1043 0.,4966 41 B55 204
Mazout B60A120/ 20 0,1010 0,4809 41 855 -
Méthanol 37.5/12 5/50,0 0,0420 0,2000 19 500 32
Ethanal 52.,0/13,0/350 0,0650 0,3100 26 800 46
Méthane 75.0/25,0/ - 01247 0,5939 50 000 16
Hydrogéne - /100,0/ - 0,2500 1,1900 119 617 2

Tableau V.10 : les quantités steechiométrique et le pouvoir calorifique inférieur PCI

Le type de moteur A
Combustible liquide 0,85-0,95
Combustible gazeux 0,95-1,40
Injection directe en velume 1.40-1.70
:::_rz;‘i“fl’;:'“ Injection directe sur parei 1.30-1,50
Combustible Injection indirecte 1.10-1 40
liquide Injection directe en volume 1,70-2,00
Suralimenteé Injection directe sur paroi 1.50-1.70
Injection indirecte 1.30-1.70
Combustible gazeux (diesel-gaz) 1.40-2.20

Tableau V.11 : Coefficient d’exceés d’air
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Figure 7 : Coefficient d’exces d’air — moteur diesel suralimenté (un étage de suralimentation)
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Figure 8: Coefficient d’exces d’air — moteur diesel suralimenté (deux  étage de

suralimentation)

Les produits de combustion sont en dépendance directement de coefficient d’exces d’air A :
Pour A>1, les produits de combustion sont :

CO,, H,0, N2 et O,
Pour 2=1, les produits de combustion sont :

CO,, H,O et N,

CO,, CO,H,0 et N,
Connaissant ’analyse élémentaire massique du combustible :

1Kg cb =c+h+o

Les kilomols de CO,,H,0,N;,0, pour mélanges pauvres et stoeechiométriques sont :

N Coz:1—“2 [Kmol CO,/Kg cb]
N hoo=r> [Kmol H,0/Kg cb]
Nn2=0, 79. A. A [Kmol N2/Kg cb]
No2=0, 21. (A-1).A; [Kmol O,/Kg cb]

Dans le cas des mélanges riches on fait la supposition que I’hydrogene, étant trés actif du point
de vue chimique, il trouve vite I’air nécessaire pour une oxydation compléte, pendant que le

carbone s’oxyde partiellement a CO,-x et partiellement a CO,-y :
x Kg C + — Kmol O,— = Kmol CO,
12 12
1y y
y Kg C +== Kmol O,— = Kmol C0
212 12
Pour déterminer les quantités des Kmols de CO, — et de CO — on écrit le bilan du carbone :

X+Y=C
Et le bilan de I’oxygene :

1Y
2712

X +2_ 20 210As
12 4 32

La solution du systeme de deux bilans est :




X_C

T 0,42. (1- 1).As [Kmols CO,/Kg cb]

% =0, 42. (1- 1).A; [Kmols CO/Kg cb]

Donc les Kmols de CO,, CO, H,0, N, pour ce mélange richesont :
Ncozzg -0, 42. (1- 1).A [Kmols C0/Kg cb]
Nco=0, 42 . (1- 1).As [Kmols CO/Kg cb]
Nno=0, 79.1.As [Kmols N,/Kg cb]

Pour chacun de ces cas, la quantité finale des gaz brulés Nrest :

C h
f=ﬁ+z + 0,79.1.As + 0,21.(A—1).As

Melange steechiométrique, A=1 :

N ==+ +0,79.A,

1

N

Meélange riche, A<1, (cas du moteur a allumage commandg¢) :
C h

Ni=—+-+0,79 A A
12 2

Le coefficient chimique de variation molaire :

Wenest:

_N¢
L ch. N,

Tenant compte des gaz brulés résiduels on détermine le coefficient réel de variation molaire p :

_N¢tNg  pep+y
Hr No+Ng  1+y

On établit maintenant la quantité de chaleur dégagée pendant le processus de combustion tenant
compte qu’elle dépende de qualité de mélange A :

Si A=1, la combustion est complete et la quantité de chaleur dégagée est méme le pouvoir
calorifique inférieur PCI du combustible :

Si A<1, la quantité de chaleur dégagée correspond a la combustion incompléte du combustible
Qin

Pour déterminer cette chaleur Qj, on considére la combustion en deux étapes :

Premiére étape :

La combustion a lieu jusqu'a un état intermédiaire dont le carbone et completement brulé : on
obtient CO;

La quantité de chaleur dégagée correspond a le pouvoir calorifique inférieur PCI.




Efal final

|fc Oz £o HE-D-

Etas initinl

c Hz Oz

Cs Hal |

Etant imtermédicire

Deuxieme étape :

Une partie des molécules de CO,est soumise a un processus de dissociation pour obtenir la
quantité de Co, correspondante a 1’état final.

La quantité de chaleur nécessaire pour ce processus est Qg.
Pour la dissociation d’un Kmoles de CO, la quantité de chaleur consommée est Qco,
conformément a la réaction :
CO + % 0, — CO2 + Qco
Etar final

€Oz €O Hz0
qil‘l [ 2 o

-

Evat iritial

¢ Hz 03

[ COs HED]

Etat intermediaire
Le pouvoir calorifique inférieur PCI moins cette quantité de chaleur Qco multipliée par le
nombre de Kmoles de CO-Y/12fourni la quantité de chaleur correspondante a la combustion
incompléte du combustible Qi :
Qin=PCl - Qq=PCI-0,42. (1 - 1).As.Qco=PCI —119538. (1 - 1).As
Pour calculer les paramétres finals du processus de combustion on considére le cycle de
référence du moteur diesel rapide a admission naturelle, 1’état z

Tous les autres cas s’obtiennent par la particularisation des relations déja déterminées.




Figure 9 : processus de combustion.

La quantité de chaleur dégagée par combustion Q (PCI pour A=>1or Qj,pour A<1, selon le cas) est
utilisée en trois directions :

Modifier I’énergie interne du fluide moteur —AUc.;.

Effectuer de travaille mécanique —L....

Une partie est perdue aux parois-Qpc.) :

Q= AU, + Lz + Qpey

faisant la notation z=1-¢,, dont &zest le coefficient de 1’utilisation de la chaleur (voir le tableau
suivant),p, étant la partie de chaleur disponible pendant la combustion (I’intervalle c-z:
Qp.c—= ¢,.Q) perdue aux parois , cette relation devient :

&z. Q= AU¢; + L

L e type de moteur gz
Combustible liguide 0.,80...0,95
MAC
Combustible gazeux 0,80...0,20
Semi-rapide 0,65..075
MD Injection directe 0.70...0,88
Rapide
Injection indirecte 0.,65._..0,80

Tableau V.12 : Le coefficient d utilisation de la chaleur




Les termes de cette équation sont :
la variation de I’énergie interne :
AUc,=U; - U

Ou: T

U, = (Ne + Ng).Cy

Tz

Te
Uc = (No + Ng).Cy

Tc

Le travail mécanique :

Lez= Rm [(Nf + Ng).Tz— 2p. (No + Ng).Tc]

Le rapport d’accroissement de la pression pendant la combustion Apa des valeurs selon le type de
la chambre de combustion :

MD rapide a injection directe en volume (injection multiple) :Ap = 1,5...2,0.

MD rapide a injection directe sur paroi : Ap = 1,3...1,7.

MD a injection indirecte : Ap =1,1...1,4.

MD semi-rapide : Ap=1,1...1,7.

On peut obtenir encore ce rapport : Ap introduisant une condition de limiter la pression maximum
du cycle p;, en fonction des particularités constructives de la chambre de combustion, de la
pression de suralimentation, du taux de compression, etc.

Remplagant dans la relation (A)de la quantit¢ de chaleur dégagée par combustion &z. Qles

relations précédentes, on obtient :

—NOE(Ziiy) + CZ|T(C)TC+ RM-}"P-TC: Hr.TZ [CVlT(Z) +R|V|] B.

Ou Ry = 8,314 KJ/Kmol(la constante universelle des gaz) et :
cv|™® :ﬁ [C™® air +y . Cy™© gbr].

Parce que :

La relation (B) devient :

Hy=—22 (U™ air + v.U"® gbr)/u.(1+y)) +(Rurs.To) e C.
HrNo(1+Y)
Connaissant les produit de combustion — Ncoz, Nco, Ni2o, No2, Nn2- @ chaque type de mélange
on peut déterminer la composition des gaz brulés (les participations volumétrique rides gaz
composants dans le mélange des gaz brulés) :
_Ncoz _Nco — Nuzo0

lcor= co=—2 MH20=
CO2 N¢ CO N¢ H20 Ny




rozzk I'N2=m

N¢ N¢
Ayant la composition des gaz brulés et les enthalpies molaires des ceux —ci (tableau suivant) on
peut déterminer la variation de I’enthalpie molaires du mélange des gaz brulés en fonction de la
température.
On peut, maintenant, déterminer dans cette figure la température des gaz brulés a la fin de

combustion Tz(le point z).

