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Chapitre 1 
Contexte et Problématiques 
Ce chapitre présente le contexte et les problématiques liées à ce travail de recherche.  

1.1 L’introduction des outils numériques dans les 
processus de développement des moteurs Diesel 

Nous allons, dans une première séquence, nous attarder sur les différents contextes et 

problématiques qui ont motivé ce travail de recherche. Ensuite nous effectuerons une rapide 

description du système utilisé comme support à cette étude : le moteur Diesel. Pour finir 

nous présenterons un des outils utilisés par l’ingénierie afin d’apporter des réponses aux 

principales problématiques soulevées préalablement : la modélisation. 

1.1.1 Introduction    

L’automobile est l’un des plus grands produits de consommation du XXème siècle. C’est le 

moyen de transport le plus répandu en Europe et aux Etats-Unis. Ces véhicules sont équipés 

jusqu’à aujourd’hui presque exclusivement d’un moteur à combustion interne, celui-ci leur 

confère fiabilité et faible coût énergétique. Cependant, les principaux inconvénients de ce 

système de propulsion sont les émissions polluantes et l’augmentation des coûts du 

carburant entrainé par la raréfaction des sources pétrolières. Cette problématique de 

raréfaction et de dépendance critique des transports à l’égard des sources pétrolières a été 

identifiée dans les années 70. Depuis, les différents gouvernements ont légiféré sur la 

nécessité des véhicules à moins consommer et moins polluer. Dans le même temps, les 

constructeurs automobiles ont travaillé sur la réduction des temps et des coûts de 

développement de leurs produits. Ce travail de réduction est venu partiellement compenser 

les coûts supplémentaires engendrés par la recherche et le développement afin de répondre 

aux normes futures. Cette amélioration de l’efficacité du développement est de plus en plus 
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difficile à respecter principalement en raison de l’augmentation de la complexité des 

différents systèmes composant une automobile. En effet, les principaux développements en 

lien avec le moteur Diesel sont liés à un compromis constant entre les critères suivant : 

� Les performances du moteur : puissance, couple,… 

� La consommation du moteur : argument de vente mais aussi contrainte 

environnementale, 

� Le respect des normes : limitations des rejets de polluants sur des cycles 

normalisés,… 

� Le coût de production du système, 

� Le ressenti du client dans l’utilisation du système. 

1.1.2 Les différentes problématiques liées au moteur à combustion interne  

De nombreuses contraintes pèsent sur les développements des moteurs à combustion interne 

et plus particulièrement sur les moteurs Diesel. Cette séquence va permettre de donner un 

aperçu des principales problématiques rencontrées par les constructeurs automobiles. 

1.1.2.1 La problématique environnementale  

1.1.2.1.1  Les émissions polluantes 

Le but de cette section est de rappeler brièvement les mécanismes de formation des 

principaux polluants existant dans les moteurs Diesel. La mise en évidence des processus et 

des conditions qui conduisent à la formation de ces polluants permettra par la suite de 

mettre en perspective les avantages des stratégies de contrôle de la combustion. 

Les émissions d’oxydes d’azote (NOx) 

L’oxyde nitrique NO, le dioxyde d’azote NO2 sont traditionnellement regroupés sous le 
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terme NOx. Dans un moteur, le NO est cependant le plus susceptible de se former aux 

températures rencontrées durant la phase de combustion. Sa formation est contrôlée par 

trois mécanismes différents largement décrits dans la littérature [1], [2] : 

� Le NO thermique correspond à une oxydation de l’azote atmosphérique décrite par 

le mécanisme de Zeldovitch. Ce mécanisme représente la voie prédominante de 

formation des NO pendant la combustion. 

� Le prompt-NO regroupe l’ensemble des autres mécanismes réactionnels à l’intérieur 

de la flamme (mélange riche) qui participent à la formation de NO. 

� Le fuel-NO est lié à la décomposition du combustible qui peut libérer des composés 

Nx. La teneur en azote des carburants est aujourd’hui si infime que cette voie de 

formation des NO peut être négligée. 

Les émissions de particules (PM) 

Les émissions de particules à l’échappement d’un moteur Diesel sont des produits 

complexes souvent séparés en deux catégories distinctes : 

� La partie soluble appelée SOF (Soluble Organic Fraction) est constituée 

d’hydrocarbures lourds et de composés aromatiques, 

� La partie insoluble ou UnSOF (Unsoluble Organic Fraction) est constituée de grains 

de suies véritables. 

Dans les règlements anti-pollution actuellement en vigueur, la norme impose un niveau 

maximum de particules regroupant ces deux catégories. Dans les premières phases de 

calibration moteur et compte-tenu de la complexité d’utilisation des appareils de mesure 

des particules, une approximation consiste souvent à ne mesurer que l’opacité des gaz 

d’´echappement. Cette mesure d’opacité permet alors de déterminer une concentration des 

suies puis d’estimer le niveau de particules à partir de corrélations suies-particules 

empiriques. 

Dans un moteur Diesel, l’évolution des particules de suies de la pyrolyse du carburant 
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jusqu’à la libération dans l’atmosphère se déroule en quatre étapes : 

a) Formation d’Hydrocarbures Aromatiques Polycycliques (HAP) qui sont connus pour 

être les espèces précurseurs des suies. Ce processus comprend les deux étapes : 

o Formation des premiers noyaux aromatiques, 

o Développement bidimensionnel des noyaux pour créer des structures 

”polycycliques”. 

b) Formation des premiers nucléis qui résultent de la croissance tridimensionnelle des 

structures aromatiques. 

c) Croissance des suies par : 

o Croissance de la surface, 

o Coagulation, 

o Agglomération, 

d) Réduction des suies par oxydation. 

L’étude de la formation des suies est extrêmement complexe car beaucoup de mécanismes 

de différentes natures se déroulent de manière simultanée au cours du processus de 

combustion. Compte-tenu de l’importance des suies dans le processus de calibration d’un 

moteur Diesel, de nombreuses études ont été effectuées pour tenter de décrire chacune de 

ces phases. Les références [2], [3], [4], [5] présentent chacune une revue de ces mécanismes 

ainsi que les modèles associés. 

Les émissions d’hydrocarbures imbrûlés (HC) 

Le vocable ”hydrocarbures imbrûlées” ou HC regroupe en fait l’ensemble des produits 

hydrocarbonés qui restent en phase vapeur dans la ligne d’´echappement. Les compos´es les 

plus lourds qui se condensent ne rentrent pas dans cette catégorie, mais constituent une 

partie de la phase soluble des particules. Ces HC volatils sont constitués de : 
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� Fractions du carburant non transformées lors du processus de combustion, 

� Composés organiques divers qui sont en fait des produits d’oxydation partielle 

comme des aldéhydes, des cétones, des alcools ou encore des hydrocarbures gazeux 

tels le méthane ou l’acétylène. 

En combustion Diesel classique, la présence de HC à l’échappement peut être la 

conséquence de mécanismes antagonistes que sont le « sous-mélange » et le  « sur-

mélange » : 

� Le « sous-mélange » correspond à l’existence de zones localement riches au sein du 

cylindre, la quantité d’oxygène étant insuffisante pour oxyder complètement le 

carburant, certains composés intermédiaires ne peuvent être détruits, 

� Le mécanisme de « sur-mélange » peut-être vu comme le mécanisme opposé. Si le 

carburant injecté dans le cylindre se mélange rapidement pendant le délai d’auto-

inflammation, il peut se créer des zones pauvres inférieure à la limite d’auto-

inflammation. En dessous d’une certaine richesse, les réactions d’oxydation 

deviennent en effet lentes et certains composés intermédiaires peuvent finalement 

s’échapper du cylindre. 

Enfin et contrairement à ces phénomènes qui sont liés à la physique des sprays Diesel, la 

présence de HC peut également être liée à des mécanismes de piégeage au voisinage des 

parois froides. Après l’injection, une certaine fraction du carburant peut en effet se loger 

dans les volumes morts du cylindre ou créer des films liquides sur les parois froides. Ce 

carburant qui ne peut pas participer directement à la combustion sera alors relargué pendant 

les phases d’expansion et d’échappement. 

Les émissions de monoxyde de carbone (CO) 

Les émissions de CO sont formées au cœur de la flamme avec d’autres produits 

intermédiaires de la combustion. La plupart de ces produits sont ensuite convertis en CO2, 

si bien que la présence de CO à l’ouverture des soupapes d’échappement démontre 

l’existence d’un processus d’oxydation incomplet. Les émissions de CO augmentent ainsi 
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en se rapprochant de la stœchiométrie du fait d’une raréfaction de l’oxygène, ce qui 

explique pourquoi les émissions de CO sont souvent importantes pour les moteurs `a 

essence qui fonctionnent proche de la stœchiométrie. 

Pour les moteurs Diesel qui fonctionnent en mélange pauvre, comme pour les suies, les CO 

sont soumis à une compétition entre les mécanismes de formation et d’oxydation. Si les 

émissions de suies finales sont d’abord dues à une oxydation incomplète des produits de la 

combustion riche existant au cœur du spray, ce n’est pas nécessairement le cas pour les 

émissions CO qui peuvent également être liées à des mécanismes de combustion pauvre 

avec blocage des mécanismes d’oxydation suite à un mélange trop rapide avec les gaz frais. 

1.1.2.1.2 Les différentes normes  

 

Figure 1-1 : part des émissions de NOx, NMVOC, CO et Particules par secteurs d’activité en 

Europe [6] 

Le compromis entre le respect de la contrainte environnementale et le coût de fabrication 
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est aujourd’hui le paramètre le plus limitant dans le développement des moteurs Diesel. Le 

nombre de véhicules personnels est estimé aujourd’hui à près de 235 millions en Europe. 

Ce nombre en croissance constante contribue de façon importante aux différentes émissions 

de polluants dans l’air (Figure 1-1).  

En effet, d’après [7] le transport routier est l’un des contributeurs majeurs aux émissions de 

CO (34 %), de CO2 (Dioxyde de carbone : 24 %), de NOx (39 %), des composés 

organiques volatiles (NMVOC : 17 %) et de particules (10-25 %). Ce secteur d’activité 

contribue donc considérablement aux problèmes environnementaux que sont le changement 

climatique, l’acidification, l’ozone troposphérique et la qualité de l’air urbain. 

 

Figure 1-2 : Différentes normes Euro pour le moteur Diesel depuis la norme Euro 1 jusqu’à la 

norme Euro 6. 

Suite à cette constatation les pouvoirs publics ont mis en place des réglementations anti-

pollution qui ont, au fur et à mesure du renouvellement du parc automobile, un impact sur 

les rejets. Les effets ne sont donc visibles que plusieurs années après l’introduction d’une 

nouvelle norme. Ces résultats encourageants sont à pondérer par le fait que chaque zone 

géographique possède sa propre législation et que les essais sur véhicules sont effectués 

selon des cycles normalisés censés reproduire les parcours moyen, urbain et extra urbain, 

d’un véhicule léger. Les normes en vigueur dans les pays de l’union européenne pour les 

véhicules équipés de moteur Diesel sont reportées sur la Figure 1-2. 
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La Figure 1-2 met en avant les efforts considérables qu’on dû mettre en place les 

constructeurs automobiles afin d’atteindre les normes en vigueur. Depuis la norme Euro 2 

qui a pris effet en 1996, un facteur 10 de réduction des différents polluants a été appliqué 

pour le passage à la norme Euro 6 qui prendra effet courant 2014. 

Afin d’assurer le respect de ces limitations, deux voies technologiques ont été explorées :  

a) La réduction des émissions à la source. Cette solution passe par le contrôle de la 

combustion, qui est réalisé via le contrôle des espèces chimiques qui sont introduites 

dans la chambre de combustion : l’air, le carburant, les gaz d’échappement 

recirculés (EGR). L’introduction de stratégies à injections multiples a permis une 

avancée significative dans le contrôle de la combustion Diesel. Comme le montre la 

Figure 1-3 l’introduction du carburant est scindée dans le cycle afin de répondre à 

différentes prestations. Pour cette voie technologique, la manière dont la combustion 

se déroule a également été étudiée et a débouché sur des nouveaux concepts de 

combustion Diesel comme les combustions homogènes dites HCCI. 

 

Figure 1-3 : Modulation de l’introduction du carbur ant dans le cycle pour une combustion Diesel 

conventionnelle à injection directe. En rouge est représenté schématiquement une allure de taux 

d’introduction du carburant en fonction du temps et pour chaque type d’injection les prestations 

attendues. Type de stratégie : dans l’ordre d’apparition, une injection Pilote, une injection Pre, 

une injection Principale ou Main, une injection After et une injection Post. 

b) Le traitement des émissions après la combustion. Cette solution est rendu possible 

par le développement des systèmes de post-traitement. Dans ce cas, des systèmes de 

filtres et de catalyseurs ou encore de pièges (NOx-Trap) sont placés en aval du 

cylindre, le long du conduit d’échappement. Ces systèmes permettent de limiter les 

rejets de polluants dans l’air.  
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Comme le montre la Figure 1-4, on estime que le contrôle de la combustion des moteurs 

Diesel permet de réduire les émissions de polluants au maximum de 60% dans le meilleur 

des cas (un niveau de 100% correspondant à une dépollution complète). Néanmoins, cette 

performance n’est pas suffisante pour répondre aux limitations imposées par la 

réglementation, par conséquent des dispositifs de post-traitement doivent être utilisés en 

complément. Ces systèmes permettent de réduire presque totalement les émissions de 

polluants, mais pour un coût relatif très élevé (jusqu’à 5 fois plus élevé que le contrôle de la 

combustion).  

 

Figure 1-4 : Coût relatif en fonction du potentiel pour les différentes solutions de réduction des 

émissions dans les moteurs à combustion interne [8]. 

Les coûts et les gains de ces solutions sont donc très différents, c’est pour cette raison 

qu’un compromis est généralement réalisé afin d’atteindre les limitations tout en gardant 

des coûts de développement compétitifs. 

Nous verrons par la suite que les outils de modélisation moteur 0D / 1D peuvent jouer un 

rôle central dans l’optimisation de la combustion, ainsi que dans l’optimisation des 

systèmes de post-traitement. 

1.1.2.2 L’efficacité des moteurs à combustion interne : le premier levier de 
réduction de la consommation   

Depuis la crise pétrolière de 1973, la consommation des ressources pétrolières est devenue 
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une des grandes problématiques énergétiques. La prise de conscience collective et les 

incitations gouvernementales ont conduit à une grande sensibilisation des consommateurs 

face à l’efficacité énergétique des produits. En conséquence, la consommation de carburant 

par l’automobile est devenue un enjeu politique mais aussi marketing de premier ordre. 

Cependant, les véhicules légers sont soumis à des compromis de plus en plus difficiles à 

atteindre. La voiture n’est plus uniquement un produit fonctionnel mais bel et bien un 

produit de consommation. Pour cela elle a dû s’adapter aux exigences des consommateurs 

et c’est principalement pour cette raison qu’aujourd’hui les véhicules sont soumis à des 

contraintes de confort et de sécurité de plus en plus élevées. La principale conséquence de 

cette augmentation des prestations est l’augmentation de la masse des véhicules : entre 

1995 et 2009 la masse moyenne des véhicules particuliers a augmenté de 20% [9]. Cette 

augmentation de la masse a un impact direct sur la puissance du moteur nécessaire pour 

préserver les performances dynamiques des véhicules : la puissance moyenne des moteurs a 

augmenté de 35% entre 1995 et 2009 en France [9]. Dans le même temps la consommation 

moyenne a diminué de 20%, ce qui montre que des améliorations considérables ont été 

réalisées sur les technologies du GMP (Groupe Moto Propulseur). La même étude [9] a 

montré que cette diminution spectaculaire de la consommation spécifique des véhicules 

légers a été largement compensée par une augmentation de 25% du trafic routier. Des 

efforts sont donc encore nécessaires. Afin de préserver le compromis consommation / 

performance les axes de travail sont les suivants : 

� L’amélioration de l’efficacité du moteur. Par ce biais les leviers sont : une 

optimisation de la combustion, du remplissage, ainsi que la réduction des 

frottements internes et ceux des accessoires, 

� La réduction de la résistance au roulement. Le point d’amélioration dans ce cas est 

la diminution des pertes pour le contact pneu / route qui représente à peu près 20% 

de la consommation du carburant [10], 

� La réduction de la masse du véhicule. Ceci permettrai de réduire le besoin en termes 

de puissance moteur et donc de consommation de carburant.  

Afin d’illustrer ces propos, nous proposons de réaliser une étude rapide sur les gains 
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potentiels de chacune des solutions proposées ci-dessus. Pour cela nous nous inspirons de 

résultats obtenus dans le cadre des travaux réalisés dans [11]. Prenons un véhicule 

consommant en moyenne 5,5L pour 100 km dont l’efficacité moyenne du moteur est 

estimée à 30%. Si ce rendement moteur était amélioré de 1%, c'est-à-dire qu’il passerait de 

30 à 31%, cela conduirait à une réduction de la consommation de carburant de 0,1774 

L/100 km soit 3,23%. Afin d’obtenir la même réduction de consommation il faudrait : 

� diminuer les pertes dues aux frottements aérodynamiques de plus de 16%, 

� réduire la résistance au roulement de plus de 15%, 

� réduire la masse du véhicule de 3,23%. 

Le rendement moteur est donc le paramètre le plus sensible en vue d’une amélioration du 

compromis consommation / performance. Le travail de la R&D et de l’ingénierie va donc 

aujourd’hui dans ce sens tout en travaillant sur la réduction de la masse et des différents 

frottements. 

La présente étude rentre tout à fait dans cette optique d’amélioration de l’efficacité des 

moteurs au travers du développement d’outils permettant une optimisation des 

performances sous contraintes de consommation, de bruit et d’émissions polluantes.  

1.1.2.3 Les délais et coût de développement  

La Figure 1-2 illustre également la fréquence du durcissement des normes en termes de 

dépollution des moteurs. En effet une nouvelle norme se substitue à une autre environ tous 

les 4 à 5 ans. Cela oblige les constructeurs à avoir une vision à long terme des futurs 

moteurs, et donc à investir dans les différents domaines de la recherche leur permettant de 

répondre dans le temps imparti aux contraintes imposées par les réglementations. A titre 

d’exemple, pour une entreprise comme Renault, qui fait partie des plus grands 

constructeurs Européens, la stratégie adoptée a été d’augmenter les dépenses en R&D : 

entre 2000 et 2009, les dépenses sont passées de 4,9% à 5,8% du chiffre d’affaire [12]. 

Du point de vue des différents constructeurs automobiles en ce qui concerne les process 
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comme les projets, le budget alloué à la recherche atteint aujourd’hui une valeur plafond. 

Afin de permettre la bonne tenue des calendriers de développement tout en réduisant les 

dépenses, de nouveaux procédés et de nouveaux outils sont développés afin d’améliorer 

l’efficacité globale. Ce travail s’inscrit dans cette optique avec le développement d’un outil 

dédié à l’ingénierie mais transposable pour des problématiques de recherche appliquée. 

1.1.3 Le moteur Diesel 

Le support de notre étude est le moteur Diesel. Ce système énergétique se distingue de 

nombreuses façons des autres types de moteur à combustion interne et, comme le montre la 

Figure 1-5, ce moteur a le plus fort taux de pénétration sur le marché Français. Par la suite, 

un rapide exposé de son histoire et de son principe de fonctionnement complétera le 

contexte de l’étude et permettra de poser la problématique de ce travail. 

 

Figure 1-5 : Répartition de la vente des véhicules personnels en France pour l’année 2009 [9] 

1.1.3.1 Son Histoire et son Principe de Fonctionnement 

Le moteur Diesel a été inventé et breveté par l’ingénieur mécanicien allemand Rudolph 

Diesel [13] en 1893. Ce premier moteur Diesel était un moteur fonctionnant par injection 

pneumatique de charbon pulvérisé. Dès 1897 ce carburant fût remplacé par un carburant 

liquide dérivé du pétrole brut. La propulsion des bateaux a été la première utilisation de 

cette technologie, celle-ci s’est rapidement étendue au camion entre 1930 et 1939. Le 

premier véhicule léger équipé de ce moteur fût la Mercedes-Benz 260 D présentée au salon 
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de l’automobile de Berlin en 1936. C’est seulement après la seconde guerre mondiale que la 

généralisation de cette technologie pour les véhicules légers fût adoptée, principalement 

grâce à l’introduction de systèmes mécaniques moins couteux. La Figure 1-6 et la Figure 

1-7 représentent schématiquement, un cycle quatre temps dans un moteur Diesel.  

  

Figure 1-6 : Cycles quatre temps pour un moteur à allumage par compression (Diesel) 

 

Figure 1-7 : Représentation angulaire des différentes phases pour un moteur Diesel quatre temps. 

PMH : Point Mort Haut, PMB : Point Mort Bas, IVO : Ouverture soupapes admission (Intake 

Valves Open), IVC : Fermeture soupapes admission (Intake Valves Close) , EVO : Ouverture 

soupapes échappement (Exhaust Valves Open) , EVC : Fermeture soupapes échappement (Exhaust 

Valves Close) , 

Les quatre phases du cycle sont : 

� L’admission, lors de cette phase le piston se déplace du PMH vers le PMB. Pour 

cette phase les soupapes d’admission sont ouvertes et permettent donc au gaz frais 
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de pénétrer dans la chambre de combustion. Ces gaz sont généralement composés 

d’air et de gaz brûlés provenant des cycles précédents (EGR). Afin d’optimiser le 

remplissage, l’ouverture des soupapes d’admission (IVC) a lieu avant le PMH, de 

même leur fermeture s’effectue généralement après le PMB. 

� La compression, cette phase débute une fois les soupapes d’admission fermées. Pour 

ce second temps, le cylindre contient une certaine masse d’air et d’EGR. Le 

mouvement du piston depuis le PMB vers le PMH exerce une compression sur ce 

mélange de gaz qui modifie les conditions thermodynamiques dans la chambre. 

C’est lors de cette phase qu’une majeure partie du carburant est injectée. La 

combustion débute généralement avant le PMH et donc avant la fin de cette phase. 

Ce début de combustion est piloté par le phénomène d’auto inflammation qui peut 

être contrôlé par les conditions thermodynamiques dans la chambre ainsi que le 

phasage des injections.  

� La détente, cette phase débute une fois le PMH atteint et dure jusqu'à l’ouverture 

des soupapes d’échappement (EVO). Pour ce troisième temps, les différentes 

soupapes restent fermées et c’est durant cette phase qu’une grande partie du 

mélange réactif brûle et occupe tout le volume de la chambre. Selon les stratégies 

d’injection, une partie du carburant peut encore être introduit lors de cette phase. 

C’est principalement durant celle-ci que l’énergie chimique contenue dans le 

carburant est transformée en énergie mécanique au travers du travail exercé par les 

gaz sur le piston. 

� L’échappement, cette phase débute une fois les soupapes d’échappement ouvertes 

(EVO). Lors de ce temps, le piston remonte du PMB vers le PMH et pousse ainsi les 

gaz brûlés dans la tubulure d’échappement. Le cycle quatre temps se termine donc 

une fois cette phase finie, c'est-à-dire lorsque le piston a atteint le PMH. Comme on 

peut le voir sur la Figure 1-7, il existe généralement une stratégie de croisement de 

soupapes (admission / échappement) qui est utilisée afin d’optimiser le remplissage 

du cylindre.  

Nous allons maintenant nous intéresser au déroulement de la combustion Diesel 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  25 

conventionnelle qui a lieu lors des phases 2 et 3 du cycle quatre temps décrit 

précédemment.  

1.1.3.2 Le Déroulement d’une Combustion Diesel Conventionnelle 

Dans ce paragraphe, la description du déroulement d’une combustion Diesel 

conventionnelle va être exposée. Cette description va principalement s’appuyer sur l’allure 

du dégagement d’énergie caractéristique de la combustion Diesel présenté Figure 1-8, ainsi 

que sur l’étude expérimentale réalisée par Dec [64]. Celui-ci propose une description du 

déroulement de la combustion Diesel à l’aide d’observations expérimentales réalisées sur 

une base de moteur poids lourd. Cette étude qui s’appuie sur plusieurs techniques de 

visualisation a ensuite été enrichie par Flynn et al. [65]. De ces différents travaux, un 

modèle conceptuel de la combustion Diesel, en partie exposé sur la Figure 1-9 a été 

développé. Ce « modèle phénoménologique de Dec » permet aussi de localiser les zones de 

températures caractéristiques et les zones de formation des polluants dans le jet.  

Le déroulement de la combustion dans un moteur Diesel à injection directe peut être décrit 

à l’aide de cinq phases caractéristiques qui ont lieu lors de la compression et de la détente 

dans le cycle quatre temps : 

� L’injection du carburant : celle-ci se déroule généralement au cours de la phase de 

compression, sur la Figure 1-8 elle a lieu au PMH. Lors de cette phase, le carburant 

liquide est introduit dans la chambre par l’intermédiaire d’un système hydraulique 

haute pression : l’injecteur. L’introduction du carburant liquide va entrainer la 

formation d’une zone très riche et plus froide car soumise au phénomène de 

vaporisation. Ce phénomène est clairement visible sur la courbe de dégagement 

d’énergie apparent (Figure 1-8) qui va devenir négatif une fois l’injection débutée 

(SOI). 

� L’auto-inflammation : Cette phase est caractérisée par un délai entre le début de 

l’injection et le début de la combustion : zone I sur la Figure 1-8. Une fois que le 

carburant injecté est vaporisé et se trouve dans des conditions thermodynamiques 

propices, un phénomène d’oxydation du carburant apparait. 
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� La flamme de prémélange : Cette phase est clairement identifiable sur la Figure 

1-8 : Zone II. Dans le cas d’une combustion Diesel cette flamme n’est pas 

caractérisée par un front de flamme mais par une multiplication des sites d’auto-

inflammation dans le volume du spray. Cette multiplication de sites va s’effectuer 

jusqu'à la consommation complète du mélange carburant vapeur et gaz admis 

prémélangés. L’intensité de cette combustion en masse est fonction du délai d’auto-

inflammation pendant lequel une partie du carburant vapeur et des gaz admis se sont 

mélangés. Cette phase est contrôlée par la chimie, c’est en effet les temps 

caractéristiques de la chimie qui sont ici limitants.  

� La flamme de diffusion : Cette phase est identifiée sur la Figure 1-8 : Zone III, et 

correspond exactement à la phase considérée dans le modèle de Dec : Figure 1-9. 

L’apparition de cette flamme de diffusion débute juste après l’auto-inflammation. 

Lors de cette phase le carburant vaporisé va brûler dans la zone périphérique du 

spray où les conditions de richesse et de température sont propices à la combustion. 

Cette phase est contrôlée par le micro mélange entre l’air et le carburant vapeur et 

les temps caractéristiques de la chimie sont généralement considérés très faibles 

devant le temps caractéristique de micro-mélange. En modélisation, l’hypothèse 

d’une chimie infiniment rapide est généralement admise pour cette phase.  

� La phase d’expansion des gaz : Lors de cette phase, l’injection est terminée depuis 

quelques degrés vilebrequin et la majorité du carburant injecté a été consommée par 

la combustion ou est entrain de brûler en phase de combustion diffusive tardive. Le 

mouvement du piston entraine une détente des gaz qui vont se refroidir et 

s’homogénéiser dans la chambre. Au fur et à mesure de la détente et de la baisse de 

température la majorité des réactions d’oxydation va être gelée et les concentrations 

des polluants vont être conservées jusqu’à l’ouverture des soupapes d’échappement. 
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Figure 1-8 : Dégagement d’énergie apparent et pression cylindre caractéristiques d’une 

combustion Diesel conventionnelle en fonction de l’angle vilebrequin après le début de l’injection 

(aSOI). SOI : Start Of Injection, SOC : Start Of Combustion, I : durée entre le début de l’injection 

et le début de la combustion, II : phase de combustion prémélangée, III phase de combustion 

diffusive. 

 

Figure 1-9 : Modèle « phénoménologique de Dec » [65] utilisé pour la description du déroulement 

de la combustion Diesel conventionnelle à injection directe. 

Les différents polluants sont formés pendant les phases de combustion de prémélange et de 

diffusion. Les températures locales très élevées atteintes lors de la multiplication des sites 
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d’auto inflammation impliquent une forte création de NOx pour la phase de prémélange. De 

plus, aussi bien en phase de prémélange que de diffusion, les combustions dans les zones 

très riches entrainent la création de suies qui seront par la suite en partie oxydées dans une 

zone située au cœur du jet brûlant : Figure 1-9 de droite. Comme le montre le modèle 

conceptuel de Dec, la zone de prémélange existe tout au long de la durée de l’injection et 

c’est dans cette zone que les produits de combustion incomplète, comme le CO ou les HC, 

vont se former. On note également la création de NOx dans les zones très chaudes de la 

flamme de diffusion (Figure 1-9 de gauche). 

Les grandes problématiques ainsi que le fonctionnement du système support de cette étude 

ont été présentés. Nous allons maintenant présenter brièvement une des voies empruntées 

par l’ingénierie permettant de venir répondre aux problématiques soulevées précédemment : 

la simulation numérique. 

1.1.4 Les Outils Numériques au service de l’ingénierie 

Avec l’apparition des moyens de calcul de plus en plus puissants, de nouveaux outils sont 

mis à la disposition des ingénieurs. Ces outils couvrent une large gamme de domaines 

d’utilisation. Les principales familles, leurs utilisations ainsi que les problématiques qui en 

découlent, sont présentées ci-après. 

1.1.4.1 La Simulation dimensionnelle : 3D CFD / 2D / 1D 

Ce type de simulation couvre un domaine très large d’utilisation et de description des 

phénomènes physiques. Nous commencerons par brièvement présenter cet outil largement 

répendu dans l’industrie puis nous décrirons un peu plus en détail la modélisation de la 

combustion turbulente.  

1.1.4.1.1 Présentation de l’outil 

Le pivot historique de la modélisation numérique est la simulation dimensionnelle des 

phénomènes physiques. L’utilisation de cet outil se retrouve dans l’industrie au travers des 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  29 

simulations de crash, d’aérodynamique, de thermique, d’acoustique, mais aussi du process 

(emboutissage, plasturgie). L’objet est de résoudre les équations de description des 

phénomènes physiques, se présentant la plupart du temps sous forme d’équations aux 

dérivées partielles, en utilisant une discrétisation spatiale à travers un maillage de la 

géométrie. Ce type de simulation intervient majoritairement lors des phases de conception 

et permet de vérifier, voire de valider, les concepts. Cet outil permet de sécuriser le passage 

de jalons lors du développement de nouveaux concepts et limite fortement les modifications 

tardives dans les projets. Le développement de ces méthodes est motivé par une perpétuelle 

augmentation des demandes de performance aussi bien pour les produits que pour les 

process. Ce domaine de la simulation a atteint aujourd’hui un stade de forte maturité avec : 

� Une offre importante de logiciels proposés par de nombreux éditeurs, 

� L’incorporation de la simulation dimensionnelle dans les processus de conception et 

validation, 

� Un grand nombre d’ingénieurs et de techniciens formés à ces outils. 