T AlIR €0, H:0 Q; Ny Q H;
K v H v H v H v H v H v H v H

1300135033 47504 | 5B 615 | 71086 (43700 [38172 | 36736|49 207 |34 383 | 47036 | 34 890 (47 483 | 32220 |44 691
1600 | 37744 51049 | 63666 76962 (49634 |62938 | 3956932873 37235 | 50559 | 37711 (51011 | 34639 |4793%
1700 |40 469 |34 606 | 68735 82 BBB |53 636 67792 | 4242736 564 |39 946 | 54083 | 40440(34 577 37096 (51229
1800 |43 223 58192 | 7389068896 | 57766 |64361 | 43311 |60277 |42 666 | 57636 | 43189 |38135 | 39590 |54 356
1900 |43993 (61792 | 7906794866 |61905 |77733 | 48215 |64014 45407 | 61206 | 45931 (61730 |42122 (57920
200048789 (65420 | 84278100904 |66 215 (82846 | 51145 |67 776 |48165 | 6479 | 4873465366 | 44652 (61323
2100 |51601 (65065 | 82526106985 (70555 |8801% | 54104 | 71574 50936 | 68400 | 51334 (68594 | 47299 |6475%
220054426 (72719 | 94803113099 (74545 (93246 | 5707973376 (53723 | 72020 | 54 346 (72 652 49940 |68 232
230057 2r2 76397 100105119231 79394 |98519 | 6007679 201 |56 527 | 75652 | 57167 (76293 (52605 71727
2400 |60 126 80084 |105433)125 391 | B3 688 (103847 | 63053 |83 047 |59 339 | 79257 | 60000 (79954 | 25296 (75230
2900 |62957 (83784 | 110777131564 |88 425 (109212 | 66127 |86 514 62164 | 82951 | 62 846|83633 |36017 (784803
2600 |65 872 87492 (116142 |137 762 (93020 (114640 | 69186 |90 806 64957 |B6 717 | 6370087 230 |60 762 |62 382
270068768 91220 |121536 143 985 |97 657 (120109 | 72271 |94 719 |67 839 | 90287 | 68563 (21011 |63537 |85983
280071668 54949 126 952/130233 (102331 |125613 | 7337298633 (70683 | 93970 | 71434 (34115 | 66290 |89 603
290074577 |98 603 | 132 380|136 494 (107036 (131154 | 78450102 603 | 73343 | 99502 | 74303 (58423 |69140 |93 250
3000773502 (102449 137 812|167 739 111769 (136 711 | B1 616 [106 367 |76 406 (101352 | 77192 (102135 | 71974 |96 916

Tableau V.13 : L énergie interne spécifique molaire U et [’enthalpie spécifique molaire H des
gaz en fonction de température, en KJ/Kmoles.

Le diagramme H=f(T)pour déterminer la température a la fin de combustion T (cas du moteur
diesel).

'

T= T

On peut adopter et une autre maniere de déterminer cette température a la fin de la combustion
T7:




On fait le calcul de I’enthalpie des gaz brulés H" & différentes température recommandées pour
la fin de la combustion, commencant avec la plus petite valeur de celle-ci.

On fait I'interpolation entre les deux enthalpies H™ entre lesquelles s encadre I’enthalpie H.
Résulte la température T,.

Par exemple :

La plus petite valeur de cette température est 1800K ;on fait le calcul de I’enthalpie a cette
température H*®%

H= Yy Hi®.= reoz HEGR + Trao-Hi3o + Tna-HAS® + Toz.Hp3"

Si cette enthalpie est inféricure a I’enthalpie Hz, la température T, est plus grande que 1800K.
On fait le calcul de I’enthalpie 4 la température de 1900K H'%%

H¥ = Y1, H% = reop HE O+ rroo. HESQ + Ina. HAS00 + rop. H39OO

Si cette enthalpie est supéricure a I’enthalpie Hz, la température Tzest plus petite que 1900K.

1800 etH 1900

On fait D’interpolation entre les deux enthalpies H entre lesquelles s’encadre
I’enthalpie Hz.
Résulte la température Tz, une valeur entre 1800K et 1900K.

De I’équation d’état dans les points cet z on obtient le taux de détente préalable Qqp :

_kur Tz
Qdp= 3~ - =~

Ap Tc

Connaissant le rapport d’accroissement de la pression pendant la combustion Ap(rapport choisi
pendant le calcul de la combustion) on peut déterminer la pression a la fin de la combustion
pz(cette relation s’applique seulement pour le moteur diesel) :

Pz =2 e

Dans le cas du moteur a allumage commandé, Qg,=1€t on obtient :

_ Tz
Ap = Lr . T_c
Et la relation (C) devient :
_ £2.Q UTCair+yUTCgbr
Uz=
Hr.No.(1+Y) pr-(1+y)

Connaissant la composition des gaz brulés (la participation volumétriques r; des gaz composants
dans le mélange des gaz brulés) et les énergies molaires des ceux —ci (tableau suivant) on peut
déterminer la variation de I’énergie molaire du mélange des gaz brulés en fonction de la

température.
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4139

5805

4269
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4933
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4097

3739

4147

5599
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3813

4030
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6213

8713

6993

3452

7341

10036

6 206

8700

6219

8717
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6 014

8508

400

B 320

11626

10082

13 408

10102

13429

B 349

11676

8303

11626

31

11638

gorr

11404

300

10441

14597

13538

17 694

12 760

16 916

10563

14719

10412

14576

10423

14 361

10163

14 321

600

12 634

17 623

17297

22 285

15 480

20 469

12 830

17 878

12 563

17 352

12 601

17 350

12 238

17 246

700

14 886

20707

21314

27131

18 347

24163

13 313

21134

14777

20394

14 853

20670

14 363

20 184

800

17 209

23859

237924

32174

¢1 331

27 %81

17 816

24 344

17030

23700

17171

23 823

16 485

23139

00

19 554

27077

29 906

37393

¢4 436

918

20 389

27 872

12 385

26 871

13 561

27 043

18 623

26 110

1000

22 047

30362

34 443

42738

27 696

36012

23013

31329

2179

om

21971

30 287

20791

29 107

1100

24 562

33706

39100

48 243

3036

40180

23 6%6

34840

24263

33409

24 491

33639

23001

AT

1200

27 131

37 108

43 863

33 840

34 535

44512

28 412

38 389

26 788

36748

27083

37 062

23 248

J3225

1300

29726

40336

48 703

39515

38130

48 %60

1157

41967

29 343

40139

29693

40 458

27 533

38 343

1400

32 371

44 014

33 627

63 136

41875

53 318

13 928

45573

31948

435391

32337

43976

29 852

41 4%0

Tableau V.14 : L énergie interne spécifique molaires U et ['enthalpie spécifique molaire H des

gaz en fonction de température, en KJ/Kmoles.
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1500

35033

47504
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71086

45700

8172

36 736

45 207

34 383

47056

34 890

47 483

32220

44 651

1600

37744
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39 569

52873
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30359
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a1om

34639

47938
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40 465

54 606
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53 636

67 7592

42 427
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39 546

34083

40 440

34577

37056

a122%

1800

43 223

S8 192

73850

@8 856

57 766

64 361

4531

60 277

42 666

37 636

43189

38 135

39550

54 356

1300

45993

61792

79 067

94 866

01935

77733

48 215

64 014

45407

b1 206

45951

61730

42122

37920

2000

48 789

65420

84 278

100 904

06 215

82 84s

51149

67 770

48 165

64 750

48734

63 366

44652

bl 323

2100

1601

69 063

89 526

106 985

70555

88019

54104

71574

50 536

68 400

51534

68 594

47259

64 739

2200

54 426

72719

94 803

113099

74545

93248

57079

75370

93723

72020

54 346

72 632

43540

bl 232

2300

57 272

76 387

100105

19231

79354

98 519

00 076

79201

36 527

75652

57 167

76 293

526035

177

2400

60 126

80084

105 433

125 351

83 888

103 847

63 093

83 047

99339

79297

&0 000

79934

5529

752350

2500

62 957

83784

noesry

131 564

88 425

109 212

66 127

b6 514

b2 164

g2 951

b2 846

83 633

8017

78803

2600

03 872

7 452

116142

137 762

93020

114 640

69 186

50800

b4 597

86717

63 700

87 230

60762

B2 382

2700

68 768

81220

121 536

143 985

97 637

120109

72N

94719

67 839

90 287

68 563

s1o0m

63 337

85983

2 800

71668

94 949

126 952

150 233

102 331

125 613

75372

98653

70 685

93970

71434

94115

ft 250

89 603

2500

T4 577

98685

132 380,

156 454

107 036

131154

78 450

102 603

735343

99 302

74303

98 423

69140

93230

3000

77 502

102 449

137 812

167 739

111769

136711

flole

106 567

To 406

101352

77192

102 135

71974

96916

Tableau V.15 : L énergie interne spécifique molaire U et [’enthalpie spécifique molaire H des

gaz en fonction de température, en KJ/Kmoles.

Le diagramme U=f(T)pour déterminer la température a la fin de combustion Tz(cas du moteur a

allumage commandé).




——
Tz T

On peut faire le calcul de cette température comme dans le cas du moteur diesel a la fin de la
combustion T, comme dans le cas du moteur diesel :
on fait le calcul des énergies internes des gaz brulés U™ & différentes température recommandées
pour la fin de la combustion, commencgant avec la plus petite valeur de celle-ci.
On fait I’interpolation entre les deux énergies internes UT'entre lesquelles s’encadre 1’énergie
interne Uz.
Résulte la température T».
Par exemple :
La plus petite valeur de cette température est 2400K ; on fait le calcul de 1’énergie interne a cette
température, U

U0= ey HP*° = reoa HES + Nzo-Hi3g) + Tna-Hij3* + roa HZS
Si cette énergie interne est inférieure a I’énergie interne Uz, la température Tz est plus grande que
2400K.
On fait le calcul de I’énergie interne a la température de 2500K, U0,

2500 Y, Hi25°0.= Feo .Hgg(z)o_,_ ero-Hﬁg%O + erlHﬁgoo + I’oz.HESOO
si cette énergie interne est supérieure a I’énergie interne Uz, la température Tz est plus petite que
2500K.
On fait I’interpolation entre les deux énergies internes U et U entre lesquelles s’encadre
I’énergie interne Uz.
Résulte la température Tz, une valeur entre 2400K et 2500K.
on peut déterminer dans cette figure la température Tz des gaz brulés a la fin de combustion, et

puis leur pression Pz(cette relation s’applique seulement pour le moteur & allumage commandé) :

Tz

Pzzpc . ura




Le type de moteur Pz [Mpﬂ] Tz [K}

MAC 3.56.7.5 2 |2400..3000
Injection directe 6,0.125 b 1800...2800
MD
Cnjection indirecte 6,0..-8,5 <)

Tableau V.16 : Valeur recommandées pour p,et Tz

a) — aux moteurs sport (€>10,5) p,<110 bar.
b) —aux moteurs suralimentés p,<200 bar.
c) aux moteurs suralimentés) p,<120 bar.

application moteur a allumage commande — admission naturelle MAC-AN

Données MAC-AN

carburant : essence.

Température de la charge fraiche a la fin de compression :T¢=712,39 K.

Pression de la charge fraiche a la fin de compression : p.=2,15 MPa(ou p.=2 ,15bar).
Masse moléculaire de 1’essence :Mcp,=114 kg/Kmol.

Coefficient des gaz brulés résiduels : y=0,05.

Valeurs choisies MAC-AN :

Composition gravimétrique de I’essence 85,4% - ¢ ; 14,2%-h ; 0,4%-O.

Pouvoir calorifique inférieur : PCI : 43529 KJ/Kg cb.

Coefficient d’exces d’air : A=0,9 (A=0,85...0,95).

Coefficient d’utilisation de la chaleur : £z=0,85(£2=0,80...0,95).

Calcul de I’air steechiométrique As et réel A nécessaire a la combustion et le nombre de Kmol de
charge fraiche No MAC-AN :

1 C h o 1 0,854 0,142 0,004 Kmol
LN Ey = =0, 5073,
0,21 112 4 32 0,21 12 4
Kmol

A=\.As=0, 9.0, 5073=0, 4566

Kmol

No= A.

—O 9.0, 5073+——0 4653

Calcul des prodmts de combustion Nco2, Nco, N2, Nizo (mélange riche)
MAC-AN:

Neoz=-2-0,42.(1-1) As=22-0,42.(1-0,9).0,5073=0,0498 Km"‘ccboz




Kmol CO
Kgcb °

Ngo=0,42.(1-1).As=0,42.(1-0,9).0,5073=0,0213

h _ 0,142 Kmol N
Nuoo=—=——=10,071 2,
H20™, Kg cb

Kmol H,0

Nn2=0,79.1.As=0,79.0, 9.0, 5073=0,360/———— Kg o

La quantité finale des gaz brulés Nt (mélange riche) :
0,854 = 0,142 Kmol

Nk ——+—+0 79. L.Ag ——+—+O 79.0,9.0,5073 =0, 5028

Le coefficient chimique de variation molaire pcp :

_ N _ 05028 _ 1,080.

Heh = Ng ~ 04653

Le coefficient réel de variation molaire p; :

=1,075.

_ Hch+Y _ 1,08+0,06
14y 140,06

La quantité de chaleur dégagée par la combustion incompléte du carburant (mélange riche) Qjy :

Qin=PCI —119538. (1 - 1) .Ag =
= 43529 - 119538. (1 -0, 9). 0, 5073 =
= 37464, 34 KJ/Kgcb

_ Ncoz _ 0,0498

Troy = —— = 0,099
€02 = "N, T 05028
Nco _ 00213
Trg = —— =0,042
€O~ "Ny " 05028
N 0,3607
Typ = N2 = = 0,718
N¢  0,5028
Tigo = H20 = 2071 _ g 149
H20 =" N. 70,5028

2.r; =0,099 + 0,042 + 0,718 + 0,141 =1

L’énergie interne de la charge fraiche a la fin de compression (T¢ = 712,39 K) UTcair :

T =700 K U.ir = 14886 KJ/Kmol
T =800 K Uair = 17209 KJ/Kmol
AT=800-700=100............ AU=U%;, - U™, =2323

AT =71239-700=12,39 ............. AU =77

AU =200 = 2B B - 957,8 KI/Kmol

U™, = U™, = U™, + AU = 14886 + 287,8 = 15173,8 KJ/Kmol
T=712,39 K Uair = 15173,8 KJ/Kmol

L’¢énergie interne des gaz brulés résiduels a la fin de compression (T = 712,39) :

T=700 K Ucor = 21314 KJ/Kmol

E



T =800 K Ucoz = 25524 KJ/Kmol

T=712,39 K Ucoz = 21835,6 KJ/Kmol
T=700K Uco = 14853 KJ/Kmol
T=800 K Uco = 17171 KJ/Kmol
T=71239 K Uco = 15140,2 KJ/Kmol
T=700 K Unz = 14777 KJ/Kmol
T=800 K Unz = 17050 KJ/Kmol
T=71239 K Unz = 15058,6 KJ/Kmol
T=700 K Uhzo = 18347 KJ/Kmol
T=800 K Uhzo = 21331 KJ/Kmol
T=712,39 K Unizo = 18716,7 KJ/Kmol

L’énergie interne des gaz brulés résiduels a la fin de compression
(Tc=712,39K) :

T —11712,39 —_ Tc 712,39 _
Ufp=U " =31 Ui =31 . U =

_ 712,39 712,39 712,39
= I'coz- Uco2 + Ico. U cotrng. U N2 T H2o -

= 0,099 . 21835,6 + 0,042 . 15140, 2 + 0,718. 15058, 6 + 0,141. 18716, 7 = 16248,

76 KJ/Kmols

L’¢énergie interne des gaz brulés a la fin de combustion Uz (MAC-AN)

_ £,.Qin + UTCair+yUTCgbr -

7=
Hy-No.(14Y) Hr. (1Y)
0,85.37646,34 15173,84+0,06.16248,76
= + = 78524 KJ/Kmol
1,075 .0,4653.1,006 1,075 .1,006

La température des gaz brulés a la fin de combustion Tz(MAC-AN)
2400 _ Y. Ui2400 = reoz . U2400c02 treo . U2400CO +ryg . U2400N2 + oo
=0,099. 105433 + 0,042. 60000 + 0,718. 59339 + 0,141. 83888 =
=67391,477 KJ/Kmol < (78524)

U2600 — Z T Ui2600 =rcop . U2600C02 +rco . UZGOOCO +INo UZGOON2 + I'io0
=0,099. 116142 + 0,042. 65700 + 0,718. 64997 + 0,141. 93020 =

= 74041,124 KJ/Kmol < U, (78524)