Ainsi, la simulation de l’aérodynamique interne est devenue un outil indispensable pour le 

développement du GMP (Groupe Moto Propulseur) et plus spécifiquement de la chambre de 

combustion et de la ligne d’air. Cet outil permet d’accéder à des informations difficilement 

observables et mesurables comme les concentrations locales des différentes espèces 

chimiques présentes lors de la combustion. De même, la simulation des procédés 

d’élaboration et de fabrication est utilisée couramment pour optimiser le procédé que ce 

soit pour l’emboutissage, la forge, la fonderie ou encore les procédés d’assemblage. Ce type 

de simulation fait très régulièrement appel à différents phénomènes physiques couplé : 

fluide, mécanique, thermique, …etc. Ceci explique généralement la spécificité des logiciels 

ou les développements propres à chaque industriel.   

1.1.4.1.2 Modélisation de la combustion turbulente 

Au cours de cette étude plusieurs résultats de simulations 3D CFD ont été effectués à l’aide 

du code commercial FIRE. Ces simulations ont été réalisées dans un simple contexte 

d’utilisateur. Aucun travail sur le modèle de combustion utilisé n’a été réalisé.  
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1.1.4.1.2.1 Résolution des équations de la turbulence 

Les équations de Navier-Stokes [14], [15] permettent de décrire les écoulements turbulents 

dans un moteur à combustion interne. Ces équations sont basées sur les principes de 

conservation de la masse, de la quantité de mouvement ainsi que de l’énergie. Plusieurs 

méthodes de résolution existent et sont utilisées dans les différents logiciels. Ces approches 

de résolution sont : 

� L’approche DNS (Direct Numérical Simulation) est l’approche la plus détaillée. Elle 

consiste à résoudre entièrement le système d’équations locales. Cette approche est 

cependant très peu utilisée car très couteuse en moyen de calcul. Son utilisation 

dans un cadre industriel pour le cas d’un moteur à combustion interne est 

extrêmement rare, cette approche se cantonne généralement à des problématiques de 

recherche.  

� L’approche RANS (Reynolds Average Navier Stokes) se contente seulement de 

déterminer les grandeurs moyennes de l’écoulement. Cette simplification introduit 

de nombreux écarts entre les grandeurs moyennes obtenues et les grandeurs 

instantanées obtenues dans le cadre d’une simulation DNS. Cette approche est 

cependant la plus répandue dans les codes industriels en raison de sa facilité 

d’utilisation et des faibles moyens de calcul nécessaires à sa mise en oeuvre. 

� L’approche LES (Large Eddy Simulation) va se situer entre les deux approches 

précédentes. Cette modélisation aux grandes échelles permet de prendre en compte 

les grandes structures de l’écoulement modélise les phénomènes physiques aux 

échelles inférieures (modèle de sous-maille).  

1.1.4.1.2.2 Couplage avec un modèle de combustion 

Le modèle de flammelettes décrit par Peters [16], [17] peut être utilisé afin d’illustrer les 

méthodes de couplage entre les codes liés à la turbulence et les modèles de combustion. 

L’idée générale de ce type de modélisation est de transformer les équations 

tridimensionnelles en un système monodimensionnel basé sur un scalaire passif, en 

l’occurrence la fraction de mélange Z. Ce scalaire passif qui sera par la suite défini et 
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utilisé dans cette étude, permet de travailler dans un repère lié au front de flamme. Dans ce 

repère sont alors résolues les équations de conservation de l’énergie et des espèces.  

Les interactions entre les codes de calcul sont généralement les suivantes : 

a) Le taux de dissipation scalaire à la stœchiométrie ainsi que la pression sont extraits 

du code de turbulence (CFD), 

b) A l’aide de ces deux grandeurs les équations de flammelettes sont résolues de 

manière instationnaire dans le but de trouver les fractions massiques des différentes 

espèces considérées en fonction de la fraction de mélange, 

c) Ces fractions massiques sont ensuite réintégrées dans l’espace physique grâce à une 

fonction de densité de probabilité,  

d) Enfin la température locale est déduite à l’aide de la connaissance de la valeur des 

fractions massiques de chaque espèce ainsi qu’à l’aide de l’enthalpie locale donnée 

par le code CFD. 

Ceci n’est qu’un aperçu très minimaliste d’une technique de calcul permettant de résoudre 

les équations de la physique et de la combustion dans les approches dimensionnelles.  

Cependant, la simulation ne se limite pas à ce type d’outil très précis mais aussi très lourd 

en termes d’utilisation et de mise en œuvre. Un autre type d’outil en plein essor et très 

utilisé dans l’ingénierie va maintenant être présenté.  

1.1.4.2 La Simulation 0D Système 

La modélisation système communément appelée modélisation 0D, regroupe un large spectre 

de modèles qui sont généralement conçus à partir d’approches empiriques ou semi 

empiriques. La qualité de ce type de modélisation ne peut être dissociée du savoir faire, 

aussi bien dans les domaines numériques complexes, tels que la modélisation 3D CFD ou 

encore 2D/1D, que dans la qualité de la caractérisation du système à reproduire donc des 

essais le concernant. En effet, ces derniers vont servir à l’identification, l’apprentissage et 



32 

la validation des modèles. La complexité d’un modèle 0D varie en fonction du système à 

reproduire mais aussi de la prestation désirée. Le degré de complexité peut varier d’un 

modèle mathématique simple à un modèle phénoménologique incluant la physique des 

phénomènes au travers d’équations d’état ou de transport réduites. De plus, dans chacune 

des familles de modèle 0D il existe des niveaux de description qui sont fonction de la 

prestation requise. A titre d’exemple, concernant les modèles purement mathématiques il 

est possible de citer dans un ordre croissant de complexité, les modèles polynomiaux, les 

modèles LOLIMOT [18] ou encore les réseaux de neurones [19]. 

En lien étroit avec le domaine des essais, la modélisation 0D va permettre d’évaluer et 

d’analyser la prestation d’un système complexe mais aussi de contrôler le comportement de 

ce système au travers d’approches typées « Model Based Design ». Dans le secteur 

automobile l’application de ce type d’outils peut varier énormément en fonction du système 

qui est modélisé. Par exemple, dans le cas d’un modèle GMP (Groupe Moto Propulseur) les 

prestations regardées vont être la consommation, les émissions polluantes, le bruit ou 

encore les flux thermiques permettant de travailler ensuite sur des prestations véhicule 

comme la régulation de la climatisation. Les intérêts de ce type de modélisation vont être 

nombreux, avec particulièrement des temps de calcul qui sont d’aucune mesure 

comparables aux autres types de modélisation. Avec les progrès réalisés dans 

l’informatique, de nombreux modèles 0D ont des temps de simulation très proches du temps 

réel. On comprend bien là l’intérêt pour l’ingénierie, surtout dans une approche développée 

pour l’optimisation du système considéré. Un autre atout de ce type de modélisation est son 

approche multi-disciplines : mécanique, thermique, électrique,… et multi-échelless 

principalement en temps. 

Le principe de la modélisation système est la décomposition du macro-système considéré 

en plusieurs sous systèmes le constituant. L’idée est de représenter chacun des éléments 

constitutifs du système le plus fidèlement possible selon le compromis temps de calcul / 

précision requise, et ensuite d’assembler les sous systèmes entre eux en prenant en compte 

toutes leurs interactions. La seconde phase, tout aussi cruciale que la construction du 

modèle, est la phase d’identification, de paramétrage et de calibration du modèle 

développé. Pour cette dernière phase, le savoir faire et la taille de la base de données, aussi 
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bien numérique (3D/2D/1D) qu’expérimentale, va prendre tout son sens. La calibration du 

modèle global se fera soit en validant chaque sous système indépendamment, soit en 

validant globalement le macro-système, soit idéalement en faisant les deux. 

1.1.4.2.1 Modélisation Système : Un enjeu majeur pour l’industrie automobile 

La modélisation système est donc un outil d’ingénierie formidable, particulièrement dans le 

domaine automobile qui regroupe un nombre très important de disciplines. Aujourd’hui 

l’automobile fait face à de grandes évolutions liées principalement au contexte 

environnemental mondial mais aussi à la multiplication de la diversité d’offres sur le 

marché. En effet les principales problématiques sont : 

� Les exigences fonctionnelles sont de plus en plus sévères. Cette sévérité est induite 

en particulier par les différentes normes mais aussi par les attentes clients qui sont 

de plus en plus importantes. En effet, aujourd’hui, un véhicule est évalué non 

seulement sur son design ou ses performances, mais aussi sur des prestations telles 

que la vie à bord, la fiabilité, le plaisir de conduite,…  

� La complexification du produit automobile par, entre autre, la multiplication des 

modes de propulsion ou l’explosion de l’électronique, 

� L’offre, qui obligatoirement tend à se diversifier de par la multiplication des 

segments clients. L’ingénierie doit répondre à des spécificités régionales (conditions 

climatiques par exemple) avec une même base de véhicule et doit permettre 

d’atteindre des prestations équivalentes, 

� Les contraintes liées à l’ingénierie : qui sont principalement les délais, 

l’organisation des développements, la recherche de productivité,… 

Pour ce dernier point, l’intérêt de l’introduction d’outils d’aide tels que la modélisation 0D 

système va être de premier ordre. Ces outils vont permettre à l’ingénierie de répondre à 

l’équation : complexification du système en fonction des délais de développement.  

Les projets de développement sont systématiquement organisés à l’aide d’un processus en 

« V ». Ce processus consiste à décomposer un macro-système complexe tel qu’un véhicule 



34 

en sous systèmes de complexité moindre. La décomposition de ces sous systèmes est 

généralement faite en terme de fonctionnalité. Et chacun des sous systèmes est évalué en 

termes de performances propres, tout en gardant un lien avec le macro-système. L’intérêt de 

la modélisation système est bien visible dans ce type de processus ou chaque sous système 

pourra être modélisé et évalué dans un simulateur global représentant le macro-système. 

Cet outil permettra, de plus, de très rapidement vérifier la pertinence de l’architecture du 

système, voire de la modifier dans des délais très courts et dès le début du cycle de 

développement. L’utilisation de la modélisation 0D sera donc pertinente aussi bien dans les 

phases de spécification, de conception, de mise au point, et de validation, avec des niveaux 

de modélisation 0D différents en fonction des connaissances acquises et des besoins à 

chaque phase du projet. 

1.1.4.2.2 Modélisation Système : Les principales problématiques 

Le regain d’intérêt pour la modélisation système va de pair avec l’apparition de nouvelles 

problématiques la concernant. Il va être possible d’en lister quelques unes.  

Tout d’abord, le large spectre d’utilisation de la simulation 0D dans le domaine de 

l’ingénierie implique une connaissance accrue des différentes disciplines utilisées pour la 

modélisation qui interagissent entre elles. Aujourd’hui le développement et l’utilisation 

d’un modèle 0D nécessite des connaissances dans des domaines de la physique aussi variés 

que la mécanique, la chimie, la thermique, l’électronique, ... mais aussi dans des domaines 

des mathématiques comme par exemple l’optimisation ou les statistiques. Ceci explique 

pourquoi la construction et le déploiement de tel outils nécessite de mettre en commun 

l’expertise de nombreux secteurs de l’ingénierie.          

La modélisation 0D est une discipline en plein essor qui, en plus des compétences 

disciplinaires auxquelles elle fait appel, nécessite de travailler sur la traduction des 

équations de la physique en formalisme informatique permettant de manipuler les équations 

et les différents algorithmes d’intégration numérique de celles-ci.  

La bonne définition de la prestation requise par le modèle 0D va être de premier ordre dans 

son développement et son domaine d’utilisation. De nombreux travaux portent sur les 

techniques de réduction de modèles multidimensionnels qui sont guidés par les prestations 
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finales du modèle. A titre d’exemple, le niveau de prédictivité, donc de description 

phénoménologique, dans un modèle ne sera pas le même si celui-ci est employé à la 

caractérisation et la compréhension du fonctionnement du sous système modélisé ou 

seulement utilisé dans un processus de commande de celui-ci.  

La simulation numérique, et plus particulièrement la simulation système, intervient donc à 

différents niveaux et à différents stades du processus d’ingénierie. Pour un même sous-

système ou composant, de nombreux métiers peuvent faire appel à la simulation 0D mais 

dans des optiques différentes, avec des modèles différents et à différentes phases du 

développement du composant. Tout l’enjeu est donc d’assurer une cohérence entre les 

modèles, il doit donc nécessairement exister une continuité entre l’évolution du produit et 

celle des modèles associés.  

Pour le secteur automobile, le développement du contrôle et de la mise au point moteur est 

crucial afin d’optimiser, en fonction des prestations, les niveaux d’émission de polluants et 

la consommation de carburant. Une des voies de développement d’outils d’aide à la mise au 

point est basée sur des modèles de moteurs 0D-1D. Le développement des modèles en 

termes de précision et de temps de calcul a un impact direct sur la performance de la mise 

au point du moteur et sur la maîtrise des coûts de développement.  

Pour toutes ces raisons, le développement d’outils de modélisation 0D-1D peut conduire à 

des résultats intéressants afin de répondre à la problématique du développement moteur. Il 

est cependant nécessaire de trouver l’équilibre optimal entre le temps de calcul et la 

précision des modèles, en vue d’améliorer l’efficacité de la R & D. Toutes ces 

problématiques expliquent l’intérêt porté pour la présente étude. Les tenants et aboutissants 

du travail proposé ici et son intégration dans une réalité industrielle vont maintenant être 

explicités. 
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1.2 Objectifs et Structure de l’Etude 

1.2.1 Objectifs de cette étude 

Le chapitre précédent a souligné les problématiques et les défis que les moteurs modernes 

doivent relever. L’approche qui consiste à utiliser des outils d’aide, et en particulier la 

modélisation, a un fort intérêt en termes de réduction des temps de développement et des 

coûts associés. Une des voies de réduction des émissions polluantes passe par le contrôle 

optimal de la combustion. De cette façon, la quantité de polluants à traiter sera la plus 

faible possible, les systèmes de post-traitement seront donc de plus petite taille et moins 

couteux.     

La présente thèse portera sur la modélisation 0D/1D du déroulement de la combustion dans 

un moteur Diesel. Les principaux axes de travail s’effectueront selon les points suivants : 

� La modélisation des phénomènes physiques se produisant dans la chambre de 

combustion. L’accent sera mis sur une description fine de la phase de combustion de 

prémélange ainsi que l’impact des stratégies d’injection multiple. Ce travail est 

crucial afin d’assurer la prédictibilité des modèles pour toute la plage de 

fonctionnement moteur et donc la qualité de la mise au point moteur qui en 

découlera, 

� La maîtrise du temps de calcul des modèles, ce qui assure l’attractivité et l’efficacité 

de l’approche par modèles plutôt qu’une approche entièrement expérimentale, 

� Le compromis entre la précision des modèles et la corrélation expérimentale requise 

pour atteindre un niveau de précision requis. De nombreux modèles se basent sur 

des recalages expérimentaux afin d’allier précision du modèle et temps de calcul 

réduit. Cette étape introduit des coûts ainsi que du temps de développement 

supplémentaire. 

Ce travail de recherche est axé sur la meilleure description phénoménologique possible de 
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la combustion Diesel conventionnelle. Cette description pourra par la suite être étendue aux 

problématiques de combustions homogènes, quelques perspectives seront présentées dans 

ce sens. Ce travail se focalise sur la phase de combustion, ce qui signifie que les 

problématiques de flux gazeux entrant et sortant du cylindre n’ont pas été explorées, seules 

les phases lors desquelles les soupapes sont fermées ont été considérées. 

1.2.2 La Structure de la thèse 

Le présent document a été organisé en deux parties principales, 

Modélisation 0D de la combustion Diesel : La première partie technique de ce travail de 

thèse portera sur la modélisation 0D de la chambre de combustion. Cette partie est 

composée de plusieurs séquences qui sont les suivantes : 

La première séquence présente l’étude bibliographique effectuée sur les modèles de 

combustion dédiés aux applications automobiles. Les principales structures et approches 

adoptées par les modèles sont détaillées. Les avantages et les limites de chacun des modèles 

exposés sont analysés au regard de la problématique d’utilisation dans un processus de mise 

au point moteur.   

Dans la seconde séquence nous nous efforcerons de détailler le cheminement ayant aboutit 

à la construction du modèle 0D de chambre de combustion présenté dans cette étude. 

Chaque sous modèle est alors détaillé et confronté à l’existant. Ces sous modèles, qui 

permettent de décrire les phénomènes physique ayant lieu lors d’une combustion Diesel 

conventionnelle à injection directe, seront dans la plupart des cas validés sur des données 

expérimentales ou numériques.  

La troisième séquence portera sur l’utilisation du modèle développé. Le travail spécifique 

de calibration des paramètres ainsi que le choix des essais utilisés pour la calibration est 

détaillé dans ce paragraphe. Pour finir, les résultats du modèle pour toute la plage de 

fonctionnement moteur sont comparés à des résultats expérimentaux issus d’essais réalisés 

sur un moteur Diesel récent.     
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Modélisation 1D de la combustion Diesel : la deuxième partie technique de la thèse est 

consacrée à la modélisation quasi-dimensionnelle de la combustion Diesel. Cette partie est 

divisée en plusieurs séquences qui sont :  

La première séquence de cette seconde partie est consacrée à l’étude de l’existant. Une 

étude bibliographique des modèles n-zones ou quasi-dimensionnels est réalisée afin 

d’introduire les performances de ce type d’approche dans une perspective de modélisation 

fine de la combustion.  

La seconde partie de ce chapitre permet la description du modèle proposé. Cette description 

commencera par le principe choisi afin de décrire les différents volumes de contrôle 

permettant la résolution des équations de conservation dans une approche 

monodimensionnelle. Ces équations de conservation permettent de décrire les évolutions 

des grandeurs principales du spray Diesel dans les volumes de contrôle. Un modèle de 

combustion est ensuite développé et utilisé afin de prédire l’évolution de ces grandeurs 

pour un jet dans des conditions de réaction. Enfin ce modèle de jet brûlant est introduit 

dans un modèle de chambre de combustion Diesel. Pour chacunes de ces étapes, des 

validations intermédiaires sont effectuées afin de garantir la bonne description des 

grandeurs influentes du jet. 

La troisième séquence est entièrement consacrée à une étude paramétrique ainsi qu’aux 

premiers résultats obtenus par le modèle quasi-dimensionnel développé. Ces résultats sont 

comparés à des essais expérimentaux déjà utilisés et présentés lors de la validation du 

modèle 0D.  
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Chapitre 2 
La modélisation 0D de la Combustion Diesel 
Conventionnelle : Prise en Compte de 
l’Influence des Nouvelles Technologies sur 
le Déroulement de la Combustion 
Ce chapitre décrit les travaux effectués dans le cadre de la modélisation zéro-

dimmentionnelle de la combustion Diesel conventionelle.    

2.1 Etude et Analyse de l’Existant 

Cette première séquence propose une synthèse bibliographique des différents modèles 0D 

de combustion Diesel les plus couramment cités. La description thermodynamique de la 

chambre de combustion avec les différents phénomènes de transfert de masse et de chaleur 

est reportée en Annexe 1. 

2.1.1 Modèle 0D de Combustion Diesel Conventionnelle à Injection 
Directe 

Les modèles de combustion dans les moteurs à allumage par compression se distinguent des 

modèles de combustion dans les moteurs à allumage commandé par un nombre beaucoup 

plus important de phénomènes physiques et chimiques intervenants tout au long d’un cycle. 

La présente analyse bibliographique se focalise uniquement sur la modélisation des 

phénomènes rencontrés lors du déroulement de la combustion Diesel.  

Dans la littérature il existe de nombreux modèles zéro dimensionnel de moteur à allumage 

par compression [49], [50], [51], [52], [53], [54]. Les paragraphes suivant décrivent de 

façon non exhaustive certains de ces modèles. La Figure 2-1 donne une vue d’ensemble de 

cette liste de modèle. Cette liste n’a pas la prétention de tous les présenter mais seulement 
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de donner un aperçu des modèles les plus couramment cités et utilisés. Il est possible de 

distinguer ces modèles en fonction de leur degré de complexité, allant du modèle purement 

mathématique qui n’incorpore aucune description phénoménologique en dehors de la 

thermodynamique des gaz présents dans la chambre, jusqu’à des modèles multizones très 

détaillés prenant en compte l’ensemble des phénomènes impactant la combustion.  

 

Figure 2-1 : Hiérachisation des modèles de combustion Diesel 0D présentés dans l’étude 

bibliographique réalisée pour ce travail. 

2.1.1.1 Modèle de Combustion Mathématique 

Le principe de ce type de modèle est de réduire l’ensemble des phénomènes physiques et 

chimiques dans un nombre restreint d’équations explicites. L’idée générale est d’écrire 

l’évolution de la fraction de gaz brûlés en fonction de l’angle vilebrequin. Il existe pour 

cela plusieurs fonctions mathématiques qui sont soit du type loi polynomiale, soit du type 

cosinus, mais la plus connue est la loi de Vibe, et dans le cas particulier de la combustion 

Diesel, la double phase de Vibe [55]. 

Avec cette approche, la variation de la fraction de gaz brûlée ou le dégagement d’énergie 

dû à la combustion, s’écrit très simplement comme la somme de deux phases de Vibe, une 

pour chaque type de combustion (Prémélange/Diffusion). 

La phase de Vibe se présente comme une distribution sur la durée de combustion θ∆  de 

l’énergie totQ  contenue dans le carburant au rendement de combustion près. On peut donc 
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écrire pour l’ensemble de la combustion Diesel :  

 pre diftot
dQ dQdQ

d d dθ θ θ
= +  Eq. 2.1 

Où le dégagement d’énergie lié à la combustion de prémélange s’écrit : 

 ( ) ( )1. 1
. . . .exp .pre prepre pre m mpre

tot pre

a mdQ
f Q y a y

dθ θ
++

= −
∆

 Eq. 2.2 

Et le dégagement d’énergie lié à la combustion de diffusion s’écrit : 

 ( ) ( ) ( )1. 1
1 . . . .exp .dif difdif dif m mdif

tot dif

a mdQ
f Q y a y

dθ θ
++

= − −
∆

 Eq. 2.3 

Avec, 

� θ , l’angle vilebrequin, 

� θ∆ , la durée de la combustion, 

� 0y
θ θ

θ
−=
∆

, l’angle réduit, 

� 0θ , l’angle vilebrequin de début de combustion, 

� [ ]0,1f ∈ , la fraction de prémélange, qui représente la quantité de carburant qui va 

brûler en phase prémélange sur l’intervalleθ∆ ,  

� prea et difa , coefficient de la phase de prémélange et de diffusion, 

� prem et difm , le facteur de forme de la phase de prémélange et de diffusion. 

Jaine [57] a démontré le très faible niveau de prédictivité de ce type de modèle qui va 

nécessiter un recalage systématique des paramètres en fonction du point de fonctionnement 

moteur. Cependant ce type de modèle s’avère être très économique en terme de temps de 

calcul et va donc pouvoir être utilisé pour développer les stratégies de contrôle moteur. Les 

modèles utilisés aujourd’hui dans le contrôle embarqué sont généralement des modèles 
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moyens [58], et l’une des utilisations possible des modèles purement mathématiques 

consisterait à remplacer les modèles moyens en embarquant la cartographie des paramètres 

liés au modèle de Vibe. 

Avantages Inconvénients Utilisation Possible 

+ Temps de Calcul : modèle 
temps réel 
+ Facilité d’utilisation et de 
mise en œuvre 

- Représentativité physique 
inexistante 
- Identification pour chaque 
point de fonctionnement 
moteur 

_ Outil pour le contrôle 
moteur 

2.1.1.2 Modèle de Combustion à Turbulence Simplifiée 

Contrairement aux modèles purement mathématiques, l’objectif des modèles de combustion 

à turbulence simplifiée est de proposer une approche basée sur la modélisation de certains 

phénomènes physiques. Celle-ci permettra d’obtenir un certain niveau de prédictivité dans 

le cas de variations paramétriques des grandeurs d’entrée de la simulation. La principale 

hypothèse est de considérer toutes les grandeurs intensives (pression, température, 

concentrations) homogènes dans la chambre. La validité de cette hypothèse est bien 

entendu très discutable dans le cas de la combustion Diesel. Cependant dans le but de se 

rapprocher de la réalité, ces modèles font intervenir de nombreux sous modèles pour décrire 

les différents phénomènes influant sur le déroulement de la combustion. C’est généralement 

la définition du compromis temps de calcul / prédictivité, qui conditionne le nombre de 

sous modèles pris en compte. De plus chaque sous modèles a des degrés de complexité 

différent selon les états que l’on souhaite connaitre. Les phénomènes les plus souvent 

modélisés sont : 

� La vaporisation du carburant injecté, 

� Le délai d’auto-inflammation, 

� La turbulence, 

� Les différentes phases de la combustion Diesel. 
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2.1.1.2.1 Approche de Chmela et al. [59], [60]  

Chmela et ses co-auteurs ont proposé plusieurs travaux dans le but de modéliser la 

combustion Diesel. La première version de ces travaux [59] ne distingue pas les différentes 

phases de combustion et décrit le dégagement d’énergie seulement à l’aide d’une 

combustion de diffusion. Par la suite, en raison des limitations de cette approche dans les 

cas moteur faible charge ou même charge partielle, Chmela propose une modélisation de la 

combustion [60], qui distingue la part de carburant qui sera consommée par la phase de 

prémélange et celle consommée par la phase de diffusion. De plus il introduit un modèle de 

vaporisation, ainsi que de délai chimique d’auto inflammation en plus du sous modèle de 

turbulence simplifié.  

L’écriture de son modèle de combustion sous forme de système d’équations différentielles 

donne :  
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 Eq. 2.4 

Avec, 

� ,carb vm , ,carb lm  la masse de carburant vapeur et la masse de carburant liquide injecté à 

l’instant t, 

� ,b prem , ,b diffm , la masse de carburant brûlé en phase de prémélange et en phase de dif-

fusion, 

� T , la température dans la chambre de combustion,  

� V , le volume de la chambre de combustion, 

� k , la densité d’énergie cinétique turbulente, 
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� [ ]0,4jF ∈ , les différentes fonctions qui sont soit des fonctions empiriques, soit des 

fonctions directement dérivées des équations de transport simplifiées. Celles-ci 

contiennent les différents paramètres à identifier et à calibrer. 

La variation de masse brûlée totale s’écrit : 

 , ,b pre b diffb
dm dmdm

d d dθ θ θ
= +  Eq. 2.5 

L’auto inflammation est un phénomène lié au moteur à allumage par compression. Dans 

cette approche zéro-dimensionnelle l’auto inflammation est déterminée en comparant 

l’intégrale de l’inverse d’un temps caractéristique et un seuil. Chmela écrit le temps 

caractéristique à l’aide d’une loi d’Arrhenius qui est fonction de la pression, de la 

température et de la composition dans la chambre. L’approche pour modéliser les délais 

d’auto inflammation à l’aide de lois d’Arrhenius sera explicitée plus en détail dans le 

paragraphe 2.2.7.2. 

Avantages Inconvénients Utilisation Possible 
+ Temps de Calcul 
+ Description de certains 
phénomènes physiques 
+ Facilité d’utilisation et de 
mise en œuvre 
+ Capacité d’interpolation 
entre points de 
fonctionnement moteur 

- Non prise en compte 
nouvelles technologies : 
Multi-injection / Combustion 
Diluées 
- Extrapolation peut fiable 

_ Outil pour la conception 

2.1.1.2.2 Approche de Barba et al. [61] 

L’approche de Barba est très proche de celle développée par Chmela avec la représentation 

des deux phases caractéristiques de la combustion Diesel. Barba [61] choisit de prendre en 

compte l’influence de la vaporisation du carburant, du délai chimique d’auto inflammation 

et de la turbulence sur le dégagement d’énergie. La vaporisation du carburant est modélisée 

à l’aide d’une loi simple en d² et le mouillage parois par une partie du carburant liquide est 

également pris en compte. Un modèle de mélange entre le carburant vaporisé et l’air est 

également introduit. Ce modèle suppose qu’avant le délai d’auto inflammation les gaz 

environnants sont entrainés dans une zone de prémélange qui est supposée sphérique. La 

modélisation de la combustion de prémélange est basée sur cette schématisation de 
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l’entrainement des gaz environnants dans le spray (Figure 2-2) et sur la prise en compte 

d’une compétition entre deux modes de combustion. Le premier mode est contrôlé par la 

propagation d’un front de flamme (Figure 2-2 4)) et le second traduit la diminution du 

carburant disponible dû à la multiplication des sites d’auto inflammation dans la zone de 

prémélange (Figure 2-2 5)).  

 

Figure 2-2 : Description de l’évolution de la zone de prémélange et de la combustion de associée au 

cours du temps selon Barba et al [61]. 1) Introduction du carburant liquide dans la chambre. 2) 

Vaporisation du carburant et mélange avec les gaz environnants : initialisation de la zone de 

prémélange. 3)  Mécanisme d’entrainement d’air dans la zone de prémélange. 4) Auto 

inflammation et propagation du front de flamme : mode de combustion 1 en prémélange. 5) 

Multiplication des sites d’auto inflammation et consommation du carburant vapeur disponible : 

mode de combustion 2 en prémélange. 

L’écriture du modèle sous forme de système d’équations différentielles a l’allure suivante :  
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 Eq. 2.6 

Avec, 
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�  , 1b prem et , 2b prem , la masse de gaz brûlés liée à la phase de prémélange dans le mode 1 

et dans le mode 2. 

� [ ]0,5jG ∈ , les différentes fonctions qui sont soit des fonctions empiriques soit des 

fonctions directement dérivées des équations de transport simplifiées. Ces fonctions 

incluent les différents paramètres à identifier et à calibrer. 

La variation de gaz brûlé totale s’écrit : 

 , 1 , 2 ,min ,b pre b pre b difb
dm dm dmdm

d d d dθ θ θ θ
 

= + 
 

 Eq. 2.7 

Pour finir le modèle d’auto inflammation reprend le même principe que celui développé 

chez Chmela et décrit dans le paragraphe 2.2.7.2. 

Avantages Inconvénients Utilisation Possible 

+ Temps de Calcul 
+Description de certains 
phénomènes physiques 
+ Capacité d’interpolation 
entre points de 
fonctionnement moteur 
+ Prise en compte d’une 
zone de mélange 

- Non prise en compte 
nouvelles technologies : 
Multi-injection / 
Combustions très diluées / 
Combustions particulières 
type HCCI, PCCI. 
- Extrapolation peut fiable 
- Modèle de combustion 
prémélangée difficile à 
mettre en œuvre  
- Lacune dans la 
représentation de certains 
phénomènes 

_ Outil pour la conception 
_ Outil pour la mise au point 
dans la zone de 
fonctionnement forte charge 
du moteur 

2.1.1.2.3 Conclusion 

La description partielle des principaux phénomènes impactant la combustion par ces 

modèles leur confère une relative prédictivité [57]. Avec un temps de calcul très faible et 

une facilité indéniable pour leur mise en œuvre, ces outils sont utilisés dans le cadre de 

travaux de conception en permettant de décrire l’évolution de grandeurs, telle que la 

température maximum, dans des cas simple et bien connus. Les limites d’utilisation de ces 

modèles sont essentiellement liées à la non description de phénomènes tels que : 

� l’effet de l’EGR sur la combustion, 
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� l’impact de la multi injection et donc des stratégies de combustion associées, 

� des nouveaux modes de combustion tels que la combustion HCCI ou PCCI. 