Y270 — Y7 Ui27oo = reos . U2700CO2 oo . U27ooCO g . U2700NZ + 2o
=0,099. 121536 + 0,042. 68563. + 0,718. 67839 + 0,141. 97657 =

= 77389,749 KJ/Kmol < Uz (78524)

U2800 - Z T Ui2800 = rcop . U2800C02 +rco . UZBOOCO o UZSOON2 + I'ioo
=0,099. 126952 + 0,042. 71434 + 0,718. 70685 + 0,141. 102331 =

= 80748,977 KJ/Kmol > Uz (78524)

T2

71239 _
U

H20 —

2400
U

2600
U oo =

2700
U o0 =

2800
U

o=

o=

::EE:]



AT =2800-2700=100 ......... AU = U0 _ Y270 = 80748,977 — 77389,749 = =3359, 228

X AU =U%% _y, =78524 - 77389,749 = 1132,251
X - 1132,251.100 — 33, 7 K
3359,288
T,=2700 + X = 2700 + 33, 7=2733, 7 K
Ou:
T=2800-2700=100......... AU = U0 _ 270 = 80748,977 — 77389,749 =3359, 228
X AU = U0 _ U, =80748,977 — 78524 = 2224,977
- 2224,977 1100 — 66,3 K
3359,288

T,=2800- X =2800 - 66,3 = 2733,7 K
Valeurs recommandeées : T, =2400 ...... 3000 K
La pression des gaz brulés a la fin de combustion p, :

P, = pe. wi—i = 2,15. 1,075. Zi; = 8,87 MPa
P, = 8,87 MPa = 88,7 bar
Valeurs recommandées : p,=3.,5 ........ 11,0 MPa
Le rapport d’accroissement de la pression pendant la combustion A, :
Mo = M. 12=1,075. 222 = 4,125
C 712,39

Application moteur diesel suralimente MD — TS
Données MD — TS

Carburant : gazole.

Température de la charge fraiche a la fin de compression : T, = 968,9 K.
Pression de la charge fraiche a la fin de compression : p. = 11,81 MPa (ou p. = 118,1 bar).
Coefficient des gaz brulés residuels : y = 0,024 .
Valeurs choisies MD — TS :
Composition gravimétrique de gazole :
85,7%-¢;133%-h;1,0%-o.
Pouvoir calorifique inférieur : PCI = 41 855 KJ/Kg cb.
On adopte I’injection directe.
Coefficient d’excés d’air : A=1,7.

A=1,50...... 2,00 — injection directe

A=1,30...... 1,70 - injection indirecte

Coefficient d’utilisation de la chaleur : £z = 0,8
£=0,70 .......... 0, 88 — injection directe
E2=0,65.......... 0, 80 — injection indirecte

Rapport d’agrandissement de la pression pendant la combustion :
MN=15...... 2,0 — injection directe
=11 1,4 — injection indirecte
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Calcul de I’air steechiométrique As et réel A nécessaire a la combustion et le nombre de Kmol de
charge fraiche No MD - TS :

1 C h o 1 0,857 0,133 0,01 Kmol
o ta T w S Tt e~ | =0, 4966
A=)\ As=1,7.0,4966 = 0,844 <nol
Kgcb
No=A=A As=1,7.0, 4966 = 0,844 =2
Kg cb

Calcul des produits de combustion Nco2, Nx2o, Nnz2, Noz (mélange riche)
MD - TS:

_C _ 0857 Kmol CO;
Ncor =— = T =0,0714 Kg cb
Ni20 :g _ 0,142 O 071 Knll(ol l-:)ZO

Kmol N
gcb

Nn2=0,79. A As.=0,79.1,7.0,4966 = 0, 6669

Kmol 02

No2=0,21. (A~ 1). A;=0, 21. (1,7 - 1). 0, 4966 = 0,073 =

La quantité finale des gaz brulés N¢(mélange riche) :

Kmol

N = Ncoz2 + Nn20 + Nn2 + Noz = 0,882 Ke cb

Le coefficient chimique de variation molaire pp :

Ny _ 0,882

l'l‘:h__o_0844:1’045

le coefficient réel de variation molaire ; :

r=

Wch+y _ 1,045+0,024
1+y 1+0,024

= 1,044

La quantité de chaleur dégagée par la combustion du carburant (mélange pauvre A > 1) Q; (MD -
TS) :
Qi = PCI = 41855 KJ/Kg ch

* La composition des gaz brulés (mélange pauvre) :

_Ngoz _ 0,0714_

Feop =—— =0, 0809
27N, T 08823
_ Nuzo _ 0,071
r = =
H20 = "N. ~ 0,88823 0, 0805
Nyz _ 0,6669
ne = Nz — = O, 7559
N; _ 08823
Noz _ 0,073
Fop = oz — =0, 0827
027 Ny ~ 0,88823 0,08

2.r; =0,0809 +0, 0805 + 0, 7559 + 0, 0827 = 1

Tc

’énergie interne de la charge fraiche a la fin de compression (T¢ = 968,9 K)U air :

T=900 K Uair = 19594 KJ/Kmol
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T=1000 K Uair = 22047 KJ/Kmol

AT =1000-900 =100 ......... AU=UX"-yX°

air air

AT ‘=968,9 -900=689 ...... AU’ =7 = 2453

T =968,9 K i = 21968.5 KJ/Kmol
AT'. AU 8.245
AU’ = = 2682453 _ 9374 5 KJ/Kmol
AT 100
968,9 900 '
Ui=U =U_ + AU "=19504 + 2374, 5 = 21968, 5 KI/Kmol

L’énergie interne des gaz brulés résiduels a la fin de compression (T;=968,9K) :

T=900K Ucoz = 29906 KJ/Kmol
T=1000 K Ucoz = 34443 KJ/Kmol
T=968,9K Ucoz =33032KJ/Kmol
T=900 K Urizo = 24436 KJ/Kmol
T=1000 K Utzo = 27696 KJ/Kmol
T=0968,9K Utizo = 26682,14 KJ/Kmol
T=900 K Unz = 19385 KJ/Kmol

T = 1000 K Uz = 21791 KJ/Kmol
T=968,9 K Unz = 21042,73 KJ/Kmol
T =900 K Uoz = 20389 KJ/Kmol
T=1000 K Uoz = 23013 KJ/Kmol
T=968,9 K Uoz = 22196,94 KJ/Kmol

L’énergie interne des gaz brulés résiduels a la fin de compression

(Tc=968,9 K) :
Tc 968,9 Tc 9689 __
Ugbr=Ugbr = 2 ‘,r|U| :E :rIUI T

968,9 968,9 968,9 968,9 __
rCOZ'UCOZ + r-CO'LJCO + rN2'LJ N2 + rHZO'LJHZO -
= 22562,09 KJ/Kmol
L’enthalpie des gaz brulés a la fin de combustion Hz (MD-TS)

&,Q +UT°+UT° Ro-Ap Te

air gbr

Lo Ne@+y)  u@+y) g,

0,8.41855 21968,5+ 0,024 N 8,315.1,5.968,9

+ —69741,56 KJ
1,044.0,844.1,024 1,044.1,024 1,044 Amol
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La température des gaz brulés a la fin de combustion Tz (MD-TS)
1800 __ 1800 _ 1800
H _Zri'Hi —rcoz-Hcoz"'

1800 1800 1800 __
+rCO'HCO +rN2'HN2 +rH20'HH20_

0, 0809.88856 + 0,0805.64361 +
+0, 7559.57636 + 0,0827.60277 =

— 60921, 47 K%<m o1 < H.(69741,56)
I = ST HE® = g, HES +
+0,0809.94866 + 0,0805.77753 +

+0, 7559.61206 + 0,0827.64014 =
— 65493, 35 K%<m o) < H(69741,56)
H 2000 — Z r. H i2000 — rcoz-ch;c())%O +
+rco-H§2)OO + Iyo-H 1310200 + Iy 20-H .3058 =
=0, 0809.100904 + 0,0805.82846 +
+0, 7559.64796 + 0,0827.67776 =
— 69416, 61 K%<m ol < H,(69741,56)
H 2100 — Z r. -Hi2100 — rCOZ-Héé_)OZO +
+rco-H§)00 + er-HlileO + Iy 2o-H|%|129§ =
= 0,0809.106985 + 0,0805.88019 +
=73378,23KJ[ | > H,(69741,56)

T2 (MD-TS) :
AT =2100-2000= ......... AH = H?*%0 _ 42900 = 73378 23 _ 69416,61 = 3961,62
X AH’=H; — H?% = 69741,56 — 69416,61 = 324,95

AH’ AT _ 324,95.100
X= = =8,02K
AH 3961,62

T2 =2000 +X =2000 + 8,02 = 2008,2 K

Valeurs recommandées : Tz =2400 ......... 3000 K
Tz (MD-TS)
Ou:
AT =2100 —2000 =100 ......... AH = H?%0 _ 420 = 73378 23 — 69416,61 = 3961,62

......... AH’ = H?% _ H, = 73378,23 — 69741,56 = 3636,67




_ AH'.AT _ 3636,67.100
AH 3961,62

X =91,8K

T,=2100 - X =2100-91,8 =2008,2 K
Valeurs recommandees : T = 1800 ......... 2800 K

La pression des gaz brulés a la fin de combustion p, (MD - TS)
Pz=Ap. pc = 1,5.11, 81 = 17,72 MPa
p,=17,72 MPa = 177,2 bars

Valeurs recommandees :

p,= 6,0 ...20,0 MPa — injection directe (TS)
p,= 6,0 ...12,5 MPa — injection directe (AN)
p;= 6,0 ... 12,0 MPa — injection indirecte (TS)
p;= 6,0 ... 8,5 MPa — injection indirecte (AN)
Le taux de détente préalable Qqp

MD -TS

_pr Tz _ 1,044 20082

Q=3 Te ~ 15 9689

=1, 44

Calcul de la detente

P

Ve Wz Vg

Figure 10 : phase de détente

De I’équation de la polytropique a indice constant mgentre les états z et b on obtient :
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Ty = T,.(22)m

€

Le type de moteur Mgy Pe [MPa] T [K]
MAaC 1,25...1,35 0.30...0,6 1200...1700
MD 120..130 0.,25...0.6 1000...1200

Tableau V.17 : valeurs recommandées pour les parametres du processus de détente mg, pp et Ty,

Application moteur a allumage commandé — admission naturelle MAC — AN:

Donnés MAC — AN:
v" rapport volumétrique : € =9,5.
v’ température des gaz brulés a la fin de combustion : Tz = 2763,54 K.
v' pression des gaz brulés a la fin de combustion : p, = 7,33 MPa (ou p, = 73,3 bars)
Valeurs choisies MAC — AN :
I’indice polytropique pendant la détente :
mg=130(mg=1.25...... 1,35)
Calcul de la température de la charge fraiche a la fin de combustion py, et Ty,
MAC - AN

po = pz .(%2)™ =73 (55)"* =0,4 MPa

Ty = TZ.(L:")’“‘"l = 2763, 54.(9%5)1""50*1 =14473 K

valeurs recommandeées :
pp=0,30...... 0, 60 MPa.
Tp=1200...... 1700 K.

Application moteur diesel suralimenté MD — TS

Donnes MD — TS
Rapport volumétrique: € = 16.
Température des gaz brulés a la fin de combustion : T, = 1875 K.
Rapport de détente prealable : g4, = 1,324.
Pression des gaz brulés a la fin de combustion :
P, = 15,14 MPa (ou p; = 151,4 bars).
Valeurs choisies MD — TS :
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L’indice polytropique pendant la détente :

Mg =1,23 (mg=1,20 ... 1,30)
Calcul de la température de la charge fraiche a la fin de combustion p, et Ty,
MD -TS

po = p.(22)™-15,14. (2222)1% = 0,6 MPa.

To = T,.(22)™ = 1875, (2222)121 = 1029 K.

Valeurs recommandees :
pp=0.25...... 0,60 MPa.
Tp=1000...... 1200 K.

Le tracage du diagramme du cycle de référence

On choisit une échelle pour pressions (grandeurs déja connues : pa, Pg, Pe, Pz, Pz) et une échelle

arbitraire pour volumes (I’alésage D et la course de piston S ne sont pas connus, elles seront

déterminées)

A 1’échelle des volumes on choisit le volume de la chambre de combustion V¢ = lunité* ; d’ici

résulte V, = €.V = € unités et, en méme temps, Vz = pgp.Vc = Vz. 1= pgp Unités.

(*1 unités = 10, 15, 20, ... mm, en fonction de la taille du papier millimétrique utilis¢ et de la

valeur du rapport volumeétrique).

r

WOW W oW

Figure 11 : points caractéristiques du diagramme du cycle mixte.

Ainsi sur le diagramme sont précisés les points caractéristiques du cycle :

a,cy,z b b, gets
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Figure 12 : points caractéristiques du diagramme du cycle en compression.

La compression sera tracée par points, écrivant I’équation de la polytropique entre le point ¢ - la
fin de la compression et i —quelconque point sur cette polytropique :
=)

Pci - Pc'[vc =

V; \V, e =
Ve

Ou & est le volume relatif ViV, : € = VilV, et il satisfait la condition 1< €;<€

Procédant de la méme maniére dans le cas de la détente on obtient :

P, — PZ.[VZJ — PZ.[—’OC‘F’]
' V, &

On fait un tableau a trois colonnes dans lequel sont présentées les valeurs calculées pour pc, iet pq,
ien fonction de €;. Il faut tenir compte dans la colonne de pg, ide ce tableau d’une condition
supplémentaire €= pgp(pour le moteur a allumage commandé cette condition n’est pas
nécessaire).

Par exemple :

On suppose qu’on fait le calcul d’un moteur diesel a un rapport volumétrique € = 10 ; pendant le
calcul thermodynamique du cycle le taux de détente préalable obtenu est py, = 1,25.

Application moteur a allumage commandé — admission naturelle MAC — AN
Données MAC — AN

Rapport volumétrique : €= 10.



Pression du mélange frais a la fin de compression : p. = 1,92 MPa.

Pression des gaz brulés a la fin de combustion : P, = 7,1 MPa.
Le taux de détente préalable : pgp = 1.
L’indice polytropique pendant la compression m¢ = 1,32.

L’indice polytropique pendant la détente : my = 1,30.

& Pe.i Pd.i E; Pe,i Pa.i
10 0,092=p, 0,356=py, 2,0 0,770 2,88
9 0,106 0.408 1.9 0.824 3,08
a8 0,124 0.476 1.8 0.885 3,21
7 0,147 0.566 1.7 0.954 3,56
G 0,181 0.692 1,6 1,03 3,86
5 0,230 0.877 1.5 1,13 419
4,5 0,264 1.01 1.4 1,23 4,59
4 0,308 117 1.3 1.36 5,05
3,5 0,368 1.39 1.25 1.43 5.31
3 0,451 1.70 1.2 1.51 5,60
2,8 0,494 1.86 1.15 1.60 5,92
2.6 0,545 2.05 1.1 1.69 6,28
2,4 0,605 2,28 1.05 1.802 6,67
2.2 0,679 2.55 1 1,92=p_ T 1=p,
2,1 0,722 271

Tableau V.18: Tableau des pressions, en MPa : MAC — AN

Application moteur diesel suralimenté MD — TS :
Donnés MD -TS :

Rapport volumétrique : € =13,55.

Pression du mélange frais a la fin de compression : p. = 7,405 MPa.

Pression des gaz brulés a la fin de combustion : p, = 10,37 MPa.
Le taux de détente préalable : pq, = 1,482.

L’indice polytropique pendant la compression : m¢ = 1,36.
L’indice polytropique pendant la détente : mgq = 1,24.

Tableau des pressions, en MPa : MD — TS :

j



E; p-c_i Pl:l_i j pc.i Pd_i

13,55 0,214=p, 0,667=py, 4 1,124 3.03

13 0,226 0.702 3.5 1.348 3,57

12 0,252 0.775 2.8 1.662 4.32

11 0,284 0.863 2.6 1.826 4,71

10 0,323 0,972 2.4 2,019 5,16

9 0.373 1,11 2,2 2,251 5,70

8 0.438 1,28 2,1 2,534 6,35

7 0.525 1.51 2,0 2 700 6.73

& 0,648 1.83 2.8 2.885 7,15

5 0.830 2,30 1.9 3,093 7.62

4.5 0,958 2.62 1.8 3,329 8,15

g Pe.i Pd,i € Pe.i Pd.i

1.7 32,599 875 1,25 5467 10,37=p,
1.6 3,908 9,43 1.2 5,779 10,37=p,
1.5 4 266 10,22 1,15 6,120 10,37=p,
1,482=p 4 337 10,37=p, 1.1 6.51 10,37=p,
1.4 4 686 10,37=p, 1.05 6,93 10,37=p,
1.3 5,183 10,37=p, 1 7.405=p, 10,37=p,

Le calcul des grandeurs caractéristiques du cycle de référence :

Le travail mécanique indicatif du cycle de référence :

pl'—

Figure 13 : Le travail mécanique indicatif du cycle de référence .