2.1.1.3 Modèles de Combustion Multizone 

Le terme « multizone » désigne un modèle où le nombre de zone est déterminé à l’avance 

en opposition avec « n-zones » où le nombre de zone est dépendant de paramètres liés à la 

modélisation. La combustion Diesel est caractérisée par une très forte hétérogénéité de 

composition et de température dans la chambre, et la formation des émissions polluantes est 

intimement liée à ces propriétés locales. Le but principal des modèles multizones est donc 

de palier au manque de variables d’espace en modélisation zéro dimensionnelle. Cette 

approche est généralement choisie dans l’optique d’utiliser par la suite des modèles de 

polluant prédictifs. 

2.1.1.3.1 Modèle de combustion 5 zones : Maiboom et al. [62], [63] 

 

Figure 2-3 : Description des différentes zones utilisées dans le modèle de Maiboom. Les grandeurs 

caractéristiques du spray : angle, pénétration liquide et vapeur, longueur d’accroche de flamme, 

sont déduites des travaux de Siebers [66], [67], [68]. 

Le modèle proposé par Maiboom et al. [62] est directement inspiré de la phénoménologie 
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de la combustion Diesel décrite au travers du modèle conceptuel de Dec et Flynn [64], [65]. 

Dans ce modèle l’auteur introduit un sous modèle de jet s’appuyant sur l’approche 

développée par Naber et Siebers [66], [67], [68]. A l’aide des travaux de Siebers il divise le 

spray en zones caractéristiques qui vont permettre de décrire les différentes phases de la 

combustion Diesel (Figure 2-3). Une fois les zones identifiées, l’approche de Barba [61] est 

utilisée pour décrire les phases de combustion de prémélange et de diffusion.  

Ce modèle tend à s’approcher au maximum de la description du déroulement d’une 

combustion Diesel conventionnelle mais est limité dans les cas faible charge par la 

définition peu physique de la phase de combustion de prémélange. Comme pour les 

modèles précédents, on retrouve tous les sous modèles décrivant les différents phénomènes 

liés à la combustion Diesel. L’écriture de ce modèle sous forme de système d’équations 

différentielles donne :  
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 Eq. 2.8 

Avec :  

� 1,2,3,4,5i = , l’indice relatif à chaque zone du modèle, 

� u ,b , l’indice pour les gaz environnant (en dehors du volume de spray), et pour les 

gaz brûlés, 

� carbeta , les indices pour respectivement les masses de carburant et d’air entrainées 

dans chacune des zones du spray, 

� [ ]1,6jH ∈ , les différentes fonctions qui sont soit des fonctions empiriques soit des 

fonctions directement dérivées des équations de transport simplifiées. Ces fonctions 
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sont très proche dans leur écriture des fonctions [ ]0,5jG ∈ développées par Barba et al. 

[61] (Eq. 2.6). 

Avantages Inconvénients Utilisation Possible 

+Description de nombreux 
phénomènes physiques 
+ Description détaillée du 
spray Diesel 
+ Capacité d’interpolation 
entre points de 
fonctionnement moteur 
+ Prise en compte d’une 
zone de mélange 
+ Distinction spatiale entre 
la phase de prémélange et 
diffusion 

- Non prise en compte 
nouvelles technologies : 
Multi-injection / Combustion 
très diluées / Combustions 
particulières type HCCI, 
PCCI. 
- Modèle de combustion 
prémélangée difficile à 
mettre en œuvre  
- Limitations pour les 
combustions dans la zone 
faible charge 
- Paramétrage du modèle 
difficile 

_ Outil pour la conception 
_ Outil pour la mise au point 
dans les zones de 
fonctionnement forte et 
moyenne charge du moteur 

2.1.1.3.2 L’approche RK-model, [69], [70] 

Ce modèle développé par A.S. Kuleshov à l’Université de Moscou, est disponible en ligne 

[71]. Ce modèle propose une description géométrique fine du développement d’un jet 

Diesel dans une chambre de combustion. Dans la description de l’évolution du jet, le 

modèle prend en compte la géométrie de la chambre, et en particulier celle du bol, mais 

aussi l’impact du Swirl et de la paroi sur le spray. Avant l’impact paroi, le spray est divisé 

en trois zones caractéristiques (Figure 2-4) : 

� Le cœur du jet qui est considéré comme une zone très riche ou le carburant est sous 

forme liquide et vapeur, 

� Le nez du jet qui est aussi considéré riche,  

� Une zone pauvre entourant le cœur du jet.  

Lorsque le jet impacte la paroi, les trois zones précédentes coexistent mais vont avoir des 

dynamiques différentes. Il y a création d’une quatrième zone qui est une zone composée 

d’un mélange air/carburant qui se propagera le long des parois, qui aura donc des propriétés 

différentes des autres, surtout d’un point de vue vaporisation et entrainement d’air.  
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Figure 2-4 : Zones caractéristique d’un spray Diesel avant et après impact parois selon A.S. 

Kuleshov [69]. Zone 1 : zone riche représentative du centre du jet. Zone 2 : Nez du spray considéré 

riche et dont les dimensions sont données par le modèle. Zone 3 : zone de mélange air + carburant 

globalement pauvre. Zone 4 : impact liquide parois. Zone 5 : propagation du spray le long des 

parois, zone issue de la zone 1. Zone 6 : propagation du spray le long des parois, zone issue de la 

zone 2. Zone 7 : propagation du spray le long des parois, zone issue de la zone 3. 

Les deux phases de la combustion Diesel sont modélisées à l’aide d’une approche similaire 

à celle développée par Chmela [60]. Pour la phase de prémélange, la variation de masse de 

carburant brûlé est basée sur un temps caractéristique de combustion issu d’une loi 

d’Arrhenius et sur la masse de carburant disponible. Pour la phase de diffusion, la variation 

de masse de carburant brûlé est basée sur un modèle fréquentiel de mélange. Pour finir, le 

calcul de l’auto inflammation est déduit d’un temps caractéristique considérant une zone 

homogène et une équation de combustion à une étape. Le système d’équations 

différentielles lié à ce modèle est le suivant :  
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 Eq. 2.9 

Avec :  

� 1,2,3,4i = , l’indice relatif à chaque zone du modèle, 

� [ ]0,4jI ∈ , les différentes fonctions qui sont soit des fonctions empiriques soit des fonc-

tions directement dérivées des équations de transport simplifiées. Ces différentes 

fonctions incluent les paramètres à identifier et calibrer. 
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Les différents volumes des zones sont déduits d’hypothèses géométriques donc calculés à 

l’aide de l’angle du cône formé par le jet et de la pénétration maximum du jet obtenue avec 

une équation purement empirique similaire à celle employée par Siebers [66]. 

La limitation principale de ce modèle est le nombre très important de paramètres à recaler 

pour un moteur particulier. L’approche nécessite donc une très grande base de données 

expérimentale. Etant donné le niveau de détail de ce modèle, une fois validé sur un moteur 

particulier il parait très intéressant pour l’étude et le développement des différentes 

stratégies de combustion. Cette dernière remarque suppose que le modèle retranscrit bien 

l’effet de la multi injection qui n’est pas détaillé dans les différentes publications. 

Avantages Inconvénients Utilisation Possible 
+Description de nombreux 
phénomènes physiques 
+ Description détaillée du 
spray Diesel 
+ Prise en compte fine des 
interactions Spray/Parois et 
Spray/Aéro interne. 
+ Capacité d’interpolation 
entre points de 
fonctionnement moteur 
+ Extension à la multi 
injection possible ? 

- Non prise en compte des 
combustions 
particulières type HCCI, 
PCCI. 
- Modèle de combustion très 
difficile à mettre en œuvre  
- Paramétrage du modèle très 
difficile 

_ Outil pour la conception 
_ Outil pour la mise au point 
dans les zones de 
fonctionnement moyenne et 
pleine charge du moteur 

2.1.1.3.3 Modèle DMC-0D [72], [73], [74], [75], [76] 

Dans leurs travaux, Mauviot et ses co-auteurs ont choisi de découper la chambre de 

combustion en deux zones distinctes. La zone de jet et une zone de gaz neutre composée 

des gaz environnants. Tout comme l’approche adoptée par Maiboom [62], Mauviot estime 

les dimensions de la zone de spray et le mécanisme d’entrainement des gaz à l’aide de 

l’approche développé par Siebers [66], [67]. Cependant, dans le cas présent, les auteurs 

prennent en compte une stratification en richesse dans la zone de spray. La distribution en 

richesse n’est pas réalisée en discrétisant le spray en zones géométriques mais à l’aide 

d’une approche basée sur l’utilisaion de fonctions de densité de probabilité (PDF). Le 

second apport de ce modèle est la prise en compte très fine des mécanismes chimiques au 

travers de la tabulation de plusieurs espèces repérées comme majoritaires. C’est l’utilisation 

combinée de la PDF et de cette tabulation qui permet de déterminer le taux de dégagement 
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d’énergie au cours du temps. L’intérêt d’un tel modèle réside aussi dans la prise en compte 

automatique du passage de la flamme de prémélange à la flamme de diffusion et il permet 

de modéliser des combustions dites froides ou les combustions homogènes grâce à la 

chimie détaillée. 

 

Figure 2-5 : Schéma du modèle développé par Dulbecco [76] dans le cas de deux injections. La 

seconde injection est totalement incluse dans la précédente et les mécanismes d’entrainement d’air 

se font de la zone des gaz ambiant vers la zone de spray i-1 et de la zone de spray i-1 vers la zone 

de spray i. La géométrie des zones de Jet est déterminée à l’aide des différents travaux de Siebers 

et al. [66], [67]. 

Cependant avec une telle approche qui n’utilise que des sorties du modèle de jet et de 

turbulence pour modéliser les mécanismes de vaporisation, entrainement d’air et micro-

mélange, il est possible de s’interroger sur la validité du modèle développé par Siebers. En 

effet Jaine [57] et Dronniou [34] ont mis en avant les problématiques associées au modèle 

de jet développé par Siebers dans les cas transitoires rencontrés dans les moteurs et 

principalement dans les cas d’injections multiples avec des injections de très courte durée. 

De plus aucune modélisation de l’impact parois n’a été réalisée, ce qui peut être 

problématique pour la modélisation de la combustion associée à certains motifs d’injection. 

Dulbecco [74], [75], [76] a développé une première approche très intéressante pour la prise 

en compte de la multi injection avec les interactions entre les différents jets et l’impact sur 

le mélange air-carburant dans chaque zone (Figure 2-5).  
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La forme du système d’équations différentielles développé par Mauviot et repris par 

Dulbecco est le suivant :  
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 Eq. 2.10 

Avec, 

�  ,a s, pour les gaz environnant entrainés dans le volume du spray,  

� esp, pour les espèces identifiées comme majoritaires lors de la combustion et qui 

sont au nombre de 8, 

� � �2,Z Z′′ , la variance et la valeur moyenne de la fraction de mélange image de la ri-

chesse, 

� [ ]0,5jJ ∈ , les différentes fonctions qui sont soit des fonctions empiriques soit des fonc-

tions directement dérivées des équations de transport simplifiées. 

Ce modèle est très bien adapté au développement des stratégies de combustion, 

principalement dans le cadre de transitions entre les modes pseudo-HCCI et Diesel 

conventionnel. Avec une étude approfondie du modèle de spray en s’inspirant des travaux 

réalisés entre autre par Musculus et al. [77] et de l’approche développé dans le RK-model 

[69], [70], notamment pour les interactions jet-environnement, le modèle DMC-0D pourrait 

être un modèle de référence pour la mise au point des moteurs récents. 
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Avantages Inconvénients Utilisation Possible 
+Description de nombreux 
phénomènes physiques 
+ Description détaillée du 
spray Diesel 
+ Prise en compte fine d’une 
zone de mélange, 
+ Capacité à modéliser les 
combustions particulières 
type HCCI, PCCI, 
+ Prise en compte des très 
fort taux de dilution (EGR) 
+ Prise en compte des 
stratégies d’injections 
multiples 
+ Capacité d’interpolation 
entre points de 
fonctionnement moteur 
+ Confiance raisonnable 
pour l’extrapolation 
+ Transition automatique 
entre les deux phases de la 
combustion Diesel 
 

- Temps de calcul 
conséquent 
- Modèle de combustion 
difficile à mettre en œuvre : 
necessite l’utilisation 
d’outils particuliers 
(tabulation chimie 
complexe) 
- Paramétrage du modèle 
quasi inexistant 
- Non prise en compte 
interactions : Spray / 
Environnement (Parois + 
Aéro interne) 

_ Outil de recherche  
_ Outil pour la pré-mise au 
point de combustions 
particulières (type HCCI). 
Utilisé principalement pour 
le concept IFPEN : NADI  

2.1.1.4 Synthèse 

La liste des modèles présentés précédemment est non exhaustive et pourrait être complétée 

vu le nombre de travaux qui ont été réalisés à ce jour sur cette thématique de modélisation 

0D phénoménologique.  

Le tableau suivant (Table 2-1) reprend tous les modèles exposés préalablement permettant 

ainsi de comparer leur niveau de complexité. Dans ce tableau les modèles de combustion 

sont classés par nombre d’états représentés. Pour chaque modèle il faut rajouter les états 

relatifs au modèle thermodynamique de la chambre de combustion. Le tableau resence 

également le nombre de paramètres associés à chaque modèle. Ces paramètres peuvent être 

classés en deux catégories : 

� Banc : sont les paramètres propre à un moteur particulier. Ils peuvent être soit cons-

tants soit dépendants du point de fonctionnement (régime moteur, taux EGR, …). Ils 
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interviennent donc sous forme de constante, de cartographies ou de fonction à éta-

blir à l’aide d’une campagne d’essais sur banc moteur.  

� Init :  sont les paramètres pouvant être estimés à chaque début de simulation (ferme-

ture soupape) et qui sont donc dépendants des conditions initiales. 

Modèle 
Nombre 
d'états 

Etats Sorties 
Nombre 

de 
Paramètres 

Phénomènes 
physique pris en 

compte 

Niveau 
Prédiction 

Utilisation 
possible 

Vibe 0 / dQcomb 
Banc: 9 
Init: - 

Combustion Prémélange 
/ Diffusion 

/ _Contrôle Moteur 

Chmela 4 

mcarb,v 
k 

mb,pre 

mb,diff 

dQcomb 
dmvap 
Ecin 

Banc:8 
Init:3 

Combustion Prémélange 
/ Diffusion 

Vaporisation 
Auto Inflammation 

Turbulence 

+ 
_Conception / 

Dimensionnement 

Barba 5 

mcarb,v 
k 

mb,pre1 

mb,pre2 

mb,diff 

dQcomb 
dmvap 
Ecin 

Banc:11 
Init:3 

Combustion Prémélange 
/ Diffusion 

Vaporisation 
Auto Inflammation 

Turbulence 

++ 
_Conception / 

Dimensionnement 

RK-
model 

7 

mcarb,i  
i=1,2,3,4 

k 
mb,pre 

mb,diff 

dQcomb 

dmvap 
Ecin 

Vspray 

Banc:15 
Init: 6 + 

(Géométrie 
ex : bol) 

Combustion Prémélange 
/ Diffusion 

Vaporisation 
Auto Inflammation 

Turbulence 
Spray + Interactions 

Parois 

+++ 

_Conception / 
Dimensionnement 

_Mise au point 
pour les cas 

moyenne et pleine 
charge 

DMC-0D 12 

mcarb,v 
�2Z′′  
ma,s 

k 
mesp 

dQcomb 

dmvap 

Ecin 
Vspray 
Yesp 

Banc:4 
Init:4 

Combustion Prémélange 
/ Diffusion 

Vaporisation 
Auto Inflammation 

Turbulence 
Spray 

Chimie Détaillée 
Multi Injection 

++++ 

_Conception / 
Dimensionnement 

_Mise au point  
_Recherche 

Maiboom 14 

mcarb,i ma,i 

i=1,2,3,4,5 
k 

mb,pre 

mb,diff 

dQcomb 

dmvap 
Ecin 

Vspray 

Banc:11 
Init:4 

Combustion Prémélange 
/ Diffusion 

Vaporisation 
Auto Inflammation 

Turbulence 
Spray 

++ 

_Conception / 
Dimensionnement 

_Mise au point 
pour les cas 

pleine charge 

Table 2-1 : Classification des modèles 0D présentés en fonction de leur degré de complexité et du 

nombre de paramètres à identifier. 
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2.2 Description du modèle Proposé 

Cette séquence est dédiée à l’établissement des équations du modèle de combustion 0D 

proposé dans cette étude. Il y sera présenté les différents sous modèles utilisés permettant la 

description des phénomènes physiques et chimiques impactant le déroulement de la 

combustion Diesel Conventionnelle. 

2.2.1 Introduction et Présentation Générale 

Le modèle 0D développé dans cette étude doit répondre à un cahier des charges bien précis. 

Les différents développements ont été guidés par un compromis constant entre le temps de 

calcul et la précision. Ce travail a été motivé par l’introduction de modèles 0D 

phénoménologiques dans les outils d’aide à la mise au point (MAP) pour les moteurs Diesel 

récents. 

Le travail qui suit se base sur une étude bibliographique des différents modèles existants 

(paragraphe 2.1), et de leurs possibles utilisations en tant qu’outils d’aide à la mise au 

point. Suite à cette étude il a été fait le constat que peu de modèles permettent de simuler 

avec précision et dans un temps de calcul restreint les dégagements d’énergie pour toute 

une plage de fonctionnement moteur. Ces modèles présentent des lacunes principalement 

sur la description des combustions très diluées ou issues de motif d’injection particuliers : 

injections précoces ou encore Split-injections. La possible utilisation du modèle développé 

en tant qu’outils d’aide à la MAP implique que celui-ci doit être en mesure de simuler tout 

type de combustion Diesel conventionnelle, hors HCCI et PCCI, aussi bien en forte charge 

qu’au ralenti. Pour finir le modèle se doit de retranscrire l’impact des différents paramètres 

de réglage moteur tels que le phasage injection, la masse injectée, le nombre d’injections, 

ou encore le taux d’EGR, sur le dégagement d’énergie induit par la combustion. 

Le principe du modèle est présenté sur la Figure 2-6. La description de l’état 

thermodynamique de la chambre de combustion est basée sur à un modèle 

thermodynamique à deux zones décrit dans le paragraphe qui suit et en Annexe 1. Les 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  57 

différents sous modèles, permettant de décrire les phénomènes physico-chimiques mis en 

jeu, sont basés sur des modèles de la littérature qui pour certains ont été modifiés. Tout ces 

sous modèles seront présentés par la suite avec une phase de validation lorsque les données 

expérimentales ou numériques, généralement issues de calcul 3D, sont disponibles. Comme 

le montre la Figure 2-6, chaque injection conduit à la création d’une zone de réaction, ou 

zone de spray. La géométrie et la dynamique de cette zone de réaction sont décrites à l’aide 

d’un sous modèle de jet Diesel. Cette zone est le siège de la vaporisation du carburant 

injecté, son mélange avec l’air entrainé ainsi que la combustion associée. Les mouvements 

aérodynamiques moyens dans la chambre de combustion sont impactés par chaque 

injection. Les principales avancées de ce modèle se retrouvent dans l’écriture du 

dégagement d’énergie pour la phase de prémélange ainsi que dans la description et la prise 

en compte de la multi injection et plus particulièrement des interactions entre les zones.  

 

Figure 2-6 : Schéma synoptique du modèle développé dans le cas d’une stratégie à deux injections. 

Chaque zone de réaction est décrite à l’aide du sous modèle de Spray ainsi qu’à l’aide du modèle 

de vaporisation. Les sorties des sous modèles décrivant la zone de réaction ainsi que la turbulence 

sont les entrées du modèle de combustion. Le modèle de combustion inclus deux sous modèles 

permettant de décrire les deux phases de la combustion Diesel conventionnelle. La multi injection 

est prise en compte au travers du modèle de turbulence ainsi qu’au travers de la description des 

interactions entre les zones de réaction. 
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Les principales données d’entrées sont : 

� la cinématique du piston qui est donnée par les grandeurs géométriques et le régime 

moteur (Annexe 5),  

� la masse admise donnée soit par une estimation du débit au travers les soupapes en 

fonction de grandeurs relevées au banc moteur soit par le modèle de transvasement 

dans le cas d’un simulateur complet,  

� Le nombre de Swirl initial, sont évolution au cours du cycle sera détaillé dans le pa-

ragraphe 2.2.6.  

� Le taux d’introduction du carburant. Cette dernière entrée nécessite d’être connu 

avec précision afin de permettre une modélisation prédictive du dégagement 

d’énergie. 

La description macroscopique de la chambre de combustion s’effectue à l’aide des 

équations de la thermodynamique. Celles-ci sont détaillées en Annexe 1 et sont brièvement 

rappelées dans le paragraphe qui suit. 

2.2.2 Modélisation Thermodynamique de la Chambre de Combustion 
Diesel 

La modélisation de la chambre de combustion est basée sur l’application du premier 

principe de la thermodynamique des systèmes ouverts. Le système échange avec l’extérieur 

de l’énergie, sous forme de travail et de chaleur, mais également de la masse au travers des 

débits aux soupapes et des fuites. Le niveau de complexité choisi pour le présent modèle 

consiste en un modèle thermodynamique à deux zones. Le choix a été fait de travailler sur 

les gaz frais (air + carburant vapeur) et gaz brûlés (produits de combustion). L’utilisation 

d’une telle approche dans la modélisation de la combustion Diesel s’explique par le souhait 

de connaitre l’évolution de grandeurs telles que la température des gaz brûlés en vue d’une 

modélisation phénoménologique des émissions polluantes. Cette approche est utilisée 

principalement dans le cas de la modélisation des espèces telles que les NOx [30], [31] ou 
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encore les CO thermiques [32], [33]. Pour ce type de polluants les modèles dits 

phénoménologiques sont dérivés de schémas cinétiques complexes. L’impact d’une 

grandeur telle que la température est donc primordiale pour une bonne estimation des 

émissions. A noter que l’introduction d’un gradient de température dans la zone des gaz 

brûlés peut être envisagée pour une meilleure prédiction des polluants [24]. La formulation 

mathématique détaillée du modèle thermodynamique deux zones, applicable aussi bien pour 

les modèles d’analyse que pour les modèles prédictifs, est constitué d’un système de 7 

équations algébriques et différentielles. On retrouvera pour chaque zone une équation de 

conservation de l’énergie ainsi qu’une équation d’état, mais aussi une équation de 

conservation de la masse et du volume total. 

 

Figure 2-7 : Illustration du modèle thermodynamique deux zones avec l’approche gaz frais / gaz 

brûlés : illustration de la frontière réelle entre gaz frais (bleu) et gaz brûlés (jaune). 

Le developpement détaillé pour l’obtention du système d’équations différentielles régissant 

le système gaz dans la chambre de combustion est décrit en Annexe 1.  

La variation de température dans chaque zone est obtenue à l’aide du premier principe de la 

thermodynamique appliqué à un système ouvert :  
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( ) ( )( )

( ) ( )

,
,

,
,

0

1
. . .

.

1
 . . .

.

gf gf p gf j j gf gf gf k k gfgf
v gf

gb gb p gb j j gb gb gb k k gbgb
v gb

dT PdV dQ h dm u dm m dY u
m c

dT PdV dQ h dm u dm m dY u
m c

=

 = − + + − −

  
  = − + + − −
     

∑ ∑

∑ ∑
�������

 Eq. 2.11 

Avec, 

� P , la pression dans la zone donc la pression cylindre avec l’hypothèse de pression 

uniforme, 

� gfdV , gbdV  la variation de volume des gaz frais et des gaz brûlés, 

� L’indice j correspond aux différents débits : admission, échappement, fuites ou en-

core l’introduction du carbruant. L’indice k correspond aux différentes espèces 

comprises dans les mélanges de gaz frais et gaz brûlés, 

� Les différentes grandeurs thermodynamiques liées aux espèces, énergie interne spé-

cifique ku , l’enthalpie spécifiquekh , ainsi que la capacité calorifique à volume cons-

tant ,v kc , sont déduites des modèles polynomiaux en température disponibles dans la 

librairie CHEMKIN II [20] et issue des tables de JANAF [21]. 

Le terme ( ).k k i
dY u∑ est à expliciter dans le cas gaz frais / gaz brûlés. En ce qui concerne 

les gaz brûlés, ce terme est nul car le modèle thermodynamique suppose une combustion à 

richesse constante, ce qui implique qu’il n’y a pas de variation de composition dans la zone 

des gaz brûlés. Cette richesse, fixée initialement (fermeture soupapes) et qui ne varie pas 

dans le temps, implique que les produits de combustion sont connus par avance et que leur 

proportion ne varie pas. Dans le cas d’une injection directe l’introduction du carburant est 

supposée se dérouler uniquement dans la zone des gaz frais. Cela implique une 

modification de la température dans la zone par un changement de composition de celle-ci 

en plus de l’ajout de masse. Pour finir comme le montre la Figure 2-7, dans le cas d’un 

modèle thermodynamique à 2 zones, gaz frais / gaz brûlés, combdm  représente le débit de 

masse de gaz transférée depuis la zone des gaz frais vers la zone des gaz brûlés induit par la 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  61 

combustion. Ce débit interviendra dans les termes ( ).j jh dm∑  et ( ).u dm  en plus des 

débits admdm , echdm , fluitesdm , injdm , de chaque équation de variation de température. 

Les équations d’état sur les différentes zones, sachant que la pression est uniforme dans la 

chambre, s’écrivent :  

 
. . .

. . .
gf gf gf gf

gb gb gb gb

PV m r T

PV m r T

=
 =

 Eq. 2.12 

Avec, 

� gfm  et gbm , la masse totale dans la zone relative aux gaz frais et la zone relative aux 

gaz brûlés,  

� gfr  et gbr , la constante spécifique du mélange de gaz parfait présent dans les zones, 

De plus les trois équations suivantes sont obtenues en considérant la conservation de la 

masse et du volume : 

 
gf gbV V V= +  Eq. 2.13 

 
, , , , ,gf adm gf ech gf fuites gf comb carb l carb vdm dm dm dm dm dm dm= − − − + +  Eq. 2.14 

 
, , ,gb adm gb ech gb fuites gb combdm dm dm dm dm= − − +  Eq. 2.15 

Les termes ,carb ldm et ,carb vdm dans l’équation (Eq. 2.14) sont à expliciter à l’aide d’un sous 

modèle de taux d’introduction du carburant liquide et un sous modèle de vaporisation de 

celui-ci. Le système à 7 équations est donc obtenu à l’aide des équations (Eq. 2.11) à (Eq. 

2.15).  

A l’aide de l’équation des gaz parfait, on peut définir une loi de mélange pour le calcul 

d’une température moyenne dans la chambre de combustion : 

 
1

Vgf Vgb

gf gb

T
f f

T T

=
+

 
Eq. 2.16 
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Avec, 

� Vgff  et Vgbf , respectivement la fraction volumique de la zone des gaz frais et de la 

zone des gaz brûlés. 

Les différentes approches existantes afin de modéliser les pertes aux parois sont détaillées 

en Annexe 1. Dans la présente étude il a été fait le choix d’utiliser les travaux de Woschni 

pour les moteur Diesel à injection directe [40]. 

 ( ), . .p i i i i paroisQ h A T Tδ = − −  Eq. 2.17 

Avec, 

� iT et paroisT , respectivement la température du système gaz considéré et la température 

moyenne de la paroi en contact avec le système, 

� iA , la surface d’échange entre la zone i et les parois, 

� ih , le coefficient d’échange moyen qui varie au cours du cycle et qui regroupe géné-

ralement les transferts radiatifs et convectifs. 

Woschni propose donc pour ce coefficient d’échange : 

 ( )
0.8

0.2 0.8 0.53
1 2 0. . . u r

woschni p
r r

C T
h C B P T C V C P P

PV
− −  

= + − 
 

 Eq. 2.18 

Avec,  

� 
2. .

60
mot

p

N S
V = , la vitesse moyenne du piston en [m s] calculée à l’aide de la 

courseS  et du régime motN , 

� P , 0P , la pression cylindre dans le cas avec et sans combustion en 

[ 2kilo pound cm− ], 

� T , la température du système gaz considéré en [K ], 
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� uC etB , respectivement la cylindrée unitaire et l’alésage du moteur, 

� rT , rP et rV , respectivement la température, la pression et le volume dans un état de 

référence, souvent choisi comme l’état à l’instant de fermeture des soupapes 

d’admission, 

� woschniC , 1C et 2C , les constantes d’ajustement du modèle. 

Pour finir, le terme lié aux fuites (Eq. 2.14) et (Eq. 2.15) est ici choisi nul. La suite du 

travail va maintenant porter sur la description des sous-modèles inclus dans ce modèle 

thermodynamique de chambre de combustion (Figure 2-7). 

2.2.3 Modélisation du Taux d’Introduction du carburant  

 

Figure 2-8 : Synoptique du modèle de taux d’introduction dans le modèle complet de chambre de 

combustion 
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La modélisation de l’introduction du carburant liquide dans la chambre est essentielle pour 

obtenir une modélisation fine des mécanismes de combustion. Le taux d’introduction va 

avoir un effet prépondérant sur le développement du jet donc sur le macro-mélange entre 

l’air ambiant et le carburant vapeur, mais aussi sur les grandeurs de la turbulence. Le débit 

de carburant injecté n’étant pas mesuré sur moteur, il est nécessaire de caractériser chaque 

type d’injecteur et d’identifier la réponse de ce système haute pression à des commandes 

fournies par l’ECU (Engine Control Unit). Ce sous modèle a une part non négligeable dans 

la capacité du modèle complet à être prédictif. En effet les sorties de ce modèle font parties 

des entrées principales du modèle de chambre de combustion Diesel développé dans cette 

étude (Figure 2-8). La modélisation de l’évolution temporelle du taux d’introduction mais 

aussi de la vitesse du liquide au nez de l’injecteur est exposée dans les sous paragraphes qui 

suivent.  

2.2.3.1 Modèle de Débit Massique 

Dans cette partie deux voies de modélisation sont explorées. La première, purement 

mathématique, consiste à reconstruire l’allure générale du taux d’introduction du carburant 

à l’aide de fonctions mathématiques à paramétrer. La seconde est basée sur la réduction 

d’un modèle physique d’injecteur. Le choix entre ces deux voies de modélisation dépend 

principalement des données de validation disponibles lors de la construction du simulateur. 

2.2.3.1.1 Modélisation mathématique du débit hydraulique 

L’objectif de la modélisation est d’identifier le taux d’introduction du carburant en fonction 

de la pression rail et du temps d’activation de l’injecteur ou de la masse à injecter. La 

Figure 2-9 représente un taux d’introduction caractéristique pour un injecteur solénoïde 

décrit en Annexe 2. Ce débit hydraulique est obtenu pour une pression d’injection de 

1600bar et un temps d’activation de 950µs. 

Sur la Figure 2-9 On peut distinguer 4 zones caractéristiques : 

� La zone 1 qui correspond au temps de latence. Le signal électrique d’activation de 

l’injecteur ne conduit pas immédiatement à l’établissement d’un débit au nez de 
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l’injecteur. Un délai qui peut être considéré soit constant soit fonction de la pression 

d’injection est nécessaire pour mettre en mouvement l’aiguille de l’injecteur.  

� La zone 2 qui correspond à la montée en débit. Cette phase correspond à la levée 

progressive de l’aiguille et à la mise en mouvement de la colonne fluide de carbu-

rant. La progressivité de la monté en débit est principalement due à l’inertie de 

l’aiguille et de la pression exercée par le fluide sur celle-ci.  

� La zone 3 correspond à la configuration aiguille entièrement levée, c’est une phase 

dans laquelle le débit statique maximal est établit.  

� La zone 4 correspond à la phase de diminution brutale du débit due à la consigne de 

fin d’injection, elle débute après un délai qui correspond approximativement au 

temps de latence qui caractérise la zone 1. Cette phase correspond au temps qu’il 

faut à l’aiguille pour venir se repositionner sur son siège et obstruer l’arrivée de 

carburant. 

 

Figure 2-9 : Description des caractéristiques principales d’un taux d’introduction de carburant 

pour un essai à 1600bars et 950µs de temps d’activation dans le cas d’un injecteur solénoïde. Zone 

1 : Temps de latence, Zone 2 : Montée en débit, Zone 3 : Etablissement du débit hydraulique, Zone 

4 : Diminution du débit.  
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Le principe est de modéliser chaque phase décrite ci-dessus à l’aide de fonctions 

mathématiques connues. La phase 1 correspondant à la zone 1 de la Figure 2-9: lors de cette 

phase le débit injecté est nul, donc pourConsigne Latencet t t< < ,  

 , 0carb lm =ɺ  Eq. 2.19 

Avec,  

� Consignet , le temps repéré comme le début de la consigne d’injection, instant lors du-

quel l’ECU envoit le courant de consigne vers l’injecteur,  

� PLatence Latence rail Latencet a b= + , le temps de latence définit préalablement, Latencea  et 

Latenceb  sont à identifier à l’aide d’essais.  

La phase 2 correspondant à la zone 2 de la Figure 2-9 : la montée en débit doit être 

modélisée très finement pour cela il sera utilisé des polynômes d’interpolation d’Hermite. 

Les principales propriétés de ce type de polynôme sont de garantir le passage de celui ci par 

des points d’appuis. Ces polynômes garantissent de plus que la valeur de la dérivée en ces 

points est respectée. Cela est d’autant plus important que nous nous imposons des points de 

raccordement entre les différentes phases, pour lesquels les dérivées sont nulles. 5 points 

d’appuis ont été choisit, ce qui donne donc un polynôme de Lagrange ( )l t de degré 9.  

Pour 2Latencet t t< <  les polynômes d’interpolation d’Hermite du premier et second ordre de 

la forme :  

 

( ) ( )
( ) ( ) ( )

( ) ( ) ( )

21

22

1 . .

.

i
i i i

i

i i i

l t
h t t l t

l t

h t t l t

  ′′
= − −       ′ 


= −    

 Eq. 2.20 

Avec, 

� 1,2,...i n= , l’indice correspondant à l’ordre des polynômes, ici 9n = , 

� ( )il t , les polynômes fondamentaux de Lagrange. 
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Soit, if  et if ′  des valeurs définies par les points d’appuis et dérivées en ces points, alors : 

 ( ) ( ) ( ) ( )1 2
,

1 1

. .
n n

carb l n i i i i
i i

m W f h t f h t
= =

′= = +∑ ∑ɺ  Eq. 2.21 

Avec, nW  l’unique polynôme d’interpolation d’Hermite pour lequel, 

 ( )n i iW t f=  Eq. 2.22 

 ( )n i iW t f′ ′=  Eq. 2.23 

De plus, 

 
2

_

rail chambre
ref

rail ref chambre

P P
t t

P P

−=
−

 Eq. 2.24 

Avec, 

� _rail refP , la pression rail de référence, dans ce cas_ 1600rail refP bar= ,  

� reft , le temps de référence de la fin de la zone 2 relevé pour les essais réalisés à la 

_rail refP et considéré constant pour une pression d’injection donnée.  

La phase 3 correspondant à la zone 3 de la Figure 2-9 : est approximée par un débit 

constant, ce débit n’est caractérisé que par la pression d’injection, 

pour 2 Consigne Latencet t t t′< < + ,  

 
, 1600carb lm m=ɺ ɺ  Eq. 2.25 

Avec, 

� Consignet′ , le temps qui correspond à la fin de la consigne d’injection, 

� 1600mɺ , le débit mesuré sur banc d’injection pour l’essai à 1600 bars de pression rail. 

La phase 4 correspondant à la zone 4 de la Figure 2-9 : est modélisée par une évolution 

linéaire décrivant la chute du débit de façon brutale, pour Consigne Latencet t t′> + ,  
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 ( )( ), 1600 4carb l Consigne Latencem m a t t t′= − − +ɺ ɺ  Eq. 2.26 

Avec, 4a  un coefficient à calibrer. 

La prise en compte de l’influence de la pression d’injection sur le taux d’introduction se 

fait au travers d’un facteur correctif qui est appliqué sur la totalité du profil d’injection 

précédemment décrit. Ce facteur correctif est le suivant : 

 ( )
2

X X
Correct t t X

t

−= +  Eq. 2.27 

Avec, 
_

rail chambre

rail ref

P P
X

P

−= , le rapport entre l’écart de pression régnant dans la chambre de 

combustion et la pression rail de consigne et la pression rail de référence. 
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Figure 2-10 : Comparaison modèle-expérience pour plusieurs pressions d’injection et temps 

d’activation correspondant aux Essais 5, 8 11 et 14 décris dans la Table 2-2.  Vert : Consigne 

Injecteur, Noir : Taux d’introduction expérimental,  Bleu : Taux d’introduction simulé. Le taux 

d’introduction le plus important est obtenu pour l’essai 14 et mes différent taux d’introduction 

décroissent avec la pression d’injection.  
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Pression 
rail 

[bar] 250 500 800 1200 1600 

Temps 
Activation 

[ms] 0,45 0,6 0,85 0,45 0,6 1 0,45 0,75 1,2 0,5 0 ,85 1,5 0,6 0,95 2 

N° Essais [-] 1 2 3 4 5 6 7 8 9 10 11 12 13 14 15 

Table 2-2 : Matrice d’essais réalisés sur Banc injection afin de caractériser l’injecteur solénoïde 

décrit en Annexe 2.  

La Figure 2-10 donne les résultats de simulation et expérimentaux obtenus pour les essais 

5, 8, 11 et 14 de la Table 2-2 lorsque l’on applique le facteur correctif (Eq. 2.27).   

Etant donnés les processus de mise au point et de contrôle moteur, le pilotage de l’injecteur 

se fera en pression d’injection et quantité de carburant à injecter et non en pression 

d’injection et temps d’activation. Pour garantir la bonne masse injectée il a été choisi de 

déduire de ce modèle purement mathématique une cartographie du temps d’activation 

fonction de la pression d’injection et de la masse à introduire dans la chambre. 

La Figure 2-11 présente les résultats obtenus grâce au modèle d’injecteur présenté ci-

dessus. La masse totale injectée est obtenue simplement en intégrant le taux d’introduction 

simulé ,carb lmɺ  au cours du temps.  Cette figure permet de vérifier que pour un type 

d’injection la bonne masse injectée est obtenue. 

Ce type de modélisation permet de donner de bons résultats sur la masse totale injectée et 

des premiers résultats intéressants sur l’allure générale du taux d’introduction du carburant. 

Cependant une dérive de ce type de modèle va exister dans le cas d’injections très petites 

en masse avec une faible pression rail. Ce type d’injection est caractéristique des injections 

pilotes généralement utilisées dans des stratégies de MAP dans la zone d’utilisation du 

moteur dites de « dépollution »  (faibles régimes – faibles charges – forts taux d’EGR). 

C’est pour cette raison qu’une seconde voie de modélisation a été étudiée. 
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Figure 2-11 : Masse injectée totale en fonction de la pression d’injection pour les essais réalisés sur 

le banc de mesure du taux d’introduction (Annexe 2) et décris Table 2-2. Ronds Rouges : 

expérience, Etoiles Bleus : modèle. 

2.2.3.1.2 Réduction d’un modèle physique d’injecteur 

La ligne directrice de ce paragraphe est d’utiliser un modèle physique d’injecteur qui est 

validé sur des données expérimentales. Ce modèle servira ensuite de référence pour 

construire une cartographie du taux d’introduction du carburant en fonction du temps et en 

fonction des consignes qui sont, la pression rail et la masse à injecter. Pour obtenir ce 

modèle de référence il existe deux voies : 

� Soit le modèle sera développé sous LMS Imagine.lab AMESim (Figure 2-12), à 

l’aide des différentes bibliothèques relatives à l’hydraulique et à l’électronique, puis 

validé sur des essais réalisés sur banc injection. 

� Soit utiliser un modèle AMESim de l’injecteur complet donné par le fournisseur qui 

a été préalablement identifié et validé.  
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Figure 2-12 : Modèle physique d’injecteur sous AMESim pour le calcul du taux d’introduction du 

carburant. 

L’intérêt principal de cette approche par réduction de modèle physique est la grande base 

de donnée qu’il est possible de générer pour le taux d’introduction du carburant. La 

cartographie qui sera créée permet de balayer tout le champ d’utilisation de l’injecteur avec 

des niveaux de confiance élevés, en comparaison avec le modèle mathématique. De plus 

cette approche a l’avantage de fournir les différentes valeurs des coefficients de pertes de 

charge et de cavitation (aC  et vC ), qui ont été recalés en comparant les sorties du modèles 

avec des tests expérimentaux particuliers. Pour finir, dans le modèle mathématique les 

coefficients, aC  et vC , seront estimés une fois pour toutes, dans le cas présent ils peuvent 

évoluer en fonction de la pression dans le rail. Ceci permet de prendre en compte les effets 

de la cavitation (Figure 2-14). Ces coefficients seront utilisés dans le paragraphe 2.2.3.2 

pour estimer les grandeurs au nez de l’injecteur, principalement la section efficace et la 

vitesse. 

La Figure 2-13 donne des exemples de résultats pour le taux d’introduction par la méthode 

de réduction du modèle physique par des cartographies. La base d’apprentissage a été 
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construite avec 38 valeurs de temps d’injection, de 200 à 2000µs, et 28 pressions 

d’injection, de 200 à 1600 bars. Pour les deux résultats présentés ci-dessous l’erreur sur la 

masse injectée totale est de 0,26% soit 0,075mg pour l’injection a) et 0,038% soit 0,019mg 

pour l’injection b). A noter que l’erreur entre la mesure et le modèle peut être réduite par 

l’augmentation de la base d’apprentissage des cartographies. Cependant pour ne pas 

transporter des fichiers trop volumineux le compromis décrit ci-dessus parait suffisant. 

a) 

 

b) 

 

Figure 2-13 : Résultats du modèle réduit issus du modèle physique AMESim pour un injecteur 

Bosch Cri 2.5, 7 trous : d0=120µm (Piézoélectrique) et pour deux types d’injection : a) Multi-

Injection, pression rail 650bars, 3mg en pilote et 26mg en principale. b) mono Injection, pression 

rail 1600bars et 51mg.  Bleu : Taux d’introduction simulé, Noir : Taux d’introduction mesuré 

Cette approche sera donc par la suite choisie lorsque les cas le permettent aussi bien pour la 

modélisation 0D que pour la modélisation 1D (Chapitre 3). 

2.2.3.2 Modèle de Vitesse au Nez de l’Injecteur 

Afin d’obtenir un modèle de spray le plus prédictif possible il est nécessaire de connaitre 

précisément certaines données telle que la vitesse et la quantité de mouvement du carburant 

en sortie de l’injecteur. Pour cela il va falloir tenir compte des pertes de charge ainsi que de 

la cavitation (Figure 2-14) qui vont influencer très fortement ces données.  

Dans le cas théorique d’une absence de cavitation, la vitesse au nez de l’injecteur s’exprime 

en fonction du débit massique réel de l’injecteur (paragraphe 2.2.3.1) :  
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v
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=

ɺ
 Eq. 2.28 

Avec, 

�  ,carb lmɺ , le débit massique obtenu à l’aide des modèles décrit dans le paragraphe 

2.2.3.1, 

� ,carb lρ , la masse volumique du carburant considéré en [ 3kg m ], 

� 0S , la section géométrique du trou de l’injecteur. 

 

Figure 2-14 : Effet de la cavitation sur la section efficace en fonction de la différence de pression 

d’après Ming Jia et al. [78]. Cette figure donne les niveaux de fraction volumique de gaz dans un 

tube cylindrique pour deux différences de pression. 

Cette vitesse (Eq. 2.28) est déjà soumise aux pertes de charge au travers de la valeur 

supposée réelle du débit massique. Cependant comme le montre la Figure 2-14, la 

cavitation est un phénomène physique qui va impacter la section efficace de l’injecteur par 

la création de bulles de gaz le long des parois dans le trou de l’injecteur. La section 

effective est donc déterminée à l’aide de :  

 
0 .eff aS C S=  Eq. 2.29 

Avec aC  le coefficient de contraction de l’injecteur qui varie en fonction de la pression 
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d’injection (Figure 2-15). 

La vitesse réelle au nez de l’injecteur sera donc déduite de l’équation : 

 0
,  carb l

a

v
v

C
=  Eq. 2.30 

 

Figure 2-15 : Evolution des différents coefficients d’un injecteur particulier (d 0=267m et L/d=8)  

en fonction de la pression rail [79] : aC  coefficient de contraction, vC coefficient de vitesse et 

.d a vC C C= coefficient de décharge. 

La Figure 2-15 met en avant les effets potentiels de l’augmentation de la pression 

d’injection sur la cavitation avec une diminution du coefficient de contraction, et 

l’augmentation du coefficient de vitesse. Ceci traduit une diminution de la section efficace 

du trou de l’injecteur et donc une augmentation de vitesse à iso-débit. 

2.2.4 Modèle de Spray Diesel et Entrainement des Gaz dans la Zone de 
Réaction 

Une des entrées principale du modèle complet vient d’être caractérisée. Il convient 

maintenant de décrire les zones de réaction ainsi que leur dynamique. La Figure 2-16 

permet de situer les sous modèles de spray ainsi que d’entrainement d’air dans le modèle 

complet de chambre de combustion. 
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Figure 2-16 : Synoptique du modèle de spray et d’entrainement des gaz, dans le modèle complet de 

chambre de combustion 

La dynamique des sprays Diesel peut être décrite de la manière suivante, le carburant sous 

forme liquide pénètre dans la chambre de combustion à très haute pression. Très rapidement 

deux phases apparaissent et l’on distingue deux types de pénétration, la pénétration vapeur 

maximum et la pénétration liquide maximum. Comme le montre la Figure 2-17, la 

pénétration liquide atteint rapidement un maximum et se stabilise alors que la pénétration 

vapeur se dévellope bien plus en avant. Ceci s’explique par un phénomène physique 

généralement appelé Break-Up [82]. Lorsque le temps de Break-Up est atteint le carburant 

liquide entre dans la phase d’atomisation. Une fois cette phase atteinte, il existe, à une 

certaine distance du nez de l’injecteur, une distribution de taille de gouttes de carburant 

liquide. Ces gouttes, qui continuent à pénétrer, subissent ensuite plusieurs phénomènes 

physiques : l’atomisation secondaire, la coalescence et l’évaporation. Par la suite seul le 

troisième phénomène sera étudié (paragraphe 2.2.5). Finalement, l’expansion du jet 
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entraine des gaz ambiants par un phénomène de transfert de quantité de mouvement. Le 

mélange de gaz ainsi créé pénètre dans la chambre et occupe un certain volume qui 

correspond, dans le modèle de combustion décrit par la suite, à la zone de réaction.  

 

Figure 2-17 : Evolution de la pénétration liquide et vapeur pour différentes conditions d’après 

Pickett et al. [83]. Bleu : pénétration du nez du spray dans des conditions vaporisés et inertes, 

Vert : pénétration maximum dans les conditions non vaporisés, Rouge : pénétration du nez du 

spray dans des conditions réactives. 

L’hypothèse principale adoptée dans ce paragraphe consiste à considérer la géométrie d’un 

jet Diesel comme un cône parfait. Ceci implique en première approche de négliger l’impact 

de l’aérodynamique et des parois sur la géométrie du spray. Sans rentrer dans la finesse de 

la description de l’impact de telle ou telle géométrie de bol sur le spray, Bruneau [80] a 

montré que le volume d’un jet libre ou d’un jet ayant impacté une paroi perpendiculaire est 

sensiblement équivalent. L’impact parois va cependant avoir un effet non négligeable sur 

l’entrainement d’air et la combustion [81]. Ces interactions spray-parois seront étudiées 

plus en détail dans le Chapitre 3 relatif à l’étude monodimensionnelle des jets Diesel. De 

plus, l’influence de l’hypothèse d’un cône parfait sur le dégagement de chaleur pourra par 

la suite être corrigée par l’introduction de coefficients dépendant des grandeurs 

aérodynamiques ou géométrique.  

Hiroyasu et Arai [84] proposent un article de synthèse reprenant les quatre principaux 

paramètres servant à décrire un spray. Ces paramètres sont résumés sur la Figure 2-18. On 
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retrouvera : 

� la longueur de Break-up qui correspond à la longueur maximum du noyau liquide,  

� la pénétration du nez du spray qui est égale à la longueur de pénétration maximum 

du jet dans les conditions de vaporisation ou non, inerte ou réactive, 

� le SMD qui est le diamètre moyen des gouttes,  

� l’angle de spray.  

Malgré de nombreux travaux sur les sprays Diesel résumés dans l’article proposé par Hay et 

Jones en 1972 [85], l’étude réalisée par Hiroyasu et Arai [84] est l’une des premières 

réellement intéressantes pour des cas d’application moteur. En effet dans ce travail, les 

auteurs étudient les jets à des niveaux de densité allant jusqu’à -333kg.m  et des diamètres 

de trou réduits jusqu’à100µm. De nombreux autres auteurs [86], [87], [88] ont aussi 

étudiés la problématique des jets dans les conditions moteurs, les corrélations proposées ont 

ensuite été au fur et à mesure enrichies, [89], [90], [91], permettant de prendre en compte le 

maximum des phénomènes impactant les quatre grandeurs caractéristiques du spray. 

 

Figure 2-18 : Paramètres principaux dans la description d’un spray Diesel d’après Hiroyasu [84]. 

Les travaux expérimentaux réalisés par Siebers et ses coauteurs depuis 1996, ont permis 

d’obtenir un grand nombre de données et d’étudier l’impact de nombreuses grandeurs 

physiques sur le développement du jet. C’est en 1996 que Naber et Siebers [66] 
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commencent à caractériser l’effet de la température et de la densité sur le jet. Comme dans 

la majorité des études, leurs travaux se basent sur des résultats expérimentaux réalisés dans 

une chambre à volume constant qui permet de couvrir une plage de températures allant de 

400 à 1400K et des conditions de densité de 4 à -3100kg.m . De ces données expérimentales, 

ils en ont déduit une corrélation pour entre autre la pénétration maximum. Par la suite 

Siebers développera d’autres corrélations, principalement pour l’angle [79] ainsi que pour 

la pénétration liquide maximum [67]. Ces différents travaux sont certainement les plus cités 

et les plus utilisés, mais il est intéressant de comparer les résultats des corrélations 

proposées avec ceux obtenus par différents auteurs. Très récemment, Dos Santos et Le 

Moyne [92] ont proposés d’étudier les différentes corrélations de la littérature pour les 

quatre grandeurs caractéristiques du jet. Dans leur étude ils ont réutilisé les valeurs des 

paramètres pour les corrélations données par les auteurs et comparé les résultats de celles-ci 

avec des données expérimentales issues de la base de données ECN (Engine Combustion 

Network) [93].  

Ce travail a été repris dans notre étude pour deux grandeurs caractéristiques du jet, l’angle 

et la pénétration maximum. L’Annexe 3 présente l’étude bibliographique réalisée sur les 

différents modèles empiriques de Jet Diesel. Cette étude permet de justifier le choix 

d’utiliser les corrélations développées par Siebers et présentées par la suite. 

2.2.4.1 Modèle empirique d’angle de Jet 

Dans sa description d’un angle de jet Diesel, Lefebvre [94] explique que celui-ci croit très 

rapidement en début d’injection, atteint un maximum, puis décroit pour atteindre une valeur 

asymptotique. C’est cette valeur asymptotique qui sera modélisée.  

Siebers [79] propose en 1999, une corélation pour la détermination de l’angle de sprayθ  :  
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 Eq. 2.31 

Avec, ThetaC une constante qui est pour Siebers liée à la géométrie de l’injecteur modélisé et 

qui selon lui peut varier de 0,255 à 0,276. 
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Dans cette corrélation, le rapport des densités des gaz ambiants et du carburant liquide est 

pris en compte. Donc pour Siebers l’angle du jet dépend exclusivement de l’état des 

conditions thermodynamiques relatives aux gaz ambiants pour un injecteur donné. Cette 

corrélation a été choisie parmi d’autres suite à une étude décrite en Annexe 3. Dans celle-ci 

il ressort que l’écart type moyen, entre les valeurs simulées et mesurées, obtenu avec ce 

modèle est le plus faible. Ce sera donc cette corrélation qui aura un niveau de prédictivité le 

plus élevé. Le seul paramètre de recalage ThetaC  permettra donc après identification 

d’obtenir la valeur absolue de l’angle pour n’importe quelle condition d’injection. 

2.2.4.2 Modèle empirique de pénétration vapeur maximum 

Les modèles de pénétration vapeur peuvent être classés selon plusieurs théories : la théorie 

basée sur la pulvérisation et l’éclatement du jet développé par Hiroyasu et al. [84], 

l’approche qui utilise la théorie du moment décrite par entre autre Wakuri et al. [95] et 

utilisée par Siebers [66], ou encore l’utilisation de la physique diphasique par Sazhim et 

al.[96]. Dans le cadre de cette étude, les différentes approches ont été comparées 

principalement en terme de prédictivité. Les résultats obtenus sont présentés en Annexe 3. 

Comme le montre cette étude les niveaux de prédictivité des modèles sont sensiblement 

équivalents. Notre choix s’est porté sur l’approche développée par Siebers. Ce choix se 

justifie pour deux raisons majeure : 

� L’écriture de la pénétration se fait à l’aide, entre autre, de la valeur de l’angle de jet, 

donc dans un souci de cohérence l’approche développée par Siebers parait la plus 

adéquate,  

� Ce modèle a l’avantage d’être continu et dérivable ce qui sera intéressant pour son 

adaptation à des cas moteurs (paragraphe 2.2.4.3). 

La grande base de données expérimentale de Siebers lui a permis d’exprimer une 

pénétration adimensionnée en fonction de termes de substitution [66] :  
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 Eq. 2.32 

Avec, 

�  
S

S
x+=ɶ , la pénétration adimensionnée, 

� 
t

t
t+=ɶ , le temps adimensionné, 

� n , une constante du modèle qui est pris égale à 2,2 pour le cas de jet vapeur. 

Les différentes grandeurs sont adimensionnées à l’aide d’une échelle temporellet+ et d’une 

longueur caractéristique x+  : 
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Avec, 

� a , une constante prise égale à 0,66, 

� ,carb lv , la vitesse au nez de l’injecteur, 

� 0d , le diamètre géométrique de la buse. 

La Figure 2-19 donne un exemple de résultats obtenus avec le modèle de Siebers (Eq. 2.32) 

dans des conditions inertes pour quatre valeurs de densité des gaz ambiants, pour une 

pression d’injection de 1400 bars, et pour un injecteur dont les trous sont de diamètre 
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241µm. Il est possible de noter que pour un coefficient pris constant et égal à 0,268ThetaC =  

(Eq. 2.31), le modèle prédit bien l’évolution de la pénétration en fonction du temps pour 

des conditions stationnaires.  

 

Figure 2-19 : Exemple de résultats de pénétration en fonction du temps, donnés par le modèle de 

Siebers (Eq. 2.32) pour des essais issus de la base de données ECN [93]. Ronds : Expérience, 

Courbes : Simulation. 

2.2.4.3 Réécriture du modèle pour les Cas Moteurs 

Comme exposé préalablement le modèle retenu dans cette étude est le modèle proposé par 

Siebers. Pour celui-ci la géométrie de l’injecteur est incluse dans le paramètre de recalage 

du modèle. Il sera donc obligatoire de recaler le modèle pour chaque type d’injecteur soit à 

l’aide d’une caractérisation expérimentale de l’injecteur, soit à l’aide de données 

disponibles provenant d’injecteurs ayant une géométrie voisine. Malgré la description de 

Lefebvre [94] sur l’évolution de l’angle au cours du temps, il sera fait comme hypothèse de 

garder un angle constant dès le début de l’injection. Cette hypothèse, certes discutable pour 

les très petites durées d’injection généralement rencontrées pour des injections pilote, est 

communément admise. Il n’existe de plus aucun modèle 0D d’évolution de l’angle au cours 

du temps.   

La suite de ce paragraphe est dédiée à la modification du modèle de Siebers pour prendre 
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en compte l’évolution des conditions ambiantes. Jusqu’à présent tous les modèles de jet 

proposés supposent l’existence de conditions stationnaires sans aucune variation de densité 

ou de température au cours du temps. En conditions moteur cette hypothèse est très loin de 

la réalité, le mouvement du piston vient augmenter ou diminuer la densité et la température 

dans la chambre. Faire évoluer les valeurs de densité dans les équations (Eq. 2.31) et (Eq. 

2.32) n’aurait pas de sens physique et cela pourrait avoir pour conséquence, dans un cas 

extrême, d’obtenir un « recul » du jet.  

Afin de prendre en compte cette évolution Jaine [57] puis Dronniou [34] proposent de 

dériver l’équation (Eq. 2.32) afin d’estimer une vitesse adimensionnée :  

 

2

1
1
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1
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n n

t
dS

u
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t

+

+
= =

 
+ 

 

ɶ
ɶ

ɶ
ɶ

ɶ

 Eq. 2.35 

Une fois la vitesse adimensionnée déterminée à chaque instant, la pénétration 

adimensionnée est estimée à l’aide d’un simple processus d’intégration : 

 S udt= ∫ɶ ɶɶ  Eq. 2.36 

 

Figure 2-20 : Evolution de la densité des gaz ambiants en fonction de l’angle vilebrequin pour une 

phase de compression puis détente représentantes d’un cas moteur (Courbe Noire). Les allures des 

taux d’introduction du carburant (Bleu + Rouge) sont obtenues à l’aide du modèle décrit dans le 

paragraphe 2.2.3.1.2. 
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La Figure 2-20 récapitule les données de la simulation afin d’évaluer 

phénoménologiquement la modification du modèle décrit ci-dessus. Il a été choisi de 

simuler deux types d’injections diamétralement différentes, une Pilote de 2 mg à -25°vil 

aPMH (Après Point Mort Haut), et une After de 2 mg à +28°vil aPMH. Ces conditions sont 

des conditions réalistes extraites d’un essai réalisé sur un 1,5L de Renault à 3250 tr/min, 

avec une pression d’injection de 1300 bars et pour un trou d’injecteur de 136µm. 

a) 

 

b) 

 

Figure 2-21 : Evolution de la pénétration maximum du jet en fonction de l’angle vilebrequin pour 

des conditions récapitulées sur la Figure 2-20. a) Injection Pilote, b) Injection After.  

Les Figure 2-21 a) et b) montrent que le modèle modifié prend en compte l’évolution de la 

densité de façon beaucoup plus prononcée. Sur la Figure 2-21 a), il est possible de situer 

exactement le PMH, c’est à ce moment que la densité diminue et donc que la pénétration du 

jet devient plus aisée. Il est intéressant de noter que l’impact de la compression et de la 

détente est très différent selon les deux modèles, en effet au PMH la pénétration pour 

l’injection pilote varie de près de 10mm. Cette approche serait à valider sur des résultats de 

visualisation ou sur des résultats numériques non disponibles ici.  

La connaissance de la pénétration (Eq. 2.36) et de l’angle du jet (Eq. 2.31) permet, à l’aide 

de l’hypothèse de cône parfait (Figure 2-22), de déduire la zone de réaction. Cette zone est 

prise égale au volume occupé par les sprays issus de chaque trou de l’injecteur :  

 ( )
2

3 3
0 0. . . . tan .

3 2réact T s TV n V n a S x x
π θ    = = + −      

 Eq. 2.37 



84 

Avec, 

�  .S S x+= ɶ , la pénétration du bout du jet, 

� Tn , le nombre de trous de la buse. 

 

Figure 2-22 : Propriétés géométrie du spray issu de l’injection i d’après [66], [67] 

2.2.4.4 Modèle d’entrainement d’air 

La modélisation du macro-mélange entre les gaz ambiants présents dans la chambre de 

combustion et le carburant issu de l’injection, va se faire au travers de l’estimation du débit 

de gaz ambiant entrant dans la zone de réaction. Etant donné la dépendance géométrique de 

ce débit [98], [99], [100], les différents modèles existants sont généralement des modèles 

monodimensionnels. Ce débit est généralement exprimé en fonction de l’abscisse sur l’axe 

du jet. Il est généralement déduit par simplification de l’équation monodimentionnelle de 

conservation de la quantité de mouvement écrite pour un cas stationnaire. Siebers propose 

par exemple une relation de proportionnalité entre le débit de gaz entrainé et des grandeurs 

liées aux conditions ambiantes et à la géométrie du jet :  

 ( ), , 0. . . . tan
2iin S amb carb lm x d x
θρ ρ  ∝  
 

ɺ  Eq. 2.38 

Cette valeur très difficilement mesurable a été pourtant étudiée par de nombreux auteurs. Il 

a découlé de ces études quelques corrélations empiriques. Il est possible de citer par 
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exemple les travaux réalisés par Tinaut et al. [101] en 1988 ou encore Wakuri [102] en 

1960. Plus récemment, Cossali et ses coauteurs [98], [99], [100] ont étudié le mécanisme 

d’entrainement d’air à l’aide d’une technique de visualisation directe des champs de vitesse 

(Figure 2-23). La technique de visualisation utilisée est de la PIV (Particles Imagery 

Velocimetry) fluorescente.  

 

Figure 2-23 : Surface cylindrique de contrôle et points de mesure utilisés pour évaluer 

l’entrainement d’air dans un spray Diesel par Cossali et al. [98] 

Cossali [98] propose d’estimer l’entrainement d’air à chaque abscissex  du spray de la 

façon suivante : Si 
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Avec 

� x , l’abscisse dans l’axe du jet, 
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� 1C  et 2C , respectivement deux constantes à identifier, 

� ambµ , la viscosité cinématique du mélange de gaz ambiants. 

Cette corrélation, basée sur les précédents travaux de Ricou et Spalding [103], et issue de 

mesures expérimentales, pose cependant certains problèmes pour une utilisation dans un 

modèle global de jet. Ce modèle a été validé et écrit pour des cas ou l’injection est 

stationnaire, en effet si dans les équations (Eq. 2.39) et (Eq. 2.40) le terme lié à l’injection 

du carburant liquide ,carb lmɺ devient nul alors l’entrainement des gaz dans la zone, , iin Smɺ , 

devient lui aussi nul. Comme l’ont montré Musculus et Pickett [77], [104], cette dernière 

constatation a été démentie expérimentalement et numériquement : bien au contraire 

l’entrainement d’air va augmenter lors de la coupure de l’injection. De plus l’utilisation de 

ce modèle est soumise à la disponibilité de données expérimentales de validation afin de 

calibrer les paramètres 1C  et 2C . 