Le travail mécanique indicatif est représenté par la surface positive du diagramme de pression P
-V:

L = Aacyzba — Aua

La surface A.na€St considérée comme une fraction ¢, = 0,2 ...0,4de la surface du diagramme de
pompage Agpgsa.

Ainsi la relation de travail mécanique indicative devient :

: PV, -BYV
|_i:|:pz.(Vz—Vc)+ A L a:|—g0p.VS.(Pg—Pa)
my, —1
Ou:
L = p.Vef A, (o —1)+/1""de 1-| Lo - (1— : )}—(pV (Py—P.)
P Pere e Mo m, -1 £ m -1 &™* e e T

Ce travaille mécanique ne peut pas étre calculé parce que les dimensions fondamentales du
moteur — I’alésage Dne sont pas connues

La pression moyenne indicative du cycle de référence :

La pression moyenne indicative du cycle de référence est :

oL
RV

S

me-1
P AyPs P 1 1
P= ] {’lp'(pdpl)Jrﬁ{l[?pj }m[lﬁj}(/’p'(pg pa)

Le rendement indicatif du cycle de référence :

Donc:

Le rendement indicatif du cycle de référence n’; :

L

e
Ecrivant 1’équation d’état pour la charge fraiche on obtient le volume engendré par le piston Vs :

77i‘

VvV — No.-Ry -To
° 7 -Fs
Et puis :
7. = Ry, pPi 1 Noy.T,

Po 72, PCI
Dans le cas des moteurs suralimenté au lieu des grandeurs d’état peet To s’introduisent les

grandeurs pset Ts :




Application moteur a allumage commandé-admission naturelle MAC-AN
Données MAC-AN
Rapport volumetrique: € = 9,5.
Température standard de la charge fraiche : To = 298 K.
Pression standard de la charge fraiche : pp = 0,1 MPa.
Pression des gaz brulés résiduels : p; = 0,11 MPa.
Pression du mélange frais a la fin d’admission p; = 0,092 MPa.
Coefficient de remplissage : n, = 0,82.
Pression du mélange frais a la fin de compression p. = 1,72 MPa.
Données MAC-AN:
Le pouvoir calorifique inférieure du carburant : PCI = 43529 KJ/Kg cb.
Le nombre de Kmol de charge fraiche : Ny = 0,4653 Kmol/Kg cb.
Le taux de détente préalable : gqp = 1.
Le rapport d’accroissement de la pression pendant la combustion : Ay = 4.
L’indice polytropique pendant la compression : mg = 1,3.
L’indice polytropique pendant la détente : mg = 1,3.
Pression des gaz brulés a la fin de combustion : p, = 7,3 MPa.
Valeurs choisies MAC-AN :
La fraction ¢, du diagramme de pompage :
dp =0,3. (¢p=0,2...... 0,4).
Pression moyenne indicative p’MAC-AN :

my—1
© Pe APy AL
P, —;—{/’Lp.(pdp —1)+ mpd _;[1_[ pj }_

&

1 1
e ) AT L
. p. A (™1 1 B B
__8—1{Wwi1[1 [aj :\ mc—1'(1 gWAJ} p-( Py = Pa)

Pression moyenne indicative p;’
MAC-AN

-l ()

' e—1|m, -1 & m, —1 gMe™
1,72 4 1\

torm -2 [ ()]

-7 31 1.[1—#)}—0,3.(0,11—0,092) — 0,987 MPa

Rendement indicatif ni” MAC-AN :




. P 1 N_.T
77i — RM . i . . 0 0 —
P, 72, PCI
_g8.315. 0,987_ 1 _0,4653.298 _0.315
0,1 0,82 43529

Application moteur diesel suralimenté MD-TS
Données MD-TS
Rapport volumétrique : € = 14,25.

Température de suralimentation : Ts = 324,5 K.
Pression de suralimentation : ps = 0,232 MPa.
Pression des gaz brules résiduels : pg = 0,1856 MPa.

Pression du mélange frais a la fin d’admission : p; = 0,211 MPa.

Pression du mélange frais a la fin de compression : p. = 7,624 MPa.

Pression des gaz brulés a la fin de combustion : p, = 12,2 MPa.
Données MD-TS :
Coefficient de remplissage : nv = 0,902.
Le pouvoir calorifique inférieure du carburant :
PCI = 41855 KJ/Kg cb.
Le nombre de Kmol de charge fraiche : No = 0,966 Kmol/Kg cb.
Le rapport d’accroissement de la pression pendant la combustion :
A =1,6.
Le taux de detente preéalable : g4p = 1,35.
I’indice polytropique pendant la compression : m¢ = 1,35.
L’indice polytropique pendant la détente : my = 1,25.
Valeurs choisies MD-TS :
La fraction ¢pdu diagramme de pompage : ¢, = 0,2(¢p =0,2...0,4).
Pression moyenne indicative p;’
MD-TS

my—1
't Mc ppdp pdp .
RN TS
1
—r 2o (Py — Pu) =

m—l -

1

7,624 16 (. (1 YT __ 1 1
14,25—-1\|1,25—-1" 14,25 1,35—1°

—0, 2.(0,1856 —0, 211) =1,561MPa
Rendement indicatif n;’"MD-TS :
I:)i ° 1 N (0] 'TS

= R... . . —
7 M P, 72, PCI

14,2531

-




1,561 1 0,966.324,5
0,232 0,902 41855
Le tracage du diagramme indicatif du moteur :

— 8,315. — 0,464

Le diagramme de du cycle de référence s’arrondit considérant :

la combustion se déroule en temps et elle s’étend sur les évolutions : isochore c-yet isobare y-z.
les soupapes s’ouvrent avec avance et se ferment avec retardement par rapport aux points morts
VoIsins.

Arrondissement du diagramme du cycle de référence du moteur diesel rapide a admission

naturelle, pour obtenir le diagramme indicatif du moteur

P s pt ligne droite are de cercle
14 v T Y H T ¥rvz
e ¢’ 'y ) |\

¢ @ ®
Sutcatzlen dax dtapas
da 'errendlidemant
b
8 a
g [
| - g b -
V.V, Vv, V vV, V. V., V

Figure 14 : Arrondissement du diagramme du cycle de référence du moteur diesel rapide a

admission naturelle

Arrondissement du diagramme du cycle de référence
cc’=(35...50%).cy
Pour I’établir le moment OSE on fait une construction auxiliaire a la partie supérieure ou

inférieure du diagramme indicatif (figurel5).




P
—g
A ~—
P AR v
1 Xg
1

A

Figure 15 : construction auxiliaire a la partie supérieure ou inférieure du diagramme indicatif

a droite de se point O, avec le centre en O’ situé a la distance OO’ = R*/2 = AB"/4 on d’écrit un
demi — cercle de rayon arbitraire sera devisé en 18 parties égales (de 10° en 10°).

on fait la jonction du centre O’ avec les points ainsi déterminés sur le demi-cercle de rayon
arbitraire de centre O’ et on prolonge les segments ainsi déterminés jusqu’a I’intersection avec le
demi-cercle de centre O (les points Ao, Ay, ...,Ak).

Dés les points Ay, Ay, ..., Ak ainsi déterminés des verticales s’élévent jusqu’a I’intersection avec
le diagramme indiqué.

Elles correspondent a différents angles de rotation du vilebrequin (sur 1’admission, compression
combustion et détente, échappement).

Les projections des points Ak I’abscisse représentent la position du piston correspondante a

I’angle a-Xg.




[ Surfaces perdues

2

-k ——P, reelle

i
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Vi =V Vo W

Figure 16 : surfaces perdues.

Dans le cas du moteur a allumage commande la valeur maximum de la pression réelle py.reeieest
limitée :
Pr-reetie = (0,75 ... 0,85).p:.

Application moteur a allumage commandé — admission naturelle MAC-AN
Donnés MAC-AN:
Pression des gaz brulés a la fin de combustion : p, = 7,3 MPa.
Pression maximum de combustion réelle :
Poreelle = 0,8.pz (Pz-reetie = (0,75 ... 0,85).p,)
Pression maximum de combustion reelle P, zene MAC-AN
Porzene = (0,75 ... 0,85).p,=0,8. p,=0,8. 7,3=5,84 MPa
Le travail mécanique indicatif du cycle réel L; est inférieur a celui du cycle de référence L;’.

On obtient le coefficient perfection du diagramme pp, :

L.