En première approche, l’absence de données expérimentales et la remarque précédente sur 

la dépendance de l’entrainement d’air en fonction du taux d’introduction du carburant 

liquide, nous conduit à estimer l’entrainement des gaz dans la zone de réaction à l’aide 

d’une autre démarche. En seconde approche, il pourra être intéressant d’estimer la valeur 

des constantes 1C  et 2C  à l’aide du modèle 1D de Spray Diesel développé dans le Chapitre 

3.  

Dans ce travail l’entrainement des gaz sera évalué à l’aide d’une approche basée sur la 

conservation de la masse dans la chambre de combustion :  

 , ,itot in S carb i amb
i i

m m m m= + +∑ ∑  Eq. 2.41 

Avec, à l’instant t,  

� totm , la masse totale dans la chambre de combustion  

� , iin S
i

m∑ , la masse totle des gaz ambiants entrainés dans les zones de réaction, 
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� ,carb i
i

m∑ , la masse de carburant présent dans la zone de réaction, 

� ambm , la masse des gaz présents dans la zone relative aux gaz ambiants.  

La masse de carburant est considérée très petite devant les autres, et dans le cas soupapes 

fermées les pertes par Blow-by sont négligées. Cela implique que la masse totale dans la 

chambre peut être supposée constante. Il est alors possible d’écrire : 

 , iin S amb
dm dm

dt dt
= −∑  Eq. 2.42 

La masse des gaz dans la zone ambiante s’écrit en fonction du volume occupé par les zones 

de réaction sous la forme : 

 ( ),. .amb amb amb amb réact im V V Vρ ρ= = −∑  Eq. 2.43 

Avec,V et réactV , respectivement le volume de la chambre à l’instant t et le volume de la 

zone de réaction donné par l’équation (Eq. 2.37). 

La richesse globale caractéristique d’une combustion Diesel est généralement inférieure à 

la stœchiométrie, la quantité de carburant introduite est donc faible par rapport à la masse 

totale dans la chambre (hypothèse utilisée pour l’équation Eq. 2.42). Il est alors possible 

d’approximer la densité des gaz ambiants par la densité moyenne dans la chambre de 

combustion ambρ ρ≈ . On obtient donc à l’aide des équations (Eq. 2.42) et (Eq. 2.43) : 

 ( ), ,
, ,. . .

i

réact i réact i
in S réact i tot

V V V
m V m V

V V
ρ ρ

−
= − −∑ ∑∑ ∑ ɺ ɺɺ ɺ  Eq. 2.44 

Avec, 

� ,réact iVɺ , la variation du volume de réaction i qui sera obtenue à l’aide de la différen-

tiation de l’équation (Eq. 2.37) 

� Vɺ , la variation du volume cylindre donnée par le modèle de cinématique piston,  
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� totmɺ , la variation de masse totale dans la chambre qui peut être soit considéré nulle 

(hypothèse utilisée pour écrire l’équation Eq. 2.42) soit prise égale à ,tot carb lm m=ɺ ɺ . 

De plus, il est possible de constater numériquement que :  

 
, ,

, ,

   et    react i react itot

react i tot react i

V Vm V

V m V V

ɺ ɺ ɺɺ
≫ ≫  Eq. 2.45 

Finalement en divisant l’équation (Eq. 2.44) par reactV  et en réarangeant cette expression il 

est possible d’écrire le débit de gaz ambiants entrainés dans la zone de réaction i 

simplement à l’aide de : 

 
, ,.

iin S réact im Vρ ɺɺ ≃  Eq. 2.46 

L’écriture algébrique de la variation du volume de la zone de réaction a été écrite par 

Dulbecco dans [76]. 

2.2.5 Modèle de Vaporisation du Carburant 

Les sous modèles permettant de caractériser les zones de réaction ont été présentés. Il 

convient maintenant d’étudier le phénomène de vaporisation du carburant dans les zones de 

réaction. Comme présenté Figure 2-24, ce sous modèle intervient à divers moments dans le 

modèle complet de chambre de combustion.  

Ce phénomène d’évaporation dans une chambre de combustion Diesel est impacté par de 

nombreux phénomènes physiques comme, l’aérodynamique, les grandeurs 

thermodynamiques telles que la température des gaz ou encore leur composition. En 

modélisation 0D, il existe trois approches. La première, utilisée entre autre par Chmela et 

al. [59], consiste à déterminer de façon empirique un temps caractéristique de vaporisation 

en le reliant à des grandeurs physiques relatives aux phénomènes ayant cours lors de 

l’injection. La seconde approche est basée sur la loi dite du « d² ». La dernière approche est 

basée sur l’étude du comportement et des flux thermiques autour d’une goutte isolée. Pour 

cette étude les différents modèles empiriques ainsi que ceux basés sur la loi du d² ont été 
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comparés, cette étude est présentée en Annexe 4. Le choix de ne pas sélectionner la 

dernière voie de modélisation a été principalement guidé par des contraintes sur le temps de 

calcul. 

 

Figure 2-24 : Synoptique du modèle de vaporisation dans le modèle complet de chambre de 

combustion 

Tout comme pour l’entrainement de gaz dans le spray, le débit de carburant vapeur dans des 

conditions moteur est très difficile à évaluer expérimentalement. Les études expérimentales 

portant sur l'évaporation des gouttelettes utilisent de nombreuses hypothèses et sont très 

dépendantes de la technique de mesure. De plus l’application de la dynamique d’une goutte 

étudiée dans une enceinte, où elle sera généralement considérée sphérique et ne subissant 

aucune interaction avec d’autres gouttes, à un cas moteur réel va être soumise à de très 

fortes hypothèses. Cette dernière remarque justifie généralement l’introduction de 

paramètres permettant de prendre en compte la déformation de la goutte et l’augmentation 
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des flux de convection autour de celle-ci. La méthode dite du « d² » ne sera pas utilisée 

dans la présente étude en raison de temps de calcul trop long. Le nombre très important 

d’hypothèses réalisées, et principalement la quasi-stationnarité du phénomène nous éloigne 

grandement des cas réels rencontrés dans les moteurs. Il est possible de citer la non prise en 

compte des transferts convectifs qui, dans le cas d’un spray réel, sont non négligeables, les 

effets de la pression sur les grandeurs thermo-physiques, et pour finir la théorie de quasi 

stationnarité ne reste valide que lorsque les conditions critiques (température / pression) ne 

sont pas atteintes. Dans la suite de ce paragraphe, la voie de modélisation adoptée pour la 

vaporisation du carburant liquide introduit dans la chambre est présentée. 

L’approche la plus simple consiste à déterminer le débit de carburant vapeur en fonction du 

débit de carburant liquide et d’un temps caractéristique de vaporisation :  

 , ,

1
. .

inj

t

carb v carb l
vapt

m m dt
τ

= ∫ɺ ɺ

 
Eq. 2.47 

Avec, 

� ,carb vmɺ et ,carb lmɺ , le débit de carburant vapeur et le débit de carburant liquide, 

� vapτ , le temps caractéristique de vaporisation du carburant qui sera déterminé à 

l’aide d’une corrélation empirique décrite dans la suite de ce paragraphe, 

� injt , l’instant auquel débute l’injection.  

Deux approches différentes pour le calcul du temps caractéristique d’évaporation sont 

exposées ci-après : 

L’approche la plus simple, utilisée par Chmela [59] et décrite dans [105], est issue d’une 

corrélation empirique : 

 3,30
,. .vap vap a

d
C T

k
τ −

∞=
 

Eq. 2.48 

Avec,  
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� vapC , le paramètre de calibration du modèle, 

� k , la densité d’énergie cinétique turbulente qui sera déterminée à l’aide du modèle 

proposé dans le paragraphe 2.2.6, 

� ,aT ∞ , la température de l’air ambiant prise très loin du carburant, dans notre cas cette 

température sera prise égale à la température des gaz dans la zone inerte des gaz 

ambiants, 

� 0d , le diamètre géométrique de la buse. 

Cette première description du temps caractéristique de vaporisation a l’avantage d’être très 

simple et de ne se servir que de grandeurs déjà calculées dans les autres sous-modèles. 

Il est cependant possible de déterminer ce temps caractéristique en utilisant une approche 

basée sur la prise en compte de considérations physiques. En effet Dulbecco [74], [75], 

propose de déterminer un temps caractéristique d’évaporation à l’aide de l’approche 

développée par Albrecht [106] en 2005. Dans cette approche le temps caractéristique 

d’évaporation est évalué à l’aide de la connaissance de la pénétration liquide maximum. 

Cela revient à dire quevapτ  représente le temps nécessaire pour totalement évaporer une 

goutte dont le temps de vie correspond à une pénétration liquide maximum. Ce modèle 

proposé par Dulbecco [74], [75], repose sur la corrélation empirique développée par Siebers 

[79] concernant la pénétration liquide du jet.  

 2 21
1 16 .ln(4 1 16 )

2 4 16vap

L L
L L Lτ = + ⋅ + + + +

ɶ ɶ
ɶ ɶ ɶɶ

 
Eq. 2.49 

Avec, 

� vapτɶ , le temps caractéristique d’évaporation adimensionné vap
vap t

τ
τ +=ɶ  

� Lɶ , la pénétration liquide adimensionnée
L

L
x+=ɶ . 
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Les termes t+ et x+ sont les termes décrit dans les équations (Eq. 2.33) et (Eq. 2.34) 

relatives au modèle de pénétration de Siebers. Le modèle pour la longueur liquide 

maximale est décrit dans l’Annexe 4, relative à l’étude des modèles de la littérature. La 

difficulté de cette approche est de déterminer les nombres caractéristiques TB et YB qui 

caractérisent la couche limite thermique et massique présente autour de la goutte et qui sont 

nécessaires à la détermination de la pénétration liquideL . 

L’approche de Chmela [59] a été retenue dans ce travail, dans un souci de performance en 

termes de temps de calcul pour le modèle complet (Eq. 2.48). L’utilisation du modèle 

développé par Dulbecco [76] nécessiterait d’utiliser un autre modèle empirique permettant 

d’accéder à la longueur liquide maximum. Cela impliquerait alors une multiplication des 

sous-modèles et des paramètres à identifier. 

Aucune validation expérimentale n’est disponible pour le temps caractéristique de 

vaporisation du carburant liquide dans le cas d’une injection directe dans un moteur. 

Cependant une étude paramétrique de la corrélation (Eq. 2.48) soumise par Chmela [59] 

permet de mettre en avant que celle-ci suit les grandes tendances rencontrées lors de 

l’évaporation d’un spray.  

� L’impact de l’atomisation est pris en compte au travers du diamètre des trous de la 

buse d’injecteur 0d  et de l’intensité d’énergie turbulentek . En effet plus le trou sera 

petit ou plus l’intensité turbulente sera élevée, et donc plus le nombre de gouttes se-

ra important. Le temps caractéristique sera alors plus faible en conséquence du ca-

ractère surfacique du phénomène d’évaporation et de l’augmentation de la surface 

de contact totale.  

� De la même manière plus la température des gaz ambiants dans lesquels l’injection a 

lieu est élevée, plus le temps caractéristique est faible donc l’évaporation rapide.  

Les tendances phénoménologiques sont donc bien respectées mais la prédictivité de ce 

modèle en terme quantitatif est discutable. Il a donc été fait le choix d’identifier le 

paramètre vapC , lié au temps caractéristique d’évaporation, pour chaque type d’injection : 

Pilote, Main et After ou Post.  
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a) b) c) 

   

Figure 2-25 : Evolution de l’intégrale de débits massiques liquide et vapeur de carburant en 

fonction du temps dans la chambre de combustion. Bleu : masse de carburant liquide issue de 

simulation 3D FIRE, Rouge : masse de carburant vapeur issue de simulation 3D FIRE, Noir : 

masse vapeur issue du modèle 0D. Les résultats sont donnés pour trois essais du champ 

d’utilisation du moteur décrit dans l’Annexe 5. a) Essai à 1250tr/min, 2bars de PME, 59% d’EGR, 

une injection Pilote de 1,9mgc à -14°vil aPMH et une injection principale de 9,1mgc à +2,7°vil 

aPMH, b) Essai à 1500tr/min, 6bars de PME, 40% d’EGR, une injection Pilote de 2mgc à -21°vil 

aPMH et une injection principale de 17mgc à -1°vil aPMH, c) Essai à 1750tr/min, 6bars de PME, 

40% d’EGR, une injection Pilote de 2mgc à -22°vil aPMH et une injection principale de 18mgc au 

PMH. 

Les résultats présentés sur la Figure 2-25, sont obtenus après identification du paramètre 

vapC  (Eq. 2.48) qui est pris égal à 11
, 2.10vap PilC =  pour les injections Pilotes, 

11
, 5.10vap MainC =  pour l’injection principale. Par ailleur la valeur du paramètre relatif à 

l’injection After ou Post est pris égal à : 10
, 1.10vap AfterC = . Cette dernière valeur a été choisie 

de sorte que la vaporisation soit instantanée. Dans les conditions d’injection tardives, les 

conditions dans la chambre sont généralement proches des conditions critiques en pression 

et température. Les grandeurs ,aT ∞ et k  sont renseignées respectivement par le modèle 

thermodynamique décrit en Annexe 1 et par le modèle de turbulence 0D décrit dans le 

paragraphe qui suit. Il peut être noté qu’au regard de la Figure 2-25, l’évolution de la masse 

de carburant vapeur donnée par le modèle 3D est bien reproduite par l’approche globale 0D 

pour différents types d’injection et points de fonctionnements moteur. 
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2.2.6 Modèle de Turbulence Simplifié : Modèle à deux Etats K-k Simplifié 
avec prise en compte du Swirl 

La turbulence est le phénomène physique qui induit le mélange entre le carburant injecté et 

l’air dans les moteurs thermiques. Cependant étant donné la dépendance spatiale de cette 

grandeur, il est très difficile de la représenter convenablement dans une approche zéro 

dimensionnelle. Cependant une estimation la plus précise possible doit être effectuée car, 

comme le montre la Figure 2-26, ce modèle impact la plupart des autres sous modèle. En 

effet les grandeurs de la turbulence sont utilisées pour les modèles de vaporisation, de 

combustion de prémélange ainsi que de combustion de diffusion.  

 

Figure 2-26 : Synoptique du modèle de turbulence dans le modèle complet de chambre de 

combustion 

La turbulence peut être définie à partir de quelques caractéristiques intrinsèques : 
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� La diffusivité est l’une des principales caractéristiques de la turbulence. Elle aug-

mente les vitesses de mélange, les transferts de masses, de quantité de mouvement et 

de chaleur, ce qui dans le cas des moteurs thermiques est une propriété fondamen-

tale. 

� Les écoulements turbulents dissipent toujours de l’énergie. 

� La mécanique des milieux continus est valable car les échelles de la turbulence sont 

différentes des échelles des échanges moléculaires. 

� La turbulence est un régime particulier et non pas une propriété du fluide donc les 

caractéristiques de la turbulence sont identiques pour tous les fluides. 

� Le nombre de Reynolds est grand. 

La turbulence est un régime d’écoulement local et aléatoire, pourtant il est absolument 

nécessaire de connaître les caractéristiques de ce phénomène pour espérer avoir un modèle 

de combustion prédictif. Ce phénomène étant dépendant de variables spatiales le problème 

de la modélisation en 0D consiste à trouver des équations générales de continuité 

permettant de s’affranchir de ces variables spatiales. 

Afin de définir un temps caractéristique de mélange, les équations qui suivent s’appuient 

sur le travail réalisé par Mauviot et ses coauteurs [72]. Dans leurs travaux ils justifient 

l’application d’un filtre macroscopique aux équations de transport de la masse et de la 

quantité de mouvement. Cette théorie, décrite en Annexe 6 et généralement utilisée dans la 

mise en place des équations d’un modèlek ε− , est ici adoptée pour la mise en place 

d’équations dans une approche 0D. Les paragraphes suivants sont dédiés à la mise en place 

des équations dans les différents volumes de contrôle. Dans le cadre de cette étude sur la 

modélisation zéro-dimensionnelle, l’échelle associée au filtre sera une échelle 

macroscopique liée au volume de contrôle qui sera choisie égal soit aux volumes des 

sprays, soit au volume occupé par les gaz ambiants.  

Il convient maintenant d’effectuer un bilan de quantité de mouvement dans le volume 

considéré. En prenant l’hypothèse d’une pression homogène dans le volume de contrôle : 
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( ) ( ). .. i j iji

i
j j

u uu
F

t x x

ρ τρ ∂ ∂∂
+ = +

∂ ∂ ∂
 Eq. 2.50 

En appliquant le filtre, défini en Annexe 6, à l’équation (Eq. 2.50) avec le volume de 

filtre tel que filtre réactV V= . Afin de simplifier l’équation Eq. 2.50, nous allons utiliser la 

propriété suivante [116] : 

 ( ) ( ) ( ). .. ..1 1
. . . réact

réact

iVi ji

V
réact j réact

d u dVu uu
dV

V t x V dt

ρρρ ∂∂
+ = 

∂ ∂  

∫
∫  Eq. 2.51 

Et sachant que : 

 ( ). . . .. 1 1
. . .réactréact réact

i ii VV V réact

réact réact réact

d u dV u dVd u dV

dt V dt V V dt

ρ ρρ
= +

∫ ∫
 Eq. 2.52 

Alors, 

 
. 1

. . .réact

réact réact

réact

i V ijréact
i iV V

réact j V

d u dV
u F

dt V dt x

ρ τ
ρ

∂
+ = +

∂
 Eq. 2.53 

Les termes 

réact

ij

j V
x

τ∂
∂

et 
réact

i V
F sont respectivement le terme de dissipation et le terme 

source de l’équation (Eq. 2.53). Ces termes seront explicités par la suite. 

Par analogie avec la définition de la moyenne de Favre, il est possible de définir une 

moyenne en volumique pondérée par la masse volumique permettant de traiter le problème 

dans le cas d’une masse volumique variable : 

 
.

filtre

filtre

filtre

V

V
V

u
u

ρ

ρ
=ɶ  Eq. 2.54 

A l’aide de cette dernière équation il est possible d’écrire l’équation (Eq. 2.53) en fonction 

de 
filtreV

uɶ et de
filtreV

ρ . De plus par définition : 

 
filtre

filtreV
filtre

m

V
ρ =  Eq. 2.55 
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Donc il est possible de réécrire l’équation (Eq. 2.53) : 

 
1

. . .réact

réact réact

réact

V ijréact
réact i réactV V

réact j V

d u dm
u V F V

dt m dt x

τ ∂
 = − + +

∂ 
 

ɶ
ɶ  Eq. 2.56 

Avec, réactdm

dt
, la variation de masse dans la zone de réaction apparentée au volume occupé 

par les sprays. Cette évolution de masse n’est due qu’à l’injection du carburant et à 

l’entrainement d’air. 

Pour se ramener à une équation de bilan sur la densité d’énergie cinétique associée au 

mouvement moyen il suffit de multiplier l’équation (Eq. 2.56) par
réactV

uɶ , et de noter que par 

définition :�
2

2
réactV

u
K =
ɶ

, d’où : 

 
�

� � �1
2. . 2. . . 2. . .

réact

réact

ijréact
réact i réactV

réact j V

dmd K
K K V F K V

dt m dt x

τ ∂
 = − + +

∂ 
 

 Eq. 2.57 

Mauviot [72] et par la suite Dulbecco [76] proposent de fermer cette équation à l’aide du 

terme de dissipation pris égal à : 

 � �2. . . .
K

réact

nijréact
K

réact j V

V
K C K

m x

τ∂
= −

∂
 Eq. 2.58 

Bozza et al. [117], [118] proposent dans leurs travaux un modèle à deux états K-k dans 

lequel il est fait l’hypothèse que la dissipation d’énergie cinétique associée au mouvement 

moyen se fait de façon isentropique seulement vers les petites échelles associées aux 

fluctuations. Dans ces études les auteurs proposent d’écrire le terme de dissipation 

permettant de fermer l’équation de bilan de quantité de mouvement tel que : 

 �
�

2. . . .

réact

ijréact
P

réact j PV

V K
K C

m x t

τ∂
= −

∂
 Eq. 2.59 

Avec, 

� PC , un paramètre à calibrer, 



98 

� Pt , un temps caractéristique considéré égal au rapport entre une longueur caractéris-

tique et une vitesse caractéristique : 

 
réact

I
P

V

L
t

u
=
ɶ

 Eq. 2.60 

Avec IL , l’échelle intégrale définie à l’aide du volume du filtre considéré. Dans son étude 

Bozza [118] utilise les dimensions caractéristiques de la chambre de combustion afin de 

définir cette longueur caractéristique. Dans le cas présent, nous définissons l’échelle 

intégrale à l’aide du volume de la zone de réaction considérée : 3.I L réactL C V=  avec LC  le 

paramètre lié à l’échelle intégrale pris égal à 0,04 dans cette étude. Cette valeur est tirée des 

travaux réalisés par Bozza [118]. 

Concernant le terme de production Chmela propose en 2004 une évaluation de l’influence 

des différents mouvements d’air rencontrés dans une chambre de combustion Diesel à 

injection directe. Selon son étude [59] l’injection du carburant liquide représente environ 

98% de la production de l’énergie cinétique dans la chambre et un peu moins de 2% pour le 

Swirl. Cependant dans les moteurs Diesel récents le Swirl est devenu un phénomène 

prépondérant et contrôlable. Par conséquent les vitesses liées à ce mouvement d’air sont 

beaucoup plus importantes. L’effet du Swirl sur la turbulence dans la zone de réaction sera 

donc pris en compte dans cette étude. Le terme de production de l’équation (Eq. 2.57) sera 

écrit de la façon suivante : 

 
�

,
,

1
. . amb

réact

Vcarb l
i carb lV

réact
diss

d Kdm
F v

V dt dt

 
 = +
 
 

 Eq. 2.61 

Avec, 

� ,carb lv et ,carb ldm

dt
, respectivement la vitesse du carburant liquide au nez de l’injecteur 

et le débit de carburant introduit issus des modèles décrit dans le paragraphe 2.2.3,  
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� 
�

ambV

diss

d K

dt
, la variation de la densité d’énergie cinétique associée au mouvement 

moyen due au Swirl dans le volume de contrôle lié au spray. 

Comme le montre la Figure 2-27, le choix a été fait de raisonner sur deux volumes de 

contrôle. Le volume lié aux sprays, ou volume de réaction et le volume lié aux gaz ambiant 

qui subissent les différents mouvements d’air principalement dû à l’admission des gaz. 

Dans cette approche, il a été admis que le Swirl engendrait une dissipation d’énergie entre 

les différents volumes mais aucun transfert de masse. De ce fait ces deux volumes 

interagissent au travers du terme 
�

ambV

diss

d K

dt
qui représente la quantité d’énergie cinétique 

associée au mouvement moyen transférée du volume des gaz ambiants au volume de 

réaction. Ce terme sera explicité par la suite.  

 

Figure 2-27 : Bilan d’énergie sur les différents volumes de contrôle réalisé soupapes fermées. Le 

terme source pour le volume des gaz ambiant est le Swirl généré à l’admission et l’énergie 

cinétique se dissipe au travers d’un terme de frotement visqueux vers la zone de réaction.  Les 

termes sources pour le volume de réaction sont l’injection du carburant liquide et la dissipation 

d’énergie en provenance du volume des gaz ambiants.  

Finalement la variation d’énergie cinétique associée au mouvement moyen dans le volume 

de réaction est donnée par l’équation :  

 
�

� �
� �

,
,

1
2. . 2. . . .ambVcarb lréact

carb l P
réact P

diss

d Kdmdmd K K
K K v C

dt m dt dt dt t

  
  = − + + −

  
  

 Eq. 2.62 

L’énergie cinétique totale dans le volume de réaction peut s’écrit : 
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 �2
,

1
. .

2réact
réact

c V réact
V

E m u=  Eq. 2.63 

A l’aide des propriétés des moyennes de Favre il sera possible d’écrire : 

 
� ɶ �2

2 2

réactréact réact
VV V

u u u′= +  Eq. 2.64 

Il est possible de déterminer la densité d’énergie cinétique associée au mouvement 

turbulent à l’aide des équations qui par définition peut être prise égale à,ɶ

�2

2
réactV

u
k

′
=  d’où : 

 ɶ �, réact

réact

c V

V

E
k K

m
= −  Eq. 2.65 

De même que pour le mouvement moyen Bozza et ses coauteurs proposent une fermeture 

pour l’équation relative à la densité d’énergie cinétique associée aux fluctuations, avec un 

taux de dissipation de la forme : 

 
ɶ

. . .
réact

réact

ijréact
DV

réact j DV

V k
u C

m x t

τ∂
= −

∂
ɶ  Eq. 2.66 

Avec, 

� DC , un paramètre à calibrer, 

� Dt , un temps caractéristique considéré égal au rapport entre une longueur caractéris-

tique et une vitesse caractéristique. Dans leur étude Bozza et ses coauteurs ont pro-

posé d’écrire ce temps caractéristique de la forme : 

 �
réact

k
D

V

l
t

u
=

′
 Eq. 2.67 

Avec,  

� �
réactV

u′ , la composante de la vitesse liée aux fluctuations, 

� kl , l’échelle caractéristique de Kolmogorov prise égale à : 
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�

3

4
.

réact

I
k

I

V

L
l

L
u

υ

=
 ′ 
 

 
Eq. 2.68 

Et, υ  la viscosité cinématique du mélange gazeux, ici prise égale à la viscosité cinématique 

de l’air. 

Afin de connaitre l’évolution de la densité d’énergie cinétique associée aux fluctuations 

(Eq. 2.65), il convient maintenant d’écrire l’équation d’évolution de l’énergie cinétique 

totale dans le volume de contrôle : 

 
, , ,réact réact réactc V c V c V

prod diss

dE dE dE

dt dt dt
= +  Eq. 2.69 

Avec,  

� , réactc V

prod

dE

dt
, le terme de production, lié à la l’injection du carburant et à la dissipa-

tion d’énergie depuis le volume des gaz ambiant induite par le Swirl, 

� , réactc V

diss

dE

dt
, le terme de dissipation. 

A l’aide du bilan sur la zone de réaction, il est possible d’écrire : 

 ( )
� ɶ �2, ,

,

1
. . . . .

2
réact ambc V Vcarb l

carb l réact D P
D P

diss

dE d Kdm k K
v m C C

dt dt dt t t

 
 = + − −
  

 Eq. 2.70 

Afin d’expliciter le terme lié à la dissipation d’énergie induite par le Swirl depuis la zone 

des gaz ambiant. La réflexion précédente sera appliquée à un nouveau volume de contrôle 

identifié comme le volume lié au gaz ambiant. Il sera donc possible par analogie avec 

l’équation (Eq. 2.57) d’écrire pour la zone des gaz ambiants :  

 
�

� �
� �1

2. . 2. .amb amb amb

amb amb

V V Vamb
V V

amb
prod diss

d K d K d Kdm
K K

dt m dt dt dt

 
 = − + −
 
 

 Eq. 2.71 

Avec, 
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� ambdm

dt
, le terme représentant la variation de masse dans le volume de contrôle, 

� 
�

ambV

prod

d K

dt
, le terme de production lié au Swirl qui est déduit de : 

 
�

21
. .

2
ambV

amb

prod

d K d
J

dt dt
ω =  

 
 Eq. 2.72 

Avec,  

� amb swirlω ω=  la vitesse de rotation des gaz ambiants prise égale à la vitesse de Swirl 

supposée connue initialement, 

� J  le moment d’inertie qui est supposé être issu d’un cylindre de rayon SwirlR ,  

 2.tot SwirlJ m R=  Eq. 2.73 

� SwirlR  le rayon va évoluer au cours du temps et sera identifié par une fonction ma-

thématique à l’aide de résultats de calcul 3D. Cette procédure d’identification sera à 

réaliser pour chaque type de moteur qui sera étudié. La forme de la fonction mathé-

matique est la suivante : 

 exp

Swirl

pistonCylindre

course

R a
HR

b c
L

=
 

− − ⋅ 
 

 
Eq. 2.74 

Avec, pistonH , CylindreΦ  et courseL  respectivement la hauteur du piston, le diamètre du cylindre 

correspondant à l’alésage, et la course du piston.a ,b et csont les paramètres de la fonction 

à identifier. Une autre possibilité pour déterminer le moment d’inrtie consiste à exprimer le 

moment d’inertie à l’aide de la somme de deux moments d’inerties issues de deux volumes 

cylindriques, l’un correspondant au bol considéré et l’autre correspondant au reste de la 

chambre de combustion qui évolue en fonction du temps : 

 ( ) ( )( )44

2 Bol Bol piston CylindreJ H R H R
π ρ= +  Eq. 2.75 
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� 
�

ambV

diss

d K

dt
, le terme de dissipation qui n’est dû qu’à des frottements visqueux entre 

les différents volumes de contrôle. Il est donc possible d’écrire : 

 
�

3. .
2

ambV Bol
F swirl diss swirl

diss

d K
C C

dt
ω ωΦ = = −  

 
 Eq. 2.76 

Avec, FC  le couple relatif aux forces visqueuses qui est calculé à l’aide de la loi de Stokes 

dans les cas des hautes vitesses, et dissC le paramètre du modèle qui sera identifié sur des 

résultats de calcul 3D. 

 

Figure 2-28 : Evolution du nombre de Swirl en fonction de l’angle vilebrequin. Courbes pleines : 

Résultats de simulation 3D FIRE, Courbes pointillées : Résultats donnés par l’approche 0D 

développée dans l’étude. Les résultats sont donnés pour trois essais du champ d’utilisation du 

moteur décrit dans l’Annexe 5 : a) Essai à 1250tr/min, 2bars de PME, b) Essai à 1500tr/min, 6bars 

de PME, c) Essai à 1750tr/min, 6bars de PME. 

La Figure 2-28 décrit l’évolution du nombre de Swirl, qui est défini par le 

rapport Swirl
Swirl

Nmot

N
ω
ω

=  , avec un paramètre dissC  identifié sur les résultats de calcul 3D. Ce 

paramètre est choisi égal à 77,5.10dissC −= . L’identification a été réalisée pour trois résultats 

de simulation 3D effectuées à l’aide du logiciel du commerce FIRE, les essais 
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correspondent à des essais réels réalisés sur un moteur 1,5L Renault décrit en Annexe 5. 

Les nombres de Swirl initiaux varient de 1,7 à 2,4. L’évolution de la vitesse de Swirl est 

donc bien reproduite par le modèle 0D. La phase de dissipation d’énergie est de façon 

globale bien prise en compte au cours du cycle, malgré une sous estimation de celle-ci en 

fin de détente.  

Par la suite afin de déterminer un temps caractéristique lié au mélange dans la zone de 

réaction, il sera nécessaire de définir le taux de dissipation moyen associé aux fluctuations. 

A l’aide de l’équation (Eq. 2.66) et (Eq. 2.67), il est possible d’écrire :  

 ɶ

ɶ
3

22
.

3

I

k

L
ε

 
 
 =  

Eq. 2.77 

Les valeurs des paramètres intervenant dans le calcul des grandeurs ɶk  (Eq. 2.65), et ɶε  (Eq. 

2.77) ont été déterminées à l’aide de résultats de simulation 3D réalisés sous FIRE. Certain 

de ces résultats sont présentés Figure 2-29. 

a) b) c) 

   

Figure 2-29 : Taux de dissipation turbulent issus de résultats de simulation 3D FIRE (bleu) et 0D 

avec et sans la prise en compte de l’effet du Swirl (rouge). Les résultats sont donnés pour trois 

essais du champ d’utilisation du moteur décrit dans l’Annexe 5 : a) Essai à 1250tr/min, 2bars de 

PME, b) Essai à 1500tr/min, 6bars de PME, c) Essai à 1750tr/min, 6bars de PME. 

Les résultats présentés Figure 2-29 ont été obtenus pour un jeu de paramètres liés à la 

turbulence pris constant, pour le moteur concerné. Les valeurs de ces paramètres sont, 
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1,98DC =  et 0,14PC = . Les Figure 2-29  a), b) et c) donnent respectivement les résultats de 

simulation pour les essais à 1250tr/min, 1500tr/min et 1750tr/min. Chacun de ces essais 

possède une injection pilote et une injection principale. Il est possible de noter qu’un écart 

existe entre les résultats donnés par le modèle 0D et ceux issus du modèle 3D, ceci 

s’explique principalement par l’allure du taux d’introduction à iso masse injectée qui n’est 

pas exactement le même. Pour les calculs 3D, un taux d’introduction trapézoïdal issus d’un 

modèle mathématique disponible dans la libraire FIRE a été utilisé. Cela explique le 

caractère plus violent du pic induit par l’injection principale. On peut également noter un 

écart entre les courbes du taux de dissipation obtenus avec le modèle 0D avec et sans prise 

en compte du Swirl. Cet écart est bien visible pour le taux de dissipation issus de l’injection 

pilote. Ceci est d’autant plus vrai pour l’essai à 1250tr/min (Figure 2-29 a)) pour lequel les 

niveaux de Swirl sont les plus élevés (Figure 2-28). La prise en compte du Swirl permet 

donc de mieux évaluer les différentes grandeurs liées à la turbulence principalement pour 

les zones de réaction issues d’injection pilote. 

Il est possible maintenant de définir un temps caractéristique associé au mouvement 

fluctuant précédemment décrit :  

 
réact

turb V

kτ
ε

=  Eq. 2.78 

Ce temps caractéristique issu du rapport entre l’évolution de la densité d’énergie cinétique 

et le taux de dissipation associé peut être assimilé au temps caractéristique de turbulence 

aussi appelé temps caractéristique de micro-mélange. De la même manière que pour le taux 

de dissipation cette grandeur a été utilisée pour déterminer les valeurs des paramètres 

précédents notament en considérant des grandeurs, liées à la turbulence, moyennes sur 

l’ensemble du volume de la zone de réaction. La Figure 2-30 donne les résultats de 

simulation 3D et 0D pour cette grandeur. L’écart existant entre les deux types de simulation 

peut provenir entre autre de la différence au niveau du taux d’introduction à iso masse 

injectée. Cependant les écarts minimes entre les taux d’introduction ne permettent pas à eux 

seuls d’expliquer la différence entre les deux résultats de modélisation. Ces écarts 

proviennent plus généralement des différentes hypothèses faites pour réduire les équations 

de la turbulence dans une approche zéro dimensionnelle. Il peut être noté que leur allure 

très proche permet de valider qualitativement la valeur des paramètres choisis ainsi que la 
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bonne prise en compte des tendances phénoménologiques des grandeurs liée à la 

turbulence. Ceci permettra d’obtenir par la suite une bonne représentation du micro 

mélange à chaque instant dans la zone de réaction.    

a) b) c) 

   

Figure 2-30 : Temps caractéristique turbulent issus de résultats de simulation 3D FIRE (bleu) et 

0D (rouge) pour trois essais.  Les résultats sont donnés pour trois essais du champ d’utilisation du 

moteur décrit dans l’Annexe 5 : a) Essai à 1250tr/min, 2bars de PME, b) Essai à 1500tr/min, 6bars 

de PME, c) Essai à 1750tr/min, 6bars de PME. 

2.2.7 Modèle de Combustion de Prémélange Diesel 

Afin de correctement modéliser le dégagement d’énergie de la combustion Diesel les deux 

phases caractéristiques de celle-ci doivent être modélisées (Figure 2-31). 

La combustion de prémélange est par définition une combustion en masse d’une partie du 

carburant vaporisé et mélangé à l’air [119] (Figure 2-32). Cette combustion est totalement 

contrôlée par la chimie en opposition avec la combustion de diffusion qui est contrôlée par 

le micro-mélange entre l’air et le carburant vapeur disponible [120]. 
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Figure 2-31 : Synoptique du modèle de combustion de prémélange dans le modèle complet de 

chambre de combustion 

La combustion de prémélange, majoritaire pour les faibles charges et les combustions 

associées aux injections précoces, est de plus en plus utilisée comme stratégie de 

dépollution [121], principalement pour son potentiel à produire très peu de NOx [124], 

[125], [126]. Pour cela l’utilisation de certain systèmes tels que les hautes pressions 

d’injection, les forts taux d’EGR, ou encore le phasage des différentes injections [122] se 

généralise afin de mieux contrôler la combustion en visant des prestations de bruit, 

d’émissions et de performance optimum.  

Comme le montre la Figure 2-32, la localisation des différents sites d’auto inflammation est 

très difficile à déterminer. Leur localisation dans le volume de réaction est dépendante des 

conditions thermodynamiques locales. Ces conditions, principalement la richesse et la 

température locale, évoluent au cours du temps en fonction de nombreux mécanismes liés à 

l’injection du carburant, sa vaporisation et son micro-mélange avec les gaz entrainés. 
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Figure 2-32 : Visualisation expérimentale durant l’auto inflammation et la combustion de 

prémélange réalisé par [119] pour deux conditions ambiantes : Densité 14,8 kg/m3 a) Ta=1000K et 

b) Ta=850K. (TASI : Temps après le début de l’injection). La forme ovale grisée représente la 

partie liquide du Jet.   

Cette phase est caractérisée par un dégagement d’énergie très violent. La principale 

différence entre une combustion homogène type HCCI et une combustion en prémélange 

partiel est l’existence d’une forte stratification en richesse dans la zone de réaction. La 

modélisation de cette stratification, caractéristique d’un spray Diesel, est donc très 

importante dans l’optique de reproduire correctement le dégagement d’énergie lié à la 

a) 

 

b) 
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combustion de prémélange. Le principe utilisé pour modéliser cette stratification sera 

détaillé dans le paragraphe suivant (2.2.7.1).  

L’impact de la chimie sur cette phase rend très difficile la bonne prédiction de l’intensité de 

son dégagement d’énergie dans le cadre d’une modélisation 0D phénoménologique. La 

modélisation du délai d’auto inflammation et du temps caractéristique de combustion est 

généralement réalisée à l’aide d’une loi d’Arrhenius pour une réaction simple de 

combustion complète à une étape [60], [61]. Cette approche très peu couteuse en temps de 

calcul nécessite cependant de calibrer un nombre très important de paramètres (paragraphe 

2.2.7.2.2.).  C’est pour cette raison qu’une autre voie de modélisation est adoptée dans cette 

étude : la tabulation de la chimie complexe qui présente de nombreux avantages 

(paragraphe 2.2.7.2.3).   

Afin de prendre en compte ces constatations physiques dans le modèle, le taux de réaction 

moyen dans la zone de réaction sera évalué à l’aide : 

� De l’utilisation d’une fonction à densité de probabilité (PDF) appliquée à un scalaire 

passif : la fraction de mélange [ ]0,1iZ ∈ , image de la richesse de la zone i décrit 

dans le paragraphe 2.2.7.1,  

� D’un taux de réaction local du carburant déduit de la tabulation de la chimie com-

plexe décrit dans le paragraphe 2.2.7.2. 

Le taux de réaction moyen dans la zone sera obtenu à l’aide d’un produit de convolution 

entre la PDF, 
� � ( )''2,i i

iZ Z
P Zɶ , et le taux de réaction local du carburant, ,carb iωɺ  :  

 � � ( ) ( )''2

1

, ,,
0

. .
i i

carb i i carb i i iZ Z
P Z Z dZω ω= ∫ ɶɺ ɺ  Eq. 2.79 

L’équation (Eq. 2.79) est établie en adoptant plusieurs hypothèses [72], [76] :  

� La température, la pression et la fraction massique d’EGR sont considérées homo-

gènes dans la zone, 
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� La variable de progrès ic  relative à l’avancement de la réaction est considérée ho-

mogène dans la zone durant toute la durée de la combustion : 

( ) [ ],  Z 0,1i i i ic Z c= ∀ ∈ɶ , 

C’est à l’aide de ces hypothèses que la PDF jointe en richesse et avancement est réduite à 

une simple PDF en richesse. La seconde hypothèse, relative à l’avancement de la réaction, 

est largement discutée dans [72], il a été montré que l’auto inflammation n’est que très peu 

impactée.  

A l’aide du taux de réaction moyen il est possible de définir le débit de carburant 

consommé par la combustion de prémélange : 

 , , ,
, , , ,.carb comb pre i

carb i carb v pre i

dm
m

dt
ω= ɺ  Eq. 2.80 

Avec, 

� , , ,carb comb pre im , le carburant brûlé par la combustion de prémélange dans la zone de ré-

action i 

, , ,carb v pre im , le carburant vapeur disponible pour la combustion de prémélange dans la zone i. 

Cette variable sera définie dans le paragraphe 2.2.9 relatif à la répartition de la masse de 

carburant vapeur entre les deux phases de la combustion. 

2.2.7.1 Modélisation du Prémélange dans la Zone de Réaction : Approche à 
PDF Présumée  

La zone de réaction dans laquelle les processus chimiques ont lieu est modélisée par le 

volume occupé par les sprays issus des différentes injections (paragraphe 2.2.4). Ces zones 

n’ont pas de localisation spatiale dans la chambre elles occupent cependant un certain 

volume et sont caractérisées par une certaine masse. Comme le montre la Figure 2-33, ces 

zones sont caractérisées par une forte stratification en richesse qui est caractéristique des 

jets Diesel. 
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Figure 2-33 : Contour de richesse dans un spray Diesel 1ms après le début de l’injection d’après 

Nishida et al. [123]. A droite la fraction massique de carburant vapeur et à gauche la fraction 

massique de carburant liquide. 

La modélisation 0D de ce phénomène spatial est un réel défi, une solution consiste à utiliser 

une approche statistique au travers de fonctions à densité de probabilité. Cette approche a 

été utilisée par de nombreux auteurs [50], [72], [76], [127], [128], afin de modéliser des 

phénomènes spatiaux dans une approche zéro dimensionnelle. Ce travail utilise donc une 

approche statistique qui consiste à présumer l’allure de la stratification en richesse dans la 

zone de réaction à l’aide d’une fonction à densité de probabilité. L’état du mélange non 

homogène entre le carburant vapeur et les gaz ambiants entrainés dans la zone est présumé 

à l’aide de l’allure d’une beta-fonction standardisée. Comme le montre la Figure 2-34, il est 

possible de distinguer trois formes caractéristiques de la beta-fonction qui peuvent être 

reliées à des états du mélange bien particulier. 

Tout d’abord lorsque le processus de mélange débute, le carburant vapeur et les gaz 

entrainés sont totalement séparés dans la zone de réaction et la zone est caractérisée par 

deux états. La variance de la zone i sera donc égale à :�''2
iZ = ∞ . Dans ce cas l’allure de la 

beta-fonction correspond à la Figure 2-34 a), pour laquelle la fonction se résume à deux 

Dirac pour les valeurs de 0Z = , correspondant à un oxydant pur, et 1Z = , correspondant à 
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du carburant pur.  

 

Figure 2-34 : Allure caractéristique d’une beta-fonction pour une valeur moyenne et quatre 

valeurs de la variance associée. a) Mélange gazeux hétérogène, b) et c) deux états intermédiaire de 

mélange gazeux, d) mélange gazeux totalement homogène. 

Par la suite lorsqu’une distribution du rapport air/carburant existe au sein de la zone de 

réaction, l’allure de la beta-fonction sera une courbe continue dans l’intervalle [ ]0,1Z ∈ . 

Cet état est représenté sur les Figure 2-34 b) et c).  

Pour finir, lorsque le carburant vapeur et les gaz entrainés sont parfaitement mélangés, la 

zone est considérée totalement homogène. La Figure 2-34 c) donne l’allure de la fonction 

dans le cas homogène, c'est-à-dire�''2 0iZ = . La fonction se résume en un Dirac autour de la 

valeur moyenne dans la zone i : �iZ . La formulation mathématique de la beta-fonction est la 

suivante [ ]0,1Z∀ ∈  :  

 � � ( ) ( )''2

1 1
,,

( )
. .(1 )

( ). ( )i i

a b
a bZ Z

a b
P Z Z Z Z

a b
β − −Γ += = −

Γ Γ
ɶ  Eq. 2.81 

Avec, 

� �
� �( )
�''2

1
. 1

i i

i

i

Z Z
a Z

Z

 −
 = −
 
 

 et 
�

1

i

b a
Z

= − , qui contiennent les deux paramètres permettant 

de définir la forme de la PDF, à savoir la valeur moyenne �iZ et la variance�''2
iZ rela-

tive à la variable modélisée, 
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�  ( ) ∫
+∞

−−=Γ
0

1.. dttex xt , une fonction mathématique appelée fonction Gamma. 

Une foi l’allure de la stratification présumée, il est nécessaire de définir les deux grandeurs 

qui la caractérisent. Les développements qui suivent portent donc sur la définition de la 

valeur moyenne et de la variance de la fraction de mélange dans la zone de réaction. Afin 

de pouvoir utiliser l’outil statistique décrit préalablement, il est necessaire de définir une 

grandeur adimensionnée pour modéliser le rapport air/carburant dans la zone de réaction. 

Le choix de cette variable s’est porté sur la fraction de mélangeZ . C’est l’approximation 

de Burke-Schumann [152] qui a été utilisée pour obtenir une variable adimensionnée dans 

notre approche zéro-dimensionnelle. Cette variable est un scalaire conservé donc 

indépendante de la combustion. Elle sera l’image de la richesse en tout point de la zone de 

réaction. Dans ce cas il est possible d’écrire la valeur moyenne de la fraction de mélange 

dans la zone i de la façon suivante :  

 � 2 2

2

, , , ,

, ,0 ,

.

.
carb v i O i O amb

i
carb v O amb

Y Y Y
Z

Y Y

γ
γ

− +
=

+
 Eq. 2.82 

Avec, 

� γ , le coefficient stœchiométrique relatif à l’équation de combustion associé aux es-

pèces carburant et oxygène, le mélange est considéré à la stœchiométrie lors-

que
2, , ,. carb v i O iY Yγ = ,  

� , ,carb v iY , la fraction massique de carburant vapeur présent dans la zone i relative à la 

ième injection, 

� 2 ,O iY , la fraction massique d’oxygène présent dans la zone i, cette fraction massique 

se déduit de la composition des gaz entrainés dans la zone, 

� 2 ,O ambY  , la fraction massique d’oxygène présente dans la zone des gaz ambiants, 

� , ,0carb vY , la fraction massique de carburant vapeur présente dans le flux de carburant, 

ici choisie égale à 1. 
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La valeur de cette dernière variable pourra être discutée car il peut être montré que le 

carburant vapeur à l’état pur n’existe pas. A l’aide du travail de modélisation de 

l’évaporation du carburant (Annexe 4), il a été déduit qu’il existe une fraction massique de 

carburant vapeur à l’interface de la goutte,carb gtY . Cette valeur de fraction massique à 

l’interface, généralement déduite de la règle des 1/3 [107], est différente de 1. Dans notre 

cas cette dernière remarque a pour impact de restreindre le domaine de variation 

de [ ]0, satZ Z∈ . L’effet de cette valeur satZ sur l’approche décrite ici a été étudié dans [76]. 

La non connaissance de la valeur de ,carb gtY  à chaque instant rend difficile la prise en 

compte de cette considération dans le modèle proposé dans cette étude. De plus l’impact 

très modéré de cette grandeur sur les résultats du modèle développé dans cette étude permet 

de négliger la restriction du domaine de variation deZ . 

Afin de connaitre l’allure exacte de l’état du mélange dans la zone de réaction à chaque 

instant, une seconde variable est à définir : la variance de la fraction de mélange�''2
iZ . Cette 

variable permet de quantifier les fluctuations autour de la valeur moyenne deZ . La 

définition probabilistique de celle-ci est la suivante :  

  
�

� �
( ) �( )''2

1
2

''2

,
0

. .
i i

i iZ Z
Z P Z Z Z dZ= −∫ ɶ  Eq. 2.83 

Partant de la dérivée de cette définition, Mauviot [72], [73], puis Dulbecco [74], [75], [76], 

ont obtenu une évolution de la variance au cours du temps. Cette évolution a été obtenue en 

identifiant plusieurs termes sources et en fermant l’équation à l’aide d’un terme de 

dissipation du premier ordre [152] qui utilise un modèle de relaxation linéaire. L’équation 

différentielle obtenue est la suivante : 

 

�
�( ) �( ) � �( ) �

2 2 22 2 2
, , ,

, ,
III

I II

1 1
1 2

i i

i
i i carb v i i i in S i

réact i réact i

d Z
Z Z m Z Z m C Z

dt m m k

ε
Φ

′′ ′′ ′′ ′′= − − + − −ɺ ɺ

������������������ �����������

 
Eq. 2.84 

Avec,  
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� Le terme I : le terme source relatif à la vaporisation du carburant dans la zone de ré-

action. Ce débit de carburant vapeur va venir augmenter la variance ou l’écart type 

du mélange,  

� Le terme II : le terme source relatif à l’entrainement de gaz dans la zone de réaction. 

Tout comme le premier terme, ce débit de gaz va avoir pour conséquence 

d’augmenter la variance du mélange, 

� Le terme III : le terme de dissipation qui relie directement le micro-mélange à la 

turbulence au travers du temps caractéristique de turbulence définie dans l’équation 

(Eq. 2.78). 

L’équation (Eq. 2.84) permet donc de relier une approche purement statistique à des 

phénomènes tels que l’injection, la vaporisation, l’entrainement d’air, ainsi qu’au micro-

mélange dans la zone de réaction considérée. La démonstration de cette équation est 

disponible dans les études de [72] et [76], cependant la démonstration réalisée dans le 

paragraphe 2.2.10.3, relatif à la prise en compte de l’influence d’injections multiples, 

reprend la plupart des principes utilisés. Si les différents sous modèles relatifs à la 

vaporisation, à l’entrainement d’air et à la turbulence ont été identifiés, alors seul un 

paramètre reste à calibrer dans ce modèle de mélange :
i

CΦ . La Figure 2-35 donne un 

exemple de l’évolution de l’allure de la PDF dans le cas d’un jet libre dans des conditions 

inertes avec une valeur moyenne de richesse qui varie autour de stœchiométrie. L’injection 

est réalisé proche PMH et les différents termes de l’équation (Eq. 2.84) sont calculés à 

l’aide des modèles décrits dans les sections précédentes, de plus pour cette figure 0,3
i

CΦ = . 
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Figure 2-35 : Evolution de la distribution de la fraction de mélange dans la zone de réaction 

donnée par l’allure de la PDF dans le cas d’une mono injection proche PMH. 

En dehors des cas extrêmes (�''2
iZ = ∞  et�''2 0iZ = ) qui physiquement n’ont aucun sens, la 

Figure 2-35 représente bien l’allure présumée de l’évolution de la distribution de la fraction 

de mélange dans la zone de réaction. L’évolution de la répartition de richesse dans la zone 

de réaction est très difficile à déterminer aussi bien expérimentalement que numériquement. 

C’est pourquoi il a été fait le choix de garder le paramètre 
i

CΦ comme paramètre de 

recalage du modèle. Ce paramètre sera identifié et calibré pour chaque type d’injection à 

l’aide des différents essais moteur à disposition.  

L’approche décrite ci-dessus est valable dans les cas ou une seule injection a lieu au cours 

du cycle. Dans les cas d’injections multiples, il y aura création de plusieurs zones de 

réaction et l’existence d’interactions entre celles-ci. Ces interactions vont avoir un effet non 

négligeable sur l’état du mélange à un instant donné. Afin de prendre en compte ces 

interactions plusieurs modèles ont été développés et vont être exposés dans le paragraphe 

2.2.10. 

La forme de la PDF et l’évolution de son allure ont été décrits dans ce paragraphe. Afin de 
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déterminer le taux de réaction moyen du carburant dans la phase de prémélange (Eq. 2.79), 

il reste à déterminer le délai d’auto inflammation local ainsi que le taux de réaction local du 

carburant. Pour cela plusieurs approches existent et vont être détaillées dans le paragraphe 

qui suit. 

2.2.7.2 Modélisation de l’Auto inflammation et du taux de réaction du 
carburant 

Dans les moteurs Diesel à injection directe, le délai d’auto inflammation caractérise le 

temps écoulé entre le début de l’injection et le début de la combustion. Ce temps 

caractéristique est la conséquence de deux types de phénomènes : la vaporisation du 

carburant caractérisée par un délai physique phτ et les différentes réactions d’initiation 

intervenant dans le mécanisme de cinétique chimique qui mènent à l’auto inflammation du 

carburant vapeur qui sont caractérisées par un délai chimique chτ  :  

 délai ph chτ τ τ= +  Eq. 2.85 

Le délai physique a été étudié dans le paragraphe 2.2.5 relatif au modèle de vaporisation du 

carburant. Seul le délai chimique va être étudié dans cette section. Pour finir, l’approche 

classique des différents modèles d’auto inflammation en modélisation 0D consiste à 

comparer l’intégrale de l’inverse de ce délai à un seuil souvent pris égal à 1 afin de tenir 

compte des variations de température et de pression dans un cycle moteur : 

 
1

. 1
comb

inj

t

délait

dt
τ

=∫  Eq. 2.86 

Dans un second temps, le taux de réaction du carburant, qui sera assimilé au taux 

d’avancement de la réaction de combustion entre le carburant et l’air, sera étudié. Ce taux 

de réaction peut être défini comme la vitesse à laquelle le carburant est consommé. Dans le 

cas d’une combustion de prémélange, cette vitesse est entièrement contrôlée par les 

mécanismes chimiques et l’état thermodynamique du mélange. Pour définir cette vitesse il 

existe deux approches :  
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� La chimie simple, qui consiste à déterminer un taux de réaction à partir d’une loi 

d’Arrhenius pour une réaction de combustion complète à une étape,  

� La chimie complexe, qui prend en compte la majorité des réactions intermédiaires 

permettant de former les différents produits de combustion. Cette approche peut soit 

faire appel à un code de cinétique chimique permettant de déterminer les taux de ré-

action de chacunes des espèces, soit faire appel à une méthode de tabulation afin de 

s’affranchir de la résolution des équations de transport pour chaque espèce. Cette 

dernière méthode s’avère efficace en modélisation 0D afin de conserver le compro-

mis temps de calcul / précision. 

C’est donc ces différentes approches qui vont être exposées par la suite, aussi bien pour le 

délai que pour le taux de réaction. Dans la suite de ce paragraphe tous les modèles et 

résultats liés à la chimie sont présentés dans le cas d’un réacteur homogène. Cette situation 

ne correspond pas au cas des combustions dans les moteurs. Cependant la forte ségrégation 

entre les réactifs est prise en compte au travers de la pondération par la PDF dans le calcul 

du taux de réaction moyen (Eq. 2.79). Cette technique de pondération peut être utilisée 

aussi bien pour les taux de réaction issus de loi d’Arrhenius dans le cas d’une chimie 

simple, que pour les taux de réaction issus de tabulation dans le cas d’une chimie complexe. 

2.2.7.2.1 Modélisation du carburant  

Le gazole commercial est un produit dont la composition est très complexe et qui est sujette 

à une très grande variabilité liée à la fois au procédé et au lieu de production [129]. En 

s’appuyant sur l’étude bibliographique réalisée dans [34], il est possible d’estimer une 

composition moyenne d’un gazole commercial : 

� 20 à 50% de n-paraffines (ex : n-heptane7 16C H ) et iso-paraffines (ex : isooc-

tane 8 18C H ) 

� 20 à 40% de composés naphténiques (ex : ethylcyclohexane 8 16C H ) 

� 15 à 40% de composés aromatiques (ex : 1-methylnaphtalène 11 10C H ) 
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Ce type de carburant est donc constitué de très nombreux composés qui possèdent chacun 

des propriétés chimiques propres, il parait donc impossible de modéliser le comportement 

exact de ce carburant en prenant en compte tout les constituants. Ceci justifie l’utilisation 

d’un carburant dit de référence qui sera choisi pour sa capacité à modéliser le 

comportement du gazole. On comprend que pour la modélisation d’une combustion 

contrôlée entièrement par la chimie (cas prémélange total) seul les aspects de cinétique 

chimique sont à considérer alors que pour une combustion Diesel conventionnelle (flamme 

de diffusion) la problématique porte sur les propriétés physiques des différents carburants : 

mécanisme de vaporisation, développement du spray,…etc. 

Comme le met en avant [34], les mécanismes chimiques et les propriétés du n-heptane 

( 7 16C H ) ont largement été étudiées au fil des années.  Ce composé possède en effet 

l’avantage d’avoir un nombre de cétane (CN=56) très proche de celui du gazole commercial 

(CN=53). Cette dernière grandeur est l’une des propriétés principale pour une bonne 

modélisation de l’auto inflammation. La limitation de l’usage de ce composé comme 

carburant « modèle » vient de sa nature et plus particulièrement de sa chaine carbonée qui 

est bien plus courte que celles existantes au sein du gazole. Beaucoup de ses propriétés 

physiques (densité, volatilité,…) diffèrent, par conséquent le n-heptane est moins pertinent 

pour modéliser une combustion contrôlée par un mélange turbulent. Afin de contourner 

cette difficulté, l’outil développé dans cette étude restreint l’usage de ce carburant 

« modèle » au seul mécanisme de cinétique chimique et les phénomènes de vaporisation ou 

encore de comportement du jet sont calibrés indépendamment (se repporter aux paragraphes 

2.2.3, 2.2.4 et 2.2.5.) 

De nombreuses autres voies ont été explorées pour la modélisation du carburant Diesel, par 

exemple l’utilisation de : 

� l’isooctane ( 8 18C H , CN=12),  

� mélanges binaires de n-heptane et d’isooctane appelé PRF (Primary Reference 

Fuels),  

� mélange d’une n-paraffine avec un composé aromatique (n-heptane/toluène).  
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Ces différentes études ont eu pour objectif de se rapprocher au plus près des propriétés 

physiques et chimiques du gazole. 

Le choix du n-heptane comme carburant de référence est justifié dans cette étude pour les 

raisons suivantes : 

a) L’utilisation du n-heptane dans cette étude intervient dans la modélisation de la 

combustion de prémélange Diesel. Ce type de combustion est largement influencé 

par la cinétique chimique, d’où l’intérêt d’avoir un carburant capable de modéliser 

correctement les phénomènes comme le délai d’auto-inflammation ou le taux de 

réaction. 

b) Les réactions d’oxydation du n-heptane ont été largement étudiées dans de précé-

dents travaux, ce qui nous a permis de disposer de nombreux modèles de cinétique 

chimique validés au préalable avec plusieurs séries de résultats expérimentaux.  

Nom : Gazole n-heptane 
Formule : CnH1.85n C7H16 

Indice de cétane : 53 56 
PCI [kJ/kg] : 42928 44566 
Rapport H/C : 1.85 2.29 

ρ à 15˚C [kg/m3] : 833 690 
Viscosité à 40˚C [m2/s] : 2.5 0.5 

Point éclair [˚C] : 63 -4 

Table 2-3 : Comparaison des propriétés physico-chimique d’un gazole commercial avec le n-

heptane [34] 

La Table 2-3 issue de la thèse de Dronniou [34], présente les similitudes et les différences 

majeures entre le n-heptane et un gazole commercial. Ce tableau met en avant le fait que le 

n-heptane semble bien adapté pour simuler l’auto inflammation du gazole (indice de cétane 

proche de celui du gazole commercial). De plus les PCI sont assez proches ce qui va 

faciliter l’analyse énergétique de la combustion. Malgré cela, il faut noter que le n-heptane 

possède des propriétés physiques très éloignées d’un gazole commercial, surtout en ce qui 

concerne la densité, la viscosité et le rapport H/C. 
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2.2.7.2.2 Utilisation d’une loi d’Arrhenius pour une Réaction de combustion à 
une Etape 

Nous allons dans ce paragraphe déterminer le taux de réaction ainsi que le délai d’auto 

inflammation dans le cas d’une réaction simple à une étape. 

2.2.7.2.2.1 Ecriture du taux de réaction du n-heptane 

Dans cette première partie l’approche la plus simple pour la modélisation de la chimie va 

être présentée. L’équation générale d’une réaction chimique à 1 étape entre deux réactifs 

s’écrit :  

 . . .F O PF O Pη η η+ →  Eq. 2.87 

Avec, Fη , Oη  et Pη  respectivement les coefficients stœchiométriques des espèces F, O et P. 

Dans le cas de la combustion d’une mole de n-heptane avec l’air on obtient : 

 7 16 2 2 27 16 2 2 2 2 2

Air Sec

. .( 3,76. ) . . .C H air H O CO NC H O N H O CO Nη η η η η+ + → + +
�������

 
Eq. 2.88 

Avec, 
7 16

1C Hη = , 
2

11air Oη η= = , 
2

8H Oη = , 
2

7COη =  et 
2

11*3,76Nη = . 

La forme empirique du taux d’avancement d’une réaction à une étape peut s’écrire sous la 

forme : 

 ( ) [ ] [ ]. .F Oq K T F O
η η=  Eq. 2.89 

Avec,  

� q , l’avancement de la réaction en 3 1. .mole m s− −   , 

� ( )K T , la constante de vitesse. 

Le taux d’avancement de la réaction du n-heptane à l’air (Eq. 2.88) peut donc s’écrire : 

 ( ) [ ] [ ]7 16 2

7 16 2. .C H Oq K T C H O
η η=  Eq. 2.90 

La constante de réaction ( )K T  est généralement modélisée à l’aide d’une loi d’Arrhenius 
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de la forme : 

 ( ) .exp
.
aE

K T A
RT

 = − 
 

 Eq. 2.91 

Avec, 

� aE , l’énergie d’activation de la réaction 1.J mole−   , 

� A , une constante pré-exponentielle
3 1 12 2. .m mole s

− − 
  

, 

� T , la température de la zone de réaction [ ]K  

� 8,314R= , la constante universelle des gaz parfait 1 1. .J mole K− −   ¨. 

La définition du taux de réaction pour une espèce k, kωɺ  1.g s−   , dans un réacteur homogène 

de volume V  est la suivante : 

 . . .k k kV M qω η=ɺ  Eq. 2.92 

Avec, kM la masse molaire de l’espèce k, kη  le coefficient stoechiométrique de l’espèce k. 

A l’aide de l’écriture des concentrations sous la forme : 

 [ ] .k

k

Y
k

M
ρ=  Eq. 2.93 

Avec, ρ  la masse volumique dans le réacteur homogène 3.Kg m−   . L’écriture du taux de 

réaction du n-heptane dans l’air donnera : 
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η

ω ρ
  = −   

    
ɺ  Eq. 2.94 

Avec, m la masse totale contenue dans le réacteur.  