77p=f-f

1
Les valeurs du coefficient de perfection du diagramme ppse situentdans une fourchette de 0,92 a
0,97.
Le calcul des grandeurs caractéristiques du cycl réel :
Grandeurs caractéristiques indicatives :

La pression moyenne indicative :




la pression moyenne indicative :

Pi=0p. P

Le type de moteur P [MPa]
Combustible liquide 0,75...1,55 <

MAC
Combustible gazeux 0,45...0,65

Injection directe 0,75...1,10

Admission naturelle

MD Injection indirecte 0, 70...1,00
Suralimenté 0,95...4,20 "9

Tableau V.19: valeurs recommandeées pour la pression moyenne indicative p;

a) —MAC suralimenté, pi< 2,0 MPa.
b) —MD haut suralimenté, p; =2,3 ... 4,2 MPa.
Le rendement thermique indicatif :

Le rendement thermique indicatif :

L, L, L

"= pc1 ~ L PCI

- 77p'77i'

Rapide

Le type de moteur n;
MAC 0,28 ... 0,34

Semi-rapide 0,41 ... 0,56
MD

0,37 ...0,48

Tableau V.20: Valeurs recommandées pour le rendement thermique indiqué

La consommation spécifique indicative de carburant :

La consommation spécifique indicative de carburant c; :

c _36.10°
' 7,.PCI

Application moteur a allumage commandé-admission naturelle MAC-AN:

Donnes MAC-AN:
Le pouvoir calorifique inférieur du carburant :
PCI = 43529 KJ/Kg cb

Pression moyenne indicative du cycle de référence :




Pi’ = 1,09 MPa.

Rendement indicatif du cycle de réference :
i’ = 0,34.

Valeurs choisie MAC-AN :
Le coefficient de perfection du diagramme p-V : g, = 0,95 (g, = 0,92 ... 0,97)Le rendement
mécanique : ngm = 0,9 (ym = 0,7 ... 0,9)
Pression moyenne indicative pi MAC-AN :

Pi =1p. pi” = 0,95. 1,09 = 1,03 MPaValeurs recommandees : p; = 0,75 ... 1,55.
Rendement indicatif ny MAC-AN :

ni =1p. ni’ =0,95. 0,34 = 0, 32Valeurs recommandées : n; = 0,28 ... 0,34.
Consommation spécifique effective de carburant ci MAC-AN :

_36.10° _  3,6.10°
'™ p;.PCl ~ 0,32.43529

= 250,13 g/KWh

application moteur diesel suralimenté MD-TS :

Données MD-TS :

Le pouvoir calorifique inférieure du carburant : PCI = 41855 KJ/Kg cb.
Pression moyenne indicative du cycle de référence Pi’ = 1,57 MPa.
Rendement indicatif du cycle de référence : n;’ = 0,3832.

Valeurs choisies MD-TS :

Le coefficient de perfection du diagramme p-V : g, = 0,95 (9, = 0,92 ... 0,97).
Le rendement mécanique : nm = 0,9 (gm = 0,85 ... 0,95).

Pression moyenne indicative p; MD-TS :

Valeurs recommandées : pi= 0,95 ... 4,20.

Rendement indicatif nMD-TS :

ni=np. ni’ = 0,95. 0,3832 = 0,364

Valeurs recommandées : nj = 0,37 ... 0,48.

Consommation spécifique effective de carburant ¢ MD-TS :

_36.10° _  3,6.10°
ni. PCI 0,364 .41855

i = 236,3 g/kWh

Grandeurs caractéristiques effectives :

Une partie de travaille mécanique indicatif est consommé pour vaincre les résistances propres du
moteur (les pertes propres).

Ces pertes sont appréciées par le rendement mécanique nm(valeurs dans le tableau suivant) :




Le type de moteur n,.

MAC 0,70 ...0,90 ~
Admission naturelle 0,75 ... 0,85

MB Suralimenté 0,85 ... 0,95

Tableau V.21: Valeurs du rendement mécanique

*on choisit les grandes valeurs pour moteurs a np = 2500 ... 4500 tr/min.
La pression moyenne effective :

La pression moyenne effective :

Pe = Om. Pi

Le type de moteur p. [MPal
Combustible liquide 0,70 ... 1,40 =

MAC
Combustible gazeux 0,40 ... 0,70

Injection directe 0,65 ... 0,90

Admission naturelle

MD Injection indirecte 0,60 ... 0,80
Suralimenté 0,80 ... 3,60 bl

Tableau V.22: Valeurs recommandées pour la pression moyenne effective p;

a) — MAC suralimenté, p.< 1,8 MPa.

b) - les valeurs élevées, pe =2,0 ... 3,5 MPa, s’obtient pour la haut suralimentation.
Le rendement thermique effectif :

Le rendement thermique effectif :

De = Dm- Di
Le twpe de moteur n.
MAC 025 ... 0,32
Semi-rapide Q.25 ... 0,498
MDD
Rapide 0,32 ... 0,41

Tableau V.23: Valeurs recommandées pour le rendement thermique effectif re

La consommation spécifique effective de carburant :
La consommation spécifique effectif de carburant c:

_3,6.10°
Ne .PCI

e



Le type de moteur

C

. [9/kWh]

MAC

270 ... 330

Semi-rapide

MD

170 ... 240

Rapide

200 ... 270

Tableau V.24: Valeurs recommandées pour la consommation spécifique effective de carburant c

Application moteur a allumage commandé — admission naturelle

MAC-AN:

Donnés MAC-AN:

Le pouvoir calorifique inférieure du carburant :
PCI = 43529 KJ/Kg cb.

Pression moyenne indicative du cycle de référence :
Pi = 0,97 MPa.

Rendement indicatif du cycle de référence :

ni = 0,357.

Consommation spécifique effective de carburant :
Ci = 246,1 g/kwWh.

Valeurs choisies MAC-AN :

Le rendement mécanique :

Nm=0,8 Mm=0,7 ... 0,9)

Pression moyenne effective p.MAC-AN :
Pe=I]m . pi = 0,8. 0,97 = 0,776 MPa.

Valeurs recommandees : p. = 0,70 ... 1,40.
Rendement effectif I]le MAC-AN :

Ne = Nm. 1]i = 0,8. 0,357 = 0,269.

Valeurs recommandees : nj = 0,25 ... 0,32.

Consommation spécifique effective de carburant ciMAC-AN :

_36.10% _  3,6.10°
€ ne.PCI  0,269. 43529

= 307,4 g/lkWh

Valeurs recommandees : ce =270 ... 330.
Application moteur diesel suralimenté MD-TS :
Donnes MD-TS :

Le pouvoir calorifique inférieure du carburant :
PCI = 41855 KJ/Kg cb.

Pression moyenne indicative du cycle de référence :

E



Pi=1,509 MPa.

Rendement indicatif du cycle de référence : n; = 0,39.

Consommation spécifique effective de carburant :
Ci = 220,56 g/kWh.

Valeurs choisies MD-TS :

Le rendement mécanique :
nm = 0,85(n; = 0,85 ... 0,95)

pression moyenne effective pe MD-TS :

Pe = 1m. Pi =0,85. 1,509 = 1,404 MPa.

Valeurs recommandees : p. = 0,80 ... 3,50.
Rendement effectif ne MD-TS :
e = Nm. i = 0,85. 0,39 = 0,363

Valeurs recommandees : nj=0,32 ... 0,41.

Consommation spécifique effective de carburant ¢ MD-TS :

C.= 3,6.10° _  3,6.10°
€ ne.PCI  0,363.41855

= 236,97 g/kWh

Valeurs recommandees : C. =200 ... 270.

Le calcul des dimensions fondamentales du moteur
Par le théeme de projet on sait :

La puissance effective Pe, en kW au régime nominal.
La vitesse de rotation n, en tr/min au régime nominal.
Le nombre de cylindres i.

Le type cycle thermodynamique (quatre temps T =4).

De rotat _P_F{e.\/s.i.n
e rotation : F, —30.7
30.7.P

Lo =——""¢€

On obtient : Vs Pe.i.n
.D? 6

Mais: Vs — .S5.10

Choisissant le rapport constructif ¥ = S/D(valeurs dans le tableau suivant), on obtient 1’alésage

D:

120.z.FR,
7.y P i.n

D —=10°.3

Et la course de piston S :

S=¥Y.D

E



Le type de moteur w=s,/D

MAC 0,60 ... 1,30
Lent 1,70 ... 3,85

MD Semi-rapide 1,00 ... 1,50
Rapide 0,90 ... 1,50

Tableau V.25: Le rapport course/alésage W

On arrondit les valeurs trouvées pour la course de piston Set 1’alésage D.

Avec ces valeurs arrondis on détermine le volume engendré par le piston-la cylindré unitaire —
Vs et on fait un nouveau calcul de la puissance (relation(E)).

Cette nouvelle puissance peut différer de telle précisée par le theme de projet tout au plus 3%.