La calibration de ce modèle de taux de réaction se fera au travers des deux paramètres du 

modèle de la constante de vitesse ( )K T  : la constante pré-exponentielleA  et l’énergie 
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d’activation aE . 

2.2.7.2.2.2 Modèle empirique du délai d’auto inflammation 

En partant d’un raisonnement similaire à celui réalisé précédemment, de nombreux auteurs 

[57], [60], [112], [130], [131], [132], [133] ont proposé des modèles de délai d’auto 

inflammation pour le Gazole. Ce temps caractéristique chimique est généralement exprimé, 

tout comme la constante de vitesse, à l’aide d’une loi d’Arrhenius de la forme : 

 
,. .exp

.
aa

ch

E
A P

R T
τ τ

ττ −  
=  

 
 Eq. 2.95 

Avec,  

� P , la pression considérée homogène dans le réacteur, 

� aτ , un paramètre du modèle à identifier. 

Cependant, la forme de cette loi diffère de celle présentée dans l’équation (Eq. 2.91), en 

effet un terme supplémentaire lié à la pression a été rajouté afin de modéliser l’impact de 

celle-ci sur les différentes réactions de dissociation ayant lieu durant ce délai. Certain 

auteurs [53], [82], [62] proposent de faire dépendre ce temps caractéristique de la qualité du 

mélange gazeux au travers de la variable richesse moyenne dans le réacteur homogène �R  :  

 � ,. . exp
.

b aa
ch

E
A P R

R T
ττ τ

ττ
−−  

=  
 

 Eq. 2.96 

Les deux équations (Eq. 2.94) et (Eq. 2.96) donnent respectivement la vitesse de 

consommation du carburant ainsi que le temps caractéristique chimique d’auto 

inflammation dans le cas d’un réacteur homogène. Ces deux équations nécessitent d’être 

recalées pour chaque type d’injection [53], ce qui dans le cas de stratégies à injections 

multiples peut induire un nombre important de paramètres à identifier. Malgré certains 

travaux [134] cette approche ne permet pas ou très difficilement de modéliser les 

phénomènes chimiques de type flamme froide ou NTC (Negative Temperature Coefficient) 

qui apparaissent lors de combustions très diluées, ou issues d’injection très précoce. 
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Comme l’a montré Mauviot [72], cette approche n’est pas en mesure de correctement 

prédire les températures de fin de combustion, ainsi que l’évolution du délai d’auto 

inflammation en fonction de la richesse du mélange. C’est principalement pour ces raisons 

que d’autres voies de modélisation de ces grandeurs ont été explorées. 

2.2.7.2.3   Utilisation de la Chimie Complexe Tabulée 

Afin de répondre aux problématiques soulevées ci-dessus, la modélisation de la cinétique 

chimique au travers de schéma détaillés a été explorée. Les mécanismes cinétiques détaillés 

des hydrocarbures complexes type n-heptane ou isooctane, contiennent généralement de 

très nombreuses espèces et réactions. Il est possible de citer : 

� 550 espèces et 2050 réactions pour le schéma de Curran et al. [135], [136],   

� 1062 espèces et 4495 réactions pour le schéma LCSR PRF-NO [136], [137] qui 

permet de prendre en compte l’impact des espèces relatives aux oxydes d’azote sur 

le déroulement de la combustion. De plus ce type de schéma modélise les mécanis-

mes chimiques dans le cas d’un carburant PRF : mélange d’isooctane et de n-

heptane,  

� 561 espèces et 2539 réactions pour le LLNL heptane [135], [138] et 160 espèces et 

1540 réactions pour le schéma cinétique réduit associé : LLNL heptane réduit [139]. 

Ces deux mécanismes portent exclusivement sur le n-heptane pur, 

� 44 espèces et 112 réactions pour le schéma Stanford heptane [140], qui est un sché-

ma fortement réduit pour le n-heptane. 

L’utilisation directe d’un de ces différents mécanismes implique le calcul des 

concentrations de toutes les espèces prises en compte dans celui-ci. Un des objectifs de 

notre travail est de minimiser le nombre de variables d’état, il n’est donc pas pertinent 

d’utiliser cette approche. Cette problématique se retrouve dans le développement des codes 

de calcul 3D dans lesquels il est très difficile de calculer les concentrations de chaque 

espèce pour chaque nœud de maille. De nouvelles méthodes ont donc été étudiées en vue de 

tenir compte de la chimie détaillée avec de faibles coûts en termes de temps de calcul.  Ces 
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méthodes consistent à créer une base de données de la chimie à partir de paramètres 

judicieusement choisis. Elles vont être maintenant brièvement exposées. 

2.2.7.2.3.1 Introduction et Revue des Différentes Méthodes de Tabulation 

Les premiers travaux sur le sujet sont proposés par Maas et Pope [141]. La méthode IDLM 

(Intrinsic Low Dimensional Manifold) est proposée en 1992, il s’agit d’une méthode 

mathématique basée sur une analyse des temps caractéristiques du système dynamique 

décrivant l’évolution d’un mélange réactif. Les auteurs ont mis en évidence l’existence de 

trajectoires « attractrices » dans les schémas cinétiques complexes aux voisinages des 

points d’équilibre. C'est-à-dire que quelque soit le point d’initialisation du système, la 

trajectoire adoptée par celui-ci pour atteindre le point d’équilibre va rejoindre une 

trajectoire dite « attractrice » qui est en partie commune à toutes les trajectoires. 

Mathématiquement cela s’exprime de la façon suivante : si n espèces sont prises en compte 

dans le mécanisme, la combustion est décrite par n équations. Un sous espace peut être 

déterminé en calculant les valeurs propres du système à n équations en prenant l’hypothèse 

que les temps chimiques plus petit qu’une valeur critique sont négligés. Le sous espace 

obtenu est appelé « manifold » et sa dimension correspond au nombre minimum d’espèces 

nécessaires à la description du système réactif. La composition du système chimique peut 

être alors tabulée en fonction des dimensions du sous espace. Cette méthode mise en œuvre 

pour des carburants complexes [143], est très peu couteuse en temps de calcul [142], 

cependant elle ne permet pas de capter les phénomènes chimiques à basse température. En 

effet la cinétique dans ce type de régime est très particulière et nécessite, pour cette 

approche, un très grand nombre de dimensions pour être prise en compte.  

Une seconde voie de modélisation a été explorée par Pope [142], la méthode ISAT (In Situ 

Adaptative Tabulation) qui consiste à construire dynamiquement la base de données au 

cours de la simulation. Cette méthode évite de recalculer la chimie si le calcul a déjà été 

effectué, si le point est absent de la table il est calculé puis stocké. Cette approche réduit 

considérablement les temps de calcul par rapport à l’utilisation directe des schémas 

cinétique, cependant elle implique de transporter toutes les espèces présentes dans le 

mécanisme ce qui pose le problème entre autre de la taille de la base de données en terme 
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de capacité de mémoire. 

La méthode FPI (Flame Prolongation of IDLM) a été introduite pour pallier au manque de 

précision de la méthode IDLM dans les régimes de basse température.     

 

Figure 2-36 : Flamme de CO/H2/air projetée dans l’espace (yH20, yCO2) selon [144]. Points noir : 

résultats expérimentaux, carrés : trajectoire IDLM, disque noir : flammes mono dimensionnelles 

pré mélangées, et courbe en pointillés : interpolation linéaire. 

La Figure 2-36 montre que l’extension la plus simple vers les basses températures de la 

méthode IDLM consiste à effectuer une interpolation linéaire, ce qui conduit à une 

prédiction largement erronée. La méthode FPI a donc été introduite par Gicquel et al. [144] 

et consiste à étendre la méthode IDLM par des flammes pré mélangées laminaires. A 

l’heure actuelle cette méthode désigne la méthode de tabulation de la chimie détaillée, que 

ce soit des flammelettes (flammes de pré mélange ou de diffusion) des réacteurs homogène 

(auto inflammation). La tabulation FPI repose sur deux paramètres : 

� La variable de progrès c, définie dans ce cas comme une combinaison de fractions 

massiques, elle décrit l’avancement des réactions chimiques, 

� La fraction de mélange Z qui caractérise la composition du mélange réactif. 

Un des intérêts de cette méthode est l’adaptation à tous les types d’écoulement réactifs et 

de problématiques. Elle a donc été étendue à des écoulements réactifs comme l’auto 

inflammation.  
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Pour ce type d’écoulement présentant une composante d’auto inflammation Colin et al. 

[145], [146], [147] ont développé une technique de tabulation appelée TKI (Tabulated 

Kinetics Ignition) qui s’inspire de la philosophie de la tabulation FPI mais dans laquelle 

seul l’avancement est tabulé. Cette technique est utilisée dans les codes de calcul relatifs au 

modèle 3D, ECFM-3Z [150]. Dans leurs travaux les auteurs ont proposé de simuler 

l’initiation de la combustion jusque dans les conditions froides. Par la suite c’est l’outil 

développé par Colin et al. [146] qui sera utilisé pour modéliser la chimie complexe dans 

cette étude. 

2.2.7.2.3.2 Présentation de l’Outil Utilisé 

Dans la présente étude aucune tabulation n’a été redéveloppée, la base de données 

renseignée par Colin et al. [146] dans leurs travaux a été utilisée. Il a fallu cependant 

valider cette tabulation et l’adapter à l’approche zéro dimensionnelle développée ici.  

 

Figure 2-37 : Schéma de principe du modèle développé par Colin [146] pour la chimie complexe 

tabulée. Cette figure représente l’avancement « c » de la réaction en fonction du temps, avec la 

représentation d’une flamme froide caractérisée par un premier délai LTτ  et une quantité de 

carburant consommée par ce régime de combustion1c , ainsi qu’une flamme principale caractérisé 

par le taux de réaction ,c iωɺ .  

La méthode utilisée ici est basée sur la tabulation de l’avancement de la réaction afin de 

capturer les dégagements d’énergie très précoces induits par les combustions froides. 
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Plusieurs bases de données ont donc été crées (Figure 2-37) :  

� Une relative au temps d’apparition de la flamme froide : délai flamme froideLTτ , 

� Une pour la quantité de carburant consommé par ce type de combustion1c , 

� Une pour le taux de réaction associé à la combustion principale, ,c iωɺ  

La particularité des flammes froides est de générer des produits de combustion qui ne sont 

pas du gaz carbonique et de la vapeur d’eau, mais des produits d’oxydation incomplète. Les 

flammes froides se manifestent après une certaine période et sous certaines conditions 

thermodynamiques. En raison de la nature de leur produit d’oxydation, elles sont 

faiblement exothermiques. Les flammes froides se caractérisent aussi par une région 

appelée « Negative Temperature Coefficient » (NTC), où l’on observe une dépendance 

positive en température du délai d’auto-inflammation. Cette inversion du coefficient de 

température se produit dans un intervalle de température variable compris entre 600 K et 

800K qui dépend de la nature du carburant, de la composition du mélange et de la pression. 

Cette valeur marque la transition entre les mécanismes d’oxydation à basse et à haute 

température [149]. 

La Figure 2-38 présente des résultats issus de simulation CHEMKIN [148] pour une 

combustion à « deux étapes » : 

� la première étape est caractérisée par une légère élévation de température, corres-

pondant à la production des produits partiels caractéristiques des flammes froides,  

� la seconde étape se termine par une élévation brutale de température, caractéristique 

de la flamme principale, où sont formés les produits d’oxydation complète.  

Dans les moteurs Diesel en conditions homogènes ou d’injections précoces, les mécanismes 

à basse température peuvent être significatifs et représenter une fraction d’énergie globale 

allant de 5 à 20%.  
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Figure 2-38 : Evolution de la température en fonction du temps pour un réacteur homogène 

adiabatique à volume constant et un mélange n-heptane/air à richesse 1 avec un taux d’EGR de 

60% et une température initiale de 750K. Résultats donnés pour trois types de schéma cinétique de 

complexité différente à l’aide de SENKIN [151]. 

Sur la Figure 2-38, il peut d’ores et déjà être noté que selon le degré de complexité du 

schéma cinétique, le délai d’auto inflammation de la flamme froide est plus ou moins bien 

prédit.  

Les différentes tables utilisées dans la présente étude ( LTτ , 1c , ,c iωɺ ) sont renseignées à l’aide 

de calculs de chimie complexe identiques à ceux présentés Figure 2-38 mais à l’aide du 

schéma développé par Curran et al. [135], [136]. Ce modèle a d’abord été validé par Colin 

[146] pour des configurations de réacteur homogène puis appliqué à des simulations 3D de 

combustion Diesel. Le choix de la discrétisation des différentes entrées des tables a été fait 

de façon à couvrir tout le champ d’utilisation rencontré dans les cas moteur : 

� Pression: 10, 15, 20, 25, 30, 40, 60 et 80 bars 

� Température : de 600 à 1500 K par pas de 10 K 

� Richesse : 0.3, 0.5, 0.7, 1, 1.5 et 3 

� Fraction massique gaz brûlés : 0, 0.3, 0.6, 0.8 et 0.9 
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� Avancement pour la table de taux de réaction en flamme principale : 0,025, 0,05, 

0,075, 0,1, 0,15, 0,2 et 0,3. Une foi la valeur de l’avancement ic  dans la zone de 

réaction i ayant atteint 0,3, on considère que la réaction s’est emballée et la vi-

tesse cωɺ  sera alors prise égale à une valeur constante à déterminer à l’aide de 

comparaison avec les résultats de simulation issus d’un schéma cinétique com-

plexe.  

Le délai d’auto inflammation en flamme froide LTτ  est tabulé, à l’aide des travaux 

précédemment effectués par Pires Da Cruz [145]. Ce délai, issu des calculs SENKIN, est 

déterminé au premier instant où la dérivée de la température par rapport au temps est 

maximum( )max
dT dt . Dans le modèle proposé par Colin et al. [146] le délai est obtenu à 

l’aide de l’intégration d’une fraction massique regroupant toutes les espèces repérées 

comme intermédiaires : IY . En se plaçant dans un écoulement homogène sans convection ni 

diffusion, le taux de variation de cette fraction massique est considéré proportionnel au 

traceur du carburant : ,carb TY . De plus cette fraction massique est une fonction du temps 

caractéristique d’apparition de la flamme froide décrit précédemment :  
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Eq. 2.98 

Et, B une constante représentant un temps caractéristique fixée à 1s [146]. Le traceur de 

carburant représente la quantité de carburant présente dans les mêmes conditions si les 

réactions chimiques n’avaient pas eu lieu. Cette variable� ,carb TY , peut donc être dans notre 

cas simplement prise égale à la fraction de mélange�Z , qui est un scalaire passif 

indépendant de la combustion. Le seuil choisi pour définir l’atteinte du délai d’auto 

inflammation en flamme froide est défini par l’inégalité suivante : Si � �
,I carb TY Y≥  alors le 

délai est atteint.  
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Une foi que ce délai est atteint une certaine quantité de carburant disponible est consommée 

en régime de combustion froide. Cette quantité a été tabulée au travers de la valeur 1c  de la 

variable d’avancement. La connaissance de cette valeur permet d’écrire pour le taux de 

réaction, si � ( ) � ,11 .carb carb TY c Y> −  alors : 

 ,
,

1
c i LT

c i

ω
τ

=ɺ  Eq. 2.99 

Avec, ,c i LT
ωɺ le taux de réaction en flamme froide dans la zone i, et ,c iτ un temps 

caractéristique de combustion ici choisi constant et égal à 1e-5s.  En l’absence de flamme 

froide la variable 1c sera donnée égale à 0, ce qui permet de modéliser le fait que les deux 

délais, flamme froide et flamme principale, sont confondus.  

Le délai de flamme principale est connu à l’aide du taux de réactionc HT
ωɺ . Ce taux de 

réaction dépend de la variable d’avancement dans la zone de réaction considérée :ic . Ce 

taux de réaction est donc tabulé en fonction des valeurs de ic listées préalablement et des 

valeurs initiales de température0,iT , pression 0,iP , richesse� iR , taux d’EGR ,EGR iX . Ces 

différentes grandeurs d’entrées des tables sont indépendantes de l’existence ou non de la 

combustion dans la zone [146]. L’équation définissant la température locale initiale du 

mélange dans la zone, ( )0, 0,i iT T Z=  est définie comme une fonction de la fraction de 

mélange locale Z  : 

 ( ) ( )( )1
0, 0,i iT Z h T Z−  = Ξ    Eq. 2.100 

Avec, 

� 1−Ξ , la fonction d’inversion des tables thermodynamique de JANAF [21], 

� h , l’enthalpie spécifique du mélange donnée par :  

 ( )( ) ( ) ( ) ( )0, . 1 .i carb u amb ambh T Z Z h T Z h T= + −  Eq. 2.101 

Avec, 
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� ( )carb uh T , l’enthalpie du carburant vapeur à la température des gaz imbrûlés, 

� ( )amb ambh T , l’enthalpie du mélange constituant les gaz ambiant.  

Cette dernière est donnée par la conservation de l’énergie pour la zone des gaz ambiant : 

 ( ) ( ) ( ) ( )1 . .amb amb b u u b b bh T Y h T Y h T= − +  Eq. 2.102 

Avec, ( )u uh T et ( )b bh T , respectivement l’enthalpie spécifique des gaz frais et des gaz brûlés 

pour leurs températures respectives. Et bY la fraction massique de gaz brûlé dans la zone des 

gaz ambiant. Ces équations, (Eq. 2.100) à (Eq. 2.102), permettent de prendre en compte en 

plus de la stratification en richesse dans la zone, la stratification en température induite par 

la distribution de richesse.  

La définition de la variable d’avancement de la réaction est un point clé de cette approche. 

La variable de progrèsic  , ou d’avancement dans la zone i, doit satisfaire les propriétés 

suivantes : 

� Elle varie de 0 au début de la combustion à 1 lorsque l’état d’équilibre est atteint, 

� Elle doit être représentative de toutes les réactions, 

Dans l’étude [146], la variable de progrès représentante de la consommation du carburant 

dans les codes de calcul moteur est supposée équivalente à la variable de progrès basée sur 

la température dans les codes de calcul de chimie complexe. Cette hypothèse, valide pour 

les écoulements adiabatiques avec un nombre de Lewis égal à 1, est acceptable selon [146] 

dans le cas présent où la variation de température est directement liée à la variation de la 

quantité de carburant frais disponible. Cette variable est alors définie par : 

 
�

�
,

1
carb

i
carb T

Y
c

Y
= −ɶ  Eq. 2.103 

Donc lorsque le délai de flamme froide est atteint et lorsque� ( ) � ,11 .carb carb TY c Y< −  le taux de 

réaction dans la zone i est fonction de l’avancement et donné par la table :  
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 �( ), 0, 0,, , , ,c i c i i i RES iHT
T P R X cω ω=ɺ ɺ ɶ  Eq. 2.104 

Ce taux de réaction est obtenu à l’aide d’une interpolation linéaire dans la table suivant la 

relation suivante : 

 ( )
1

[ 1] [ ] [ ]p
c c c c

p p

c c
p p p

c c
ω ω ω ω

+

−
= + − +

−
ɺ ɺ ɺ ɺ  Eq. 2.105 

Avec, 1+<≤ pp ccc . 

Le taux de réaction local du carburant (Eq. 2.79) est une combinaison du taux de réaction 

en flamme froide (Eq. 2.99) et du taux de réaction en flamme principale (Eq. 2.104) : 

Si 1c c< , alors : 

 , ,carb i c i LT
ω ω=ɺ ɺ  Eq. 2.106 

Si 1c c> , alors : 

 , ,carb i c i HT
ω ω=ɺ ɺ  Eq. 2.107 

Ce modèle va maintenant être testé et comparé avec les résultats issus des schémas 

cinétiques détaillés présentés en introduction du paragraphe 2.2.7.2.3. 

2.2.7.2.3.3 Validation des Tables d’Auto Inflammation 

Afin de valider l’outil utilisé dans cette étude, les résultats fournis par la tabulation sont 

comparés aux résultats donnés par les schémas LCSR-PRF NO [137], LLNL n-heptane 

réduit [139] et Stanford [140] avec l’utilisation de n-heptane pur comme carburant modèle. 

Ces schémas sont décrit paragraphe 2.2.7.2.3 et ont des niveaux de complexité différents. 

Cela permettra de situer la précision donnée par la tabulation par rapport aux schémas 

détaillés. Afin de valider l’hypothèse réalisée sur la variable d’avancement, les résultats 

seront comparés en termes de variable de progrès basée sur la température pour les résultats 

issus des schémas et basée sur la fraction massique de carburant vapeur (Eq. 2.103) pour les 

résultats issus des tables. La variable de progrès issue de la température s’écrit : 
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0,

0,

i
T

eq i

T T
c

T T

−
=

−
 Eq. 2.108 

Avec, eqT la température à l’équilibre qui sera prise égale à la température en fin de 

combustion. Cette température est directement issue des résultats de simulations réalisées 

sous SENKIN. Afin de s’assurer de la capacité des tables à bien représenter tout les cas 

pouvant avoir lieu dans un moteur, une étude de l’impact de la température initiale, de 

l’impact de la richesse ainsi que de la dilution sur la variable d’avancement est réalisée. Les 

différents essais de simulation, réalisés à volume constant, sont répertoriés dans la Table 

2-4: 

Essais Température initiale [K] Richesse du mélange [-] Taux d’EGR [%] 
1 1100 1 0 
2 1100 1 50 
3 750 1 0 
4 750 1 50 
5 750 0,5 0 
6 750 0,5 50 
7 750 1,5 0 
8 750 1,5 50 

Table 2-4 : Récapitulatif des données d’entrées pour les essais de simulation réalisés en vue de la 

validation des tables d’auto inflammation. Les différents essais sont réalisés pour une pression 

initiale de P0,i=30bars. 

a) 

 

b) 

Figure 2-39 : Avancement de la réaction en fonction du temps donné par trois types de schéma 

cinétique et donné par les tables. a) Essai 1 : T0,i=1100K, Ri=1 et 0% EGR. b) Essai 2 : T0,i=1100K, 

Ri=1 et 50% EGR. 
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a) 

 

b) 

 

Figure 2-40 : Avancement de la réaction en fonction du temps donné par trois types de schéma 

cinétique et donné par les tables. a) Essai 3 : T0,i=750K, Ri=1 et 0% EGR. b) Essai 4 : T0,i=750K, 

Ri=1 et 50% EGR. 

Les Figure 2-39 et Figure 2-40, permettent de constater que le modèle est parfaitement 

prédictif pour une variation de température initiale et pour une variation du taux d’EGR. 

L’EGR est modélisé dans ce cas par les produits issus d’une combustion complète à la 

richesse donnée en consigne.   

Dans les conditions des essais 1 et 2 (Figure 2-39), un seul délai existe et est relativement 

bien modélisé par la chimie tabulée avec la description d’un avancement massique 

uniquement dépendant de la fraction massique de carburant. Il est possible de plus de noter 

que l’écart entre les différents schémas cinétiques est faible. Cette remarque permet de dire 

que dans cette configuration seule une bonne description des espèces majoritaires est 

nécessaire pour prédire le délai d’auto inflammation.    

Dans le cas des essais 3 et 4 (Figure 2-40), il est possible d’ientifier deux délais, un lié à la 

flamme froide et l’autre lié à la réaction principale. L’approche par tabulation permet de 

décrire ces deux délais avec une assez bonne précision. Dans ces cas de figure, et 

particulièrement pour le cas avec dilution (essai 4 : Figure 2-40.b)) les résultats donnés par 

le schéma LLNL n-heptane réduit et LCSR PRF-NO sont quasiment équivalents, aussi bien 

pour le délai en flamme froide que pour le taux de réaction en flamme principale. 

Cependant le schéma très réduit, Stanford, ne permet pas de prédire la flamme froide et 

sous estime, par conséquent, le délai de flamme principale.    
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a) 

 

b) 

 

Figure 2-41 : Avancement de la réaction en fonction du temps donné par trois types de schéma 

cinétique et donné par les tables. a) Essai 5 : T0,i=750K, Ri=0,5 et 0% EGR. b) Essai 6 : T0,i=750K, 

Ri=0,5 et 50% EGR. 

Les Figure 2-41 a) et b), donnent l’évolution de l’avancement en fonction du temps pour un 

cas faible température et faible richesse. Dans le cas sans dilution (essai 5 : Figure 2-41 a)), 

à l’inverse de l’avancement prédit par le modèle Stanford, la tabulation permet de bien 

prendre en compte l’existence d’une flamme froide. Cependant le délai de celle-ci est sous 

estimé par rapport aux résultats donnés par les deux schémas plus complexes. La même 

remarque peut être faite concernant l’essai 6 (Figure 2-41 b)), dans ce dernier cas l’allure 

du taux de réaction en flamme principale donné par les tables est différent de celui prédit 

par le schéma LLNL n-heptane réduit et LCSR PRF-NO. La raison de cet écart est illustrée 

sur la Figure 2-42 qui montre que la description de l’avancement à l’aide de l’espèce 

carburant seul touche ici ses limites. Comme le propose Vervisch [153] ou encore Galpin 

[154], il serait dans ce cas plus judicieux de définir un avancement massique comme une 

fonction des espèces CO et CO2. Ce choix permettrait de mieux prédire le taux de réaction 

associé à la flamme principale.  

Le suivi de ces espèces intermédiaires ne rentre pas dans le cadre de la présente étude qui 

vise à réduire au maximum le nombre de variables d’état du modèle en optimisant la 

prédictivité de celui-ci.            
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Figure 2-42 : Evolution des fractions molaires de certaines espèces donnée par le schéma LCSR 

PRF-NO dans la configuration de l’essai 6 (Table 2-4) : Température initiale de 750K, Richesse 

égale à 0,5 et taux d’EGR de 50%. 

a) 

 

b) 

 

Figure 2-43 : Avancement de la réaction en fonction du temps donné par trois types de schéma 

cinétique et donné par les tables. a) Essai 7 : T0,i=750K, Ri=1,5 et 0% EGR. b) Essai 8 : T0,i=750K, 

Ri=1,5 et 50% EGR. 

Les Figure 2-43 a) et b), montrent que pour une richesse supérieure à la stœchiométrie les 

différents délais, aussi bien en flamme froide qu’en flamme principale, sont légèrement 

sous estimés. Le taux de réaction en flamme principale étant du même ordre de grandeur 

que le taux de réaction prédit par les schémas cinétiques complexes, la sous estimation du 

délai en flamme principale est principalement induit par la sous estimation du délai en 



138 

flamme froide. Les différents résultats présentés dans ce paragraphe justifient l’utilisation 

de cet outil dans le cadre de notre étude. Les niveaux de prédictivité obtenus pour les 

grandeurs chimiques tabulées, aussi bien pour une variation de richesse, que de température 

sont très satisfaisants. 

2.2.8 Modèle de Combustion de Diffusion  

Cette phase caractéristique est entièrement contrôlée par le micro mélange entre l’air et le 

carburant vapeur. Lors de cette phase la chimie est considérée instantanée. Dans cette étude 

le modèle de combustion de diffusion est basé sur l’approche développée par Barba et al. 

[61]. Ce modèle de combustion diffusive est basé sur la masse de carburant vapeur 

disponible dans la zone de réaction ainsi que sur une fréquence caractéristique de mélange 

entre l’air et le carburant. Cette fréquence caractéristique est une image du micro mélange 

et peut donc être écrite comme une fonction de la densité d’énergie cinétique associée au 

mouvement turbulent. 

Le carburant vapeur disponible est obtenu par la différence entre le carburant issu de 

l’injection totalement vaporisé et le carburant qui a déjà été consommé par la combustion. 

La fréquence caractéristique de mélange dépend d’un rapport entre une vitesse de mélange 

et une longueur caractéristique. La vitesse de mélange est déterminée selon Barba [61] à 

l’aide de la densité d’énergie turbulente (Eq. 2.65) :  

 ɶ2
mix V p kv C V C k= +  Eq. 2.109 

Avec,  

� pV , la vitesse moyenne du piston qui est une fonction du régime moteur, 

� ɶk , la densité d’énergie cinétique associée au mouvement turbulent dans la zone de 

réaction, obtenu à l’aide du modèle de turbulence décrit précédement, 

� VC et kC , respectivement deux paramètres à calibrer. 
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De nombreux auteurs ont travaillé sur l’écriture d’une fréquence de mélange à l’aide d’une 

vitesse de mélange et d’une longueur caractéristique [59], [60]. L’approche proposée par 

Barba et ses coauteurs a été adoptée dans ce travail. La longueur caractéristique est 

déterminée par :  

 
�

3
.cyl cyl

mix
T

V
l

n

Φ
=  Eq. 2.110 

Avec,  

� �cylΦ , la richesse globale dans le cylindre, 

� cylV , le volume du cylindre, 

� Tn , le nombre de trous de l’injecteur. 

De la même manière que pour la combustion de prémélange, le débit de carburant 

consommé par la combustion de diffusion dans la zone de réaction i, s’écrit : 

 
, , ,

, , , ,. .carb comb dif i mix
mix i carb v dif i

mix

dm v
F m

dt l
=  Eq. 2.111 

Avec, 

� , , ,carb comb dif im , le carburant brûlé par la combustion de diffusion dans la zone de réac-

tion i 

� , , ,carb v dif im , le carburant vapeur disponible pour la combustion de diffusion dans la 

zone i. Cette variable sera définie dans le paragraphe 2.2.9 relatif à la répartition de 

la masse de carburant vapeur entre les deux phases de la combustion, 

� ,mix iF , une fonction empirique modélisant un délai entre le début de la combustion 

de prémélange et la combustion de diffusion, cette fonction sera explicitée dans le 

paragraphe suivant (paragraphe 2.2.9). 

Les deux paramètres du modèleVC et kC , relatifs à la vitesse de mélange, seront identifiés et 
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calibrés sur un nombre très limité de points moteur caractéristiques. Il sera montré dans le 

paragraphe 2.3, qu’une bonne prédiction du taux d’introduction du carburant liquide 

(modèle paragraphe 2.2.3) et de la densité d’énergie cinétique turbulente (modèle 

paragraphe 2.2.6) permettra une bonne prédiction du taux de dégagement de chaleur en 

combustion de diffusion. 

2.2.9 Répartition du Carburant : Interactions entre les phases de 
combustion de prémélange et de diffusion 

La répartition du carburant entre les différents modes de combustion est dans une approche 

empirique assez délicate. En effet les différents modèles 0D de la littérature [60], [61], 

couramment utilisés proposent de répartir le carburant vaporisé de la façon suivante : 

� Tout le carburant vaporisé avant le délai d’auto inflammation est consommé par la 

combustion de prémélange,  

� Tout le carburant vaporisé après le délai d’auto inflammation est consommé par la 

combustion de diffusion. 

Dec [64] dans sa description de la combustion Diesel, a montré qu’une flamme de 

prémélange est établie tout au long de la durée de la combustion Diesel. La fraction de 

carburant consommée par celle-ci, une fois la flamme de diffusion établie, est très faible, ce 

qui permet de la négliger dans une approche zéro dimensionnelle.  

Dans la présente étude, il n’existe pas de délai d’auto inflammation unique par zone de 

réaction, mais un délai propre à chaque valeur de fraction de mélange Z. Le critère 

définissant la répartition du carburant injecté entre les deux modes de combustion est donc 

intimement lié au point de fonctionnement du moteur, en raison notamment des deux 

approches adoptées pour la modélisation des deux phases de la combustion qui sont ici 

totalement découplées. 