Connaissant la course de piston S on peut déterminer la vitesse moyenne du piston, Wp, , :

We =22 107

Valeurs recommandees de la vitesse moyenne du piston Wy, :

Voitures: Wp n=12 ... 17 m/s.

Camions et tracteurs : Wp =10 ... 13 m/s.

Locomotives: Wp =9 ... 11, 5 m/s.

Application moteur a allumage commandé — admission naturelle

MAC — AN:

Donnees MAC — AN:

Destination du moteur: Voiture.

Puissance effective: Pe= 77 Kw.

Vitesse de rotation : n = 5500 tr/min.

Type admission : admission naturelle.

Nombre de cylindre et leur disposition : 4L (quatre en ligne).

Type du cycle thermodynamique : T = 4 (quatre temps).

Pression moyenne effective : p. = 0,929 MPa.

Valeurs choisies MAC — AN :

+ Le rapport constructif alésage/course S/D :
Y=S/D=09(¥=06... 1,3).

Alésage D MAC - AN

D —102 5/ 129-z7-F
.y P 1N

E



=100.3 120.4.77 =86,16mm
77.0,9.0,929.4.5500

Course de piston S MAC — AN

S=V¥Y.D=286,16.0,9 =77, 54 mm.

On choisit:

L’alésage D = 86 mm. Course de piston S =78 mm.

Vitesse moyenne du piston Wp  MAC — AN :

_Sn .3 _ 78.5500_
We.m = 30 30.1000 14, 22 m/s.

Valeurs recommandées: Wp m =12 ... 17 m/s.

Application moteur diesel suralimenté MD —TS :

Donnés MD - TS:

Destination du moteur: Voitures.

Puissance effective: P, = 85 Kw.

Vitesse de rotation : n = 4800 tr/min.

Type admission : suralimenté.

Nombre de cylindre et leur disposition : 6L (six en ligne).

Type du cycle thermodynamique : T = 4 (quatre temps).

Pression moyenne effective : p. = 0,76 MPa.

Valeurs choisie MD — TS :

Le rapport constructif alésage/course S/D :
¥Y=S/D=13(F¥=09... 1,5).

Alesage D MD —TS:

D —1025/ =292 F
FraR V7N S AN Mg

— 100.= 120.4.85 _
2z.1,3.0,76.6.4800
= 75,688 mm

Course de piston SMD - TS :

S=V¥.D=175,688.1,3= 97,589 mm.
On choisit;

L’alésage D = 76 mm. Course de piston S = 98 mm.

Vitesse moyenne du piston Wp  MD — TS :

S. -3 _.98.4800
Wi, m == 10% = = 15, 68 m/s.
' 30 30.1000

Valeurs recommandées: Wp =12 ... 17 m/s.

E



Chapitre VI : Etude de la suralimentation

Une augmentation de la puissance du moteur a une méme vitesse de rotation est possible en
favorisant le taux de remplissage en air des cylindres, par divers procédés.

o Amélioration du remplissage au temps "aspiration™ :
- multiplication du nombre des soupapes (3 ou 4 par cylindre, dont 2 dadmission),
- montage d'une distribution "variable",
- études et modifications des conduits d'admission d'air afin d'obtenir une alimentation par
"oscillations" ou par "résonance";

e Précompression de I'air ou "suralimentation™ : elle consiste & introduire de l'air

dans les cylindres a une pression supérieure a la pression atmosphérique.

Ce principe connait actuellement un engouement extraordinaire.
1. Compresseurs de suralimentation
Trois types sont particulierement utilisés et tendent vers un méme but malgré des conceptions
différentes :
- Appareils du type volumétrique entrainés mécaniquement,
- Appareils du type centrifuge qui comportent une turbine entrainée par les gaz d'échappement et
accouplée directement a un compresseur (turbocompresseur),
- Appareils a "ondes de pression" (différence de pression entre I'admission et I'échappement
appelé également "échangeur de pression").

4.1.1. Compresseurs volumétrigues

Ces appareils entrainés par le moteur, permettent I'obtention d'une pression dés le début de
I'accélération du moteur (couple important a bas régime), mais la puissance absorbée a régime
élevé est importante, par rapport a un débit d'air limité.

Compresseurs a vis

Deux rotors a vis, entrainés par le moteur, tournent en sens inverse, a l'intérieur d'un boitier ou ils

obligent I'air a circuler en se comprimant coté sorti.

a, b, c, d Entrée d'air —

1 J2 I =S
1\ e | “‘., "_ A " - ‘\ |‘ -
NS : =S O P Remplissage
V)
Enirde < - g
nirée Sortie (vers
na ps b iy ¢
vt 02 ol IO ewhcer e f, g Phases
du filtre 3 0 P Ne— d'admission)
aair) QL = Q‘&(’ <
O RO O refoulement

Figure.VI1.1. Compresseurs a vis

E



. Compresseurs a lobes

Figure.VI.2. Compresseurs a lobes
Compresseurs a pistons rotatifs

Le rotor intérieur, entrainé par courroie, tourne de facon excentrée dans le rotor extérieur.

Figure.V1.3. Compresseurs a pistons rotatifs (Systeme Wankel)

Chambres
Position
1 2 3
a Aspiration Début remplissage Début détente
b Remplie Remplissage Détente
c Compression Fin remplissage Fin détente
d Début détente Aspiration Début remplissage

1.2. Compresseurs centrifuges (turbocompresseurs)

L'intérét de cet appareil réside dans son encombrement réduit et, par suite, son poids plus faible.
Cependant, le principal avantage se situe au niveau de I'utilisation de I'énergie cinétique des gaz
d'échappement pour son entrainement.
De ce fait, la suralimentation du moteur est réalisée sans aucun prélévement de puissance.
Constitution

Le turbocompresseur est un appareil centrifuge dont le rotor (équilibré de fagon rigoureuse en
usine) tourne a grande vitesse (80 000 a 150 000 tr/min), celle-ci étant proportionnelle a I'énergie
des gaz de combustion (pour un turbocompresseur non régulé), et qui comprend des parties
distinctes :

- Le carter central ou support, comprenant les paliers, le rotor complet équilibre, le systéme de
graissage et de refroidissement.

- L'étage turbine ou les gaz de combustion en provenance des cylindres du moteur sont
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canalisés vers une roue axiale. Ces gaz se detendent et mettent en rotation la roue de turbine,
avant d'étre rejetés vers la tuyauterie d'échappement. Cette partie du turbocompresseur est
soumise a des temperatures élevées (> a 650°C), ce qui nécessite I'emploi de matériaux spéciaux
(fonte GS pour le carter et acier allié au nickel ou maintenant céramique pour la turbine) et d'un
refroidissement  efficace  par  circulation  dhuile et quelque  fois  d'eau.
- L'étage compresseur : l'air pénetre axialement dans le compresseur, est mis en vitesse par la
roue de compresseur, puis dévié de 90° vers le diffuseur qui transforme I'énergie cinétique
acquise en pression d‘air, dirigée vers le collecteur d'admission. Les températures de cet étage
étant beaucoup plus faibles que le coté turbine (80°C a 150°C), les pieces (roue, carter) sont en
alliage d'aluminium.
- Ensemble tournant : I'ensemble turbine-arbre est déenommé "rotor". L'ensemble rotor-roue de
compresseur constitue "l'ensemble tournant” et demande un équilibrage parfait. Cet ensemble
tourne sur film d'huile sans frottement, les coussinets lisses montés flottants dans le carter central

servent de guides.
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Figure.V1.4. Vue éclatée d'un turbocompresseur HOLSET

1.3 Suralimentation par ondes de pression (systéeme Comprex)

Le procédé "comprex'utilise I'onde de pression générée par un bref contact entre les gaz
d'échappement et lair d'admission (différente de pression) dans les cellules du rotor.
Ce systeme procure un temps de réponse a bas régime trés inférieur a un turbocompresseur

classique, tout en gardant des performances comparables a hauts régimes.




b 5]  COMPREX

Entrée d'air frais

Air comprime

Gaz d'échappement

Sortie échappement

Clapet de recyclage

Recyclage des gaz d'échappement

Transmission des ondes de pression et compression de I'ail
mission

NonsLN S

Systeme d'entrainement

Figure V1.5 Suralimentation par ondes de pression

2. Circuit de suralimentation

by

Les variantes sont nombreuses, allant du circuit simple a un ou deux turbocompresseurs,
quelquefois refroidis par eau, avec échangeur de température (air/air ou air/eau), muni ou non

d'une régulation de la pression maximum d'admission (haute pression > a 3 bars).
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Figure.V1.6. Circuit de suralimentation
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