Le choix a été fait d’introduire un paramètre [ ]int 0,1C ∈  qui permet de répartir le carburant 

vapeur entre la phase de combustion de prémélange et de diffusion. Ce paramètre 
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représente la fraction du carburant injecté qui est susceptible de brûler en phase de 

prémélange, il s’exprime de la façon suivante :  

 
, , ,

int
,

carb comb pre i

carb i

m
C

m
=  Eq. 2.112 

Avec, 

� , , ,carb comb pre im , le carburant vapeur consommé par la combustion de prémélange à cha-

que pas de temps dans la zone de réaction i, 

� ,carb im , le carburant total injecté dans la zone de réaction i 

A chaque instant, intC  est calculé et comparé à une valeur fixée initialement int,consigneC , qui 

correspond à un paramètre du modèle. Si à l’instant t, intC est inférieur à int,consigneC , alors le 

carburant vaporisé est disponible pour la flamme de prémélange. Si celui-ci est supérieur à 

la valeur fixée initialement alors le carburant vaporisé brûle en phase de diffusion. 

Il sera montré que ce paramètre totalement empirique est dépendant de certaines grandeurs 

d’entrées du modèle telles que le taux d’EGR ou encore le régime moteur. Ce paramètre est 

un point dur de la calibration et de l’identification du modèle car il ne repose sur aucune 

considération phénoménologique. Il peut déjà être souligné que ce sous modèle sera une des 

voies d’amélioration à explorer. C’est en partie pour répondre à cette problématique qu’un 

modèle quasi dimensionnel sera développé par la suite (Chapitre 3). 

Afin de tenir compte d’un délai entre le début de la combustion de prémélange et de 

diffusion, une fonction ,mix iF a été introduite dans le modèle proposé par Barba et al. [61]. 

Ce délai peut s’expliquer physiquement par le temps d’établissement de la flamme de 

diffusion, correspondant au temps nécessaire à celle-ci pour atteindre sa longueur 

d’accroche de flamme. Cette fonction s’écrit : 

 , , ,
,

, , ,

n

carb comb pre i
mix i

carb v pre i

m
F

m

 
=   
 

 Eq. 2.113 

Avec, 
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� , , ,carb comb pre im , la masse de carburant vapeur brûlé en phase de prémélange dans la 

zone de réaction i à l’instant t, 

� , , ,carb v pre im , la masse de carburant vapeur totale disponible pour la combustion de 

prémélange dans la zone de réaction i, 

� n , un exposant qui sera choisit comme paramètre du modèle. 

En conclusion la fonction décrite (Eq. 2.113) correspond à un pré-facteur de l’équation (Eq. 

2.111) permettant de simuler un « amortissement » du dégagement d’énergie en combustion 

de diffusion tant que la combustion de prémélange n’est pas terminée. 

2.2.10  Prise en Compte de l’impact de la Multi Injection  

Dans les paragraphes qui suivent, les différents développements se focalisent sur la prise en 

compte de la multi injection dans le sous-modèle associé à la combustion de prémélange 

(paragraphe 2.2.7.1). L’impact des différents motifs d’injection sur le déroulement de la 

combustion de diffusion est pris en compte au travers de la répartition des différentes 

masses entre les zones de réaction. 

2.2.10.1 Introduction à la Multi Injection et sa prise en compte dans le 
cadre d’une modélisation 0D 

Les stratégies d’injection multiples ont été développées au milieu des années 90 dans le but 

d’améliorer les performances des différents moteurs Diesel en terme de consommation, 

d’émissions polluantes et de bruit. Contrairement aux différents systèmes de post 

traitement, les stratégies de multi injection ont, tout comme l’introduction de l’utilisation 

d’EGR, pour vocation de réduire les émissions à la source, c'est-à-dire d’améliorer les 

différents compromis rencontrés lors du déroulement d’une combustion Diesel. Le principe 

consiste à scinder l’injection de carburant en plusieurs évènements distincts pour tirer 

partie des avantages des combustions de prémélange tout en gardant un contrôle direct sur 
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la combustion principale. Le fait qu’une partie du carburant soit injecté plus tôt dans le 

cycle permet de limiter les phénomènes comme le mouillage aux parois mais aussi, de par 

la création de radicaux libres qui sont des espèces chimiques très réactives issues de 

réactions intermédiaires, permet de limiter la phase de prémélange de la combustion 

associée à l’injection principale car ces radicaux libres « attaquent » le carburant vapeur 

issus de l’injection principale. L’existence d’une injection principale proche du point mort 

haut (PMH) permet la plupart du temps d’atteindre des niveaux de charge significativement 

plus importants que ceux obtenus avec une injection simple.  

Historiquement l’injection multiple a d’abord été étudiée pour réduire les émissions de 

d’oxyde d’azote (avant l’arrivé des technologies avec EGR). Le premier principe de 

réduction des NOx dans les moteurs Diesel était de retarder le timing d’injection qui avait 

pour conséquence directe une détérioration du rendement moteur. L’introduction de la 

multi-injection est venue pallier ce problème en améliorant significativement le compromis 

NOx/consommation. Aujourd’hui avec la combinaison de forts taux d’EGR, la vocation 

première des stratégies de multi injection est la réduction des suies tout en gardant des 

niveaux de NOx et de consommation faible. Les stratégies d’injection multiples adoptées 

pour les véhicules modernes comportent de deux à cinq injections par cycles :  

a) L’injection Pilote : généralement très précoce dans le cycle. Elle a pour objectif de 

réduire le bruit de combustion généralement très présent lors des démarrages à froid 

ou des faibles régimes et elle entraine aussi une réduction des suies.  

b) La Pré-injection : injection généralement réalisée très proche de l’injection princi-

pale, dont l’intérêt est de contrôler la phase de combustion de prémélange associée à 

cette injection principale. Cette phase a en effet un impact stratégique sur les bruits 

de combustion et les formations de suies et de NOx. 

c) L’injection Principale ou Main : comme son nom l’indique c’est lors de cette injec-

tion que la plus grande quantité de carburant est injectée (60 à 80% selon les straté-

gies). Le rôle de cette injection est de produire du couple/puissance en fonction de 

la demande du conducteur. 
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d) L’After injection : généralement réalisée peu de temps après la fin de la Main, cette 

injection, et la combustion associée, ont un impact majeur sur la limitation de la 

formation des suies. En effet, la combustion associée à cette injection augmente la 

température dans le cylindre et ainsi favorise les réactions d’oxydation des suies. De 

plus, le surcroit d’énergie cinétique créé par cette injection favorise le mélange avec 

l’oxygène restant dans la chambre avec un effet bénéfique sur l’oxydation des suies. 

e) La Post-injection : ce type d’injection est apparu en même temps que les systèmes 

de post traitement complexes tels que les catalyseurs ou les filtres à particules 

(FAP). Cette injection a lieu très tardivement dans le cycle afin de ne pas brûler 

complètement dans le cylindre et donc d’obtenir des gaz très chauds à 

l’échappement et ainsi de provoquer les régénérations des FAP, un réchauffement 

rapide du catalyseur, et une augmentation du rendement du NOx-trap. Cette injection 

peut être remplacée par un injecteur supplémentaire placé sur la ligne 

d’échappement, cette solution technique a été employée pour répondre au problème 

majeur des injections très tardives qui est une forte dilution du carburant dans 

l’huile induite par d’importants mouillages des parois du cylindre.  

 

Figure 2-44 : Réduction des suies par utilisation de la Split-Injection [155]. La figure de droite met 

en avant le fait que la Split injection permettra une seconde injection dans une zone de gaz chaud 

et pauvre, ce qui favorisera l’auto inflammation. 

En plus des stratégies classiques, de nombreuses études ont aussi porté sur le 

développement d’une stratégie un peu particulière : la Split injection. Cette approche 

consiste à scinder en deux l’injection principale. L’utilisation de la split injection présente 

comme avantage majeur de limiter le niveau de particules pour les calages injection les plus 

retardés. Pour ce type de stratégie dont le timing d’injection se trouve proche du PMH, le 

délai d’auto inflammation est trop faible pour permettre de s’approcher des conditions de 
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prémélange significatif. En effet, il a été montré [155] que les avantages de cette stratégie 

sont liés à une meilleure utilisation de l’air lors de la combustion (Figure 2-44). 

Comme le montre la Figure 2-44, la zone de formation des suies est réduite car la seconde 

injection aura lieu dans des gaz chaud et à faible richesse. De plus, Chan et al. [156] 

ajoutent que l’utilisation de plusieurs injections permet d’augmenter le niveau de 

turbulence dans le chambre ce qui permet une meilleur utilisation des gaz frais et donc de 

favoriser l’oxydation des suies.  

En modélisation 0D, l’interaction entre les différents sprays en multi injection peut se faire 

indirectement au travers du modèle thermodynamique et du modèle de turbulence. Chaque 

injection augmente le niveau de turbulence dans la chambre et donc impacte le mélange, la 

vaporisation et les combustions associées à chaque injection. Cette approche n’est valable 

que lorsque les interactions entre les sprays sont faibles ou inexistantes, c’est à dire lorsque 

les stratégies comportent peu d’injections et lorsque les délais entre ces différentes 

injections sont suffisamment longs. 

 

Figure 2-45 : Schéma synoptique de l’approche multi injection dans le modèle 0D proposé. Détail 

de la répartition des débits entre les zones. 
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Dans l’approche proposée la majorité des interactions qui peuvent intervenir entre les 

sprays sont prises en compte. Ces interactions interviennent au travers :  

� De l’état du mélange dans les zones de réaction, à l’aide de l’estimation d’une nou-

velle équation d’évolution de la variance�2
iZ′′ ,    

� De l’entrainement des gaz, celui-ci proviendra non plus seulement des gaz ambiants 

mais aussi des zones de réaction liées aux injections précédentes. Les gaz entrainés 

provenant des sprays précédents possèdent un certain état de mélange et une cer-

taine richesse globale ainsi qu’une composition qui est fonction des proportions des 

différentes espèces (frais/carburant/brûlés).  

Le schéma de principe de cette approche est présenté Figure 2-45. Les différents sous 

modèles présentés préalablement permettent d’accéder à certaines grandeurs telles que : 

� Le débit de carburant vaporisé dans la zone de réaction i : , ,carb v imɺ  qui est donné par 

l’équation (Eq. 2.47),  

� Le débit total de gaz entrainés dans la zone i: , iin Smɺ  donné par l’équation (Eq. 2.46). 

 Afin de connaitre la valeur moyenne de la fraction de mélange dans la zone�iZ , il est 

nécessaire de connaitre la répartition de ce débit total entrainé depuis les différentes zones. 

Il est donc possible d’écrire :  

 , , ,
1

i i n i

i N

in S in amb S in S S
n i

m m m
−

→ →
= −

= +∑ɺ ɺ ɺ  Eq. 2.114 

Avec,  

� , iin amb Sm →ɺ , le débit entrant dans la zone i et provenant de la zone des gaz ambiant, 

� , n iin S Sm →ɺ , le débit entrant dans la zone i et provenant de la zone [ ]1, 1n i∈ − ,  

Il est maintenant necessaire de définir la valeur de ces débits en fonction du débit total 

entrainé dans la zone. Les différentes approches étudiées sont présentées dans le paragraphe 
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qui suit (2.2.10.2). Enfin, il est nécessaire de prendre en compte l’impact de ces nouveaux 

débits sur l’état du mélange dans la zone de réaction i, une nouvelle équation d’évolution 

de la variance �''2
iZ  sera donc établie dans le paragraphe 2.2.10.3. 

2.2.10.2 Répartition des masses entrainées entre les différentes zones de 
réaction 

La masse totale de mélange entrainée dans le spray est connue (Eq. 2.46), il reste à 

déterminer les proportions issues de chaque zone. Tout l’intérêt de ce modèle consiste à 

trouver la répartition des débits massiques entrant dans la zone i et donc l’influence 

respective de chaque type d’injection sur la suivante. Dans l’approche développée par 

Dulbecco [74], [75], [76] le spray considéré interagit seulement avec le spray qui le précède 

directement et non avec les gaz ambiants ou les autres sprays (Figure 2-5). Cette approche 

revient à dire que la totalité de la seconde injection s’effectue dans le volume du spray 

précédent. Cette approche a été adoptée sur la base d’observations issues de modélisation 

3D.   

Cependant, comme le montre la Figure 2-46, une fois l’injection terminée, la phase liquide 

du jet proche du nez de l’injecteur disparait rapidement. Seule une petite partie de la phase 

gazeuse reste proche du nez de l’injecteur et donc les interactions ne seront pas totales entre 

deux jets issus du même trou. De plus, selon Siebers [66] ou encore Hiroyasu et Arai [84] 

l’angle de jet dépend des conditions ambiantes dans la chambre, ce qui nous amène à penser 

que l’angle de l’injection principale n’est pas forcément inférieur à l’angle issu de 

l’injection précédente (Figure 2-5). En effet comme le montre l’étude exposée en Annexe 3, 

plus la densité des gaz ambiants est importante (phase de compression) plus l’angle de jet 

est grand, donc dans le cas d’une injection Pilote ou Pré suivie d’une Main, l’hypothèse 

Main Piloteθ θ<  est fausse. Elle se vérifiera seulement pour les injections pendant la phase de 

détente c'est-à-dire dans le cas d’une Main suivie d’une After ou d’une Post injection. Pour 

finir, dans le cas des stratégies de multi-injection avec de forts taux de Swirl l’intérêt est en 

partie d’éviter au maximum les interactions avec des zones riches pour entrainer le plus 

possible de gaz frais et ainsi optimiser l’oxydation des suies. Ces différentes constatations 
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ont conduit à établir le modèle empirique représenté Figure 2-45 dans lequel tous les jets 

peuvent interagir entre eux et avec l’ambiant selon un certain nombre de critères qui vont 

maintenant être explicités. 

 

Figure 2-46 : Evolution temporelle de la distribution spatiale de concentration de fuel carburant 

vapeur (a) et des gouttes de carburant liquide (b). Résultats issus d’un code 3D : KIVA-II qui 

utilise le modèle de break-up TAB [157] pour une pression d’injection de 72MPa et une densité des 

gaz ambiant de 12,3kg/m3 

Toute la difficulté en modélisation quasi dimensionnelle réside dans le fait que nous ne 

disposons d’aucune variable d’espace et donc d’aucun moyen pour repérer spatialement les 

différentes zones de réaction et les interactions possibles. Pour résoudre ce problème il 

existe plusieurs approches : 

� Soit un raisonnement basé sur l’attribution d’un « poids » à chaque zone de réaction. 

Par exemple la masse de gaz présente dans chacune d’entre elles. 

� Soit une approche purement géométrique très dégradée imposant de faire de nom-

breuses hypothèses. 

Chacune de ces deux approches va avoir un champ de validité propre et les limites de 

chacune d’entre elles ainsi que leur pertinence vont être étudiées par la suite. 
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2.2.10.2.1 Approche Empirique 

Cette approche est basée sur pondération appliquée à chaque zone en fonction d’une 

certaine grandeur physique. Dans le cas présent plutôt que de choisir le volume et les 

fractions volumiques associées, il a été fait le choix d’utiliser les fractions massiques.  

La masse totale dans le cylindre avant l’injection i peut s’écrire :  

 
i-1

,
1

tot amb réact n
n

m m m
=

= +∑  Eq. 2.115 

Avec, 

�  ambm , la masse totale de gaz présente dans la zone des gaz ambiants,  

� 
i-1

,
1

réact n
n

m
=
∑ , les masses de mélange dans les zones de réaction correspondant aux in-

jections ayant déjà eu lieu.  

En choisissant l’approche qui consiste à dire que la composition du mélange entrainé dans 

le spray i est dépendante des proportions massiques présentes dans les différentes zones au 

moment de l’injection, on peut expliciter les différents termes de l’équation (Eq. 2.114) en 

fonction de la masse totale entrainée dans la zone , iin Smɺ  (Eq. 2.46) : 

 , ,.
i i

amb
in amb S in S

tot

m
m m

m→ =ɺ ɺ  Eq. 2.116 

 
,

, ,.
n i i

réact n
in S S in S

tot

m
m m

m→ =ɺ ɺ  Eq. 2.117 

Avec 1,2,..., 1n i= −  le nombre d’injection déjà réalisées. 

A l’aide de l’équation de conservation de la masse totale et des différentes équations 

précédentes on peut écrire un système d’équations différentielles sur chaque zone nous 

donnant l’évolution des masses.  

En raison du manque de données expérimentales ou numériques pour valider cette 

approche, nous avons adopté une démarche phénoménologique pour valider ce modèle en 

se plaçant dans deux cas de stratégie d’injection multiple. Les conditions moteur initiales 
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correspondant à un essai à 5 bars de PME et 2000tr/min ont été choisies, mais dans le cas 

présent sans combustion afin de correctement illustrer les phénomènes d’interaction entre 

les zones. Les deux essais sont les suivant : 

a) 4 injections : une pilote en début de cycle (-40°vilo aPMH / 2mgc), suivit d’une Pré 

(-20°vilo aPMH / 2mgc) proche de la Main (-8°vilo aPMH / 40mgc), et enfin une 

After (+40°vilo aPMH / 5mgc).  

b) 2 injections très proches type stratégie « Split » injection, c'est-à-dire une Main 

scindée en deux. Ici le choix s’est porté sur une stratégie 30/70% (-15°vilo aPMH / 

12mgc ; 5°vilo aPMH / 28mgc), cependant d’autres configurations peuvent être en-

visagées [155] pour ce type de stratégie. 

La Figure 2-47 a) donne les différents taux d’introduction issus du modèle d’injecteur 

décrit dans le paragraphe 2.2.3. La Figure 2-47 b) illustre l’évolution des masses de 

mélange dans les différentes zones de réaction et dans les gaz ambiants. Avec ce type 

d’approche on constate que l’injection « Pre » peut aussi bien interagir avec la « Pilote » 

qu’avec les gaz ambiants. On peut noter que lorsque l’injection principale débute la masse 

est répartie entre les trois zones : ambiant, Pilote et Pre. Cela implique une interaction de la 

Main avec ces trois zones et pas seulement avec la zone relative à l’injection Pre. Ce type 

d’interaction est plutôt réaliste, en effet si l’on considère que le timing de l’injection Pilote 

est suffisamment précoce pour que la zone associée entraine une masse de gaz conséquente 

alors l’interaction avec la Main ne sera pas négligeable. Finalement on peut noter sur la 

Figure 2-47 c) que, dans le cas sans combustion, tout le carburant injecté se retrouve bien 

dans la dernière zone créée.    
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a) 

 

b) 

 

c) 

 

Figure 2-47 : Evolution des masses dans chaque zone de jet en fonction de l’angle vilebrequin dans 

le premier cas test : 4 injections. Résultats issus du modèle d’interaction entre les jets dépendants 

des fractions massiques des différentes zones. a) taux d’introduction du carburant, b) masse totale 

de mélange de gaz dans chaque zone, c) masse de carburant vapeur dans chaque zone. 
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a) 

 

b) 

 

c) 

 

Figure 2-48 : Evolution des masses dans chaque zone de jet en fonction de l’angle vilebrequin dans 

le cas 2 : Main Splittée 30/70%. Résultats issus du modèle d’interaction entre les jets dépendants 

des fractions massiques des différentes zones. a) taux d’introduction du carburant, b) masse totale 

de mélange de gaz dans chaque zone, c) masse de carburant vapeur dans chaque zone. 

La Figure 2-48 b) relative à la masse de gaz présente dans chaque zone, montre que la 

seconde injection vient interagir avec la zone issue de la première injection mais aussi avec 

la zone de gaz ambiant. Il est possible de remarquer sur cette figure, une rupture de pente 

pour la courbe noire, relative à la masse des gaz ambiants, juste après le début de la 
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seconde injection. Cette remarque vient corréler les observations réalisées par Han et al. 

[155] (Figure 2-44) qui montre que l’intérêt principal de ce genre de stratégie consiste en 

une meilleure utilisation des gaz frais. En effet Han explique que le vortex créé par la 

première injection va chasser le carburant loin du centre du bol permettant ainsi une 

seconde injection de carburant dans une zone de gaz frais. Encore une fois l’approche avec 

répartition massique permet de décrire correctement les phénomènes physiques générés par 

ce type de stratégie. 

La validité de cette approche totalement empirique est très liée à la bonne estimation de la 

masse totale entrainée dans les différentes zones de réaction. Par ailleurs, cette approche ne 

permet pas de retranscrire l’impact d’une grandeur préalablement citée : Le Swirl.    

2.2.10.2.2 Approche Géométrique : Impact du Swirl 

De nombreux travaux, aussi bien expérimentaux que numériques, ont permis de comprendre 

et de quantifier l’effet du Swirl sur les sprays [159], [162], sur la combustion de 

prémélange [160] et aussi sur les émissions [161]. Comme le montre la Figure 2-49, issue 

d’une étude réalisée par Reveille et al. [158], le Swirl a un effet non négligeable sur le 

mélange et la combustion. En effet, il existe un nombre de Swirl optimal qui permettra 

d’éviter le croisement des sprays et ainsi utiliser au maximum les gaz frais dans la chambre 

mais aussi qui n’empêchera pas le carburant injecté de « sortir » du bol (Figure 2-49) pour 

se mélanger avec le reste des gaz ambiant. Ce dernier effet est bien visible sur la Figure 

2-49, entre deux niveaux de Swirl la différence de richesse dans le bol à 50°vil après le 

PMH (figures du bas) est générée par le mouvement de rotation des gaz dans la chambre. 

Lorsque ce mouvement de rotation est plus intense il empèche le carburant vapeur de se 

diluer dans la chambre et crée ainsi des zones beaucoup plus riche dans le bol.     

Le paragraphe 2.2.6, relatif à la modélisation 0D de la turbulence, a permis l’établissement 

d’un modèle de vitesse de Swirl dans la chambre de combustion. A l’aide de celui-ci, 

l’évolution de la vitesse de Swirl au cours du cycle est connue. Il est donc intéressant 

d’utiliser cette grandeur préalablement calculée pour quantifier l’impact du Swirl sur 

l’interaction entre les zones de réaction dans le cas d’injections multiples.   
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Figure 2-49 : Effet du Swirl sur la formation du mélange, la répartition du carburant hors du bol 

et la combustion pour un essai à 4000tr/min d’après [158] 

Une approche géométrique a donc été étudiée, dans celle-ci la répartition des débits 

massique entrainés est réalisée à l’aide de la connaissance des fractions volumiques de 

croisement des jets. Le principe consiste à estimer un volume de croisement entre les 

différents sprays qui permettra de déterminer les proportions de mélange entrainé depuis 

une zone vers une autre. Cependant, étant donné le caractère adimensionnel de l’approche 

adoptée dans ce travail, il est nécessaire de poser quelques hypothèses : 

a) Le volume d’un spray est schématisé par un cône parfait, hypothèse déjà réalisée 

dans le modèle de jet (paragraphe 2.2.4). De plus ce cône est considéré solide et 

donc ne tient pas compte des déformations dues au mouvement aérodynamique 

présent dans la chambre ou à l’impact parois. 

b) Le trou d’injecteur est modélisé par un point, 

c) La queue du spray reste « attachée » au nez de l’injecteur même après la fin de 

l’injection, 

d) Le jet est considéré comme un jet libre (aucune interaction avec les parois), 
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e) La déviation entrainée par le Swirl est dû à une vitesse de rotation qui en premier 

lieu sera considérée égale à la vitesse de rotation de l’air. Une démarche plus pré-

cise basée sur des travaux antérieurs pourra par la suite compléter cette approche par 

l’application d’un coefficient de dissipation. 

 

Figure 2-50 : Schéma de principe de l’approche géométrique d’interaction entre les sprays. 

Sur la Figure 2-50, seulement deux sprays issus du même trou d’injecteur sont représentés. 

Ces deux sprays, qui ont une géométrie qui leur est propre ( ,i iSα ), et sont soumis à une 

déviation β  engendrée par la vitesse de rotation de l’air dans le cylindre (Swirl). Grâce à 

cette illustration il est déjà possible d’écrire une condition nécessaire au 

croisement : 1

2 2
i iα αβ −≤ + .  Le volume à déterminer est le volume grisé sur la Figure 2-50, 

il est donc aisé de comprendre que l’estimation du croisement, en terme de débit massique, 

entre les sprays i et i-1 proportionel au rapport de ce volume de croisement avec le volume 

total du spray i. Le développement du calcul du volume de croisement est détaillé en 

Annexe 7 et donne :  

 
1

. .
3croisement iV A S=  Eq. 2.118 

Avec, A  l’aire du croisement entre deux disques égale à : 
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( )

2 2 2 2 2 2
2 21 1

1
1

2 2 2 2 2
1 1

.arccos .arccos
2. . 2. .

1
       . 4. .

2

i i i i
i i

i i

i i i

d r r d r r
A r r

d r d r

d r d r r

− −
−

−

− −

   − + + −= +   
   

− − − +

 Eq. 2.119 

Avec, 

� ( )tani i ir S α= , iS  la pénétration du spray i donné par l’équation (Eq. 2.36) et iα  

l’angle du spray i donné par l’équation (Eq. 2.31), 

� ( )1 1tani i ir S α− −= , 1iα −  l’angle du spray i-1, 

� ( )tanid S β= , β  la déviation induite par le Swirl qui sera détaillée ultérieurement. 

La généralisation dans le cas moteur c'est-à-dire avec un injecteur multi-trous implique de 

découper la chambre en nT portions identiques, avec nT le nombre de trous de l’injecteur. 

Donc l’angle occupé par chaque portion sera pris égal à2.
Tn

π . Il est donc necessaire 

d’introduire une nouvelle condition sur le croisement, en effet le jet i-1 peut avoir 

suffisamment tourné pour venir interagir avec le volume de l’injection i, mais issue du trou 

adjacent (Figure 2-51).  

 

Figure 2-51 : Schéma de principe de l’approche géométrique dans le cas moteur. 
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Comme le montre la Figure 2-51 il peut donc exister un nouveau volume de croisement 

avec un jet issu de l’injection i-1 mais provenant du trou d’injecteur adjacent. Ce volume de 

croisement peut être déterminé de la même manière que précédemment :  

 
1

. .
3croisement iV A S′ ′=  Eq. 2.120 

Avec, 

 

( )

2 2 2 2 2 2
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1
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1
       4. .

2

i i i i
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−

−
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   ′ ′− + + −′ = +   ′   

′ ′− − − +

 Eq. 2.121 

Sachant que
2

.tani
T

d S
n

π β
 ′ = − 
 

. Cette dernière relation (Eq. 2.121) n’est valable que si et 

seulement si : 1 2

2
i

Tn

α πβ −+ ≥ .  

Finalement l’interaction entre les jets i et i-1 est donnée par la fraction volumique qui 

représente la proportion du spray i contenue dans i-1 : 

 , 1

i

croisement croisement
v i i

S

V V
f

V→ −

′+=  Eq. 2.122 

Avec
iSV  le volume total du spray i donné par l’équation (Eq. 2.37). 

Le débit massique de la zone i-1 vers la zone i, ainsi que le débit de la zone des gaz 

ambiants vers la zone i, s’écrira simplement : 

 
1, , 1 ,.

i i iin S S v i i in Sm f m
− → → −=ɺ ɺ  Eq. 2.123 

 ( ), , 1 ,1 .
i iin amb S v i i in Sm f m→ → −= −ɺ ɺ  Eq. 2.124 

Avec, , iin Smɺ  le débit total entrainé dans la zone i donné par (Eq. 2.46).  

Une première limitation du modèle apparait ici. Avec cette description, la zone de réaction 

associée à l’injection i ne peut interagir qu’avec la zone issue de l’injection précédente et la 

zone des gaz ambiants. De plus le fait de raisonner sur les volumes implique l’ajout d’une 
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équation de conservation de la masse totale permettant de vérifier à chaque instant la 

conservation de la masse entre les différentes zones. 

Afin de compléter ce modèle il est maintenant nécessaire de déterminer la valeur de la 

déviationβ  induite par le Swirl. Dans cette étude la vitesse de Swirl est connue et son 

évolution est donnée par un sous modèle inclu dans le modèle de turbulence (Figure 2-28). 

Dans ce modèle le nombre de Swirl est fonction de certaines données d’entrée de la 

simulation, d’un facteur de dissipation, ainsi que de la hauteur du piston. Le nombre de 

Swirl, Swirln  est le rapport entreSwirlω et Nmotω , respectivement la vitesse de rotation de l’air 

dans la chambre induite par le Swirl et la vitesse de rotation moteur en[ ]/rad s . 

L’évolution de la déviation en fonction ce nombre s’écrit donc : 

 , . . . .
2 30

Cylindre
diss mot Swirl

dd
C N n

dt β β
β πω= =  Eq. 2.125 

Avec, 

� Cylindred , le diamètre de l’alésage,  

� motN , le régime moteur en [tr/min],  

� ,dissCβ , un paramètre de dissipation lié aux frottements visqueux à déterminer, en 

premiere approche il sera considéré égal à ,diss dissC Cβ = (Eq. 2.76) 

Donc en intégrant l’équation (Eq. 2.125), la valeur de la déviation à chaque instant est 

connue. De même que pour le modèle précédent, aucune donnée expérimentale ou 

numérique n’est disponible. Une approche phénoménologique est donc un nouvelle fois 

adoptée pour valider le modèle. Pour cela, un essai moteur à 2250 tr/min avec une pression 

rail de 900 bars et une stratégie à deux injections : une Pre de 5mgc à -20°vil aPMH et une 

Main de 20mgc à -5°vil aPMH, a été choisie.  
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a) 

 

b) 

 

Figure 2-52 : Evolution des masses dans chaque zone de jet en fonction de l’angle vilebrequin dans 

le cas d’une stratégie à deux injections et pour trois valeurs de nombre de Swirl initiaux. a) taux 

d’introduction du carburant, b) masse totale de mélange de gaz dans chaque zone. 

Comme le montre la Figure 2-52 b), la variation du nombre de Swirl initial fait varier les 

interactions entre les deux zones de réaction respectivement associées à la Pre injection et à 

l’injection principale. En outre, les plus faibles interactions ne sont pas obtenues avec le 

nombre de Swirl le plus important mais avec un nombre de Swirl égal à 2. On retrouve ce 

phénomène dans les travaux de McCraken et al. [159] qui mettent en avant l’existence d’un 

nombre de Swirl optimum en termes de richesse et d’émissions polluantes. L’aspect 

géométrique simplifié de cette approche, limite son utilisation à des motifs à 2 injections, 

par exemple dans les cas d’injection splitté. Pour ce type de stratégie l’entrainement des 

gaz frais plutôt que des gaz présents dans la zone de l’injection précédente ne sera effectif 

que si le nombre de Swirl est très important, or cette constatation n’est pas représentative 

du fonctionnement réel d’un moteur. L’avantage majeur de ce type de stratégie n’est donc 

pas pris en compte. De plus, la généralisation de l’approche à plus de deux sprays est très 
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difficile à mettre en oeuvre, surtout dans les zones de croisement entre plus de deux jets. 

Pour finir, les nombreuses hypothèses réalisées sur la géométrie du jet et sur la déviation 

induite par le Swirl impliquent une validité physique limitée pour ce type d’approche.  

Cette approche permet de retranscrire qualitativement l’effet du Swirl contrairement à 

l’approche empirique préalablement développée. Une perspective possible pour une 

représentation plus réaliste de l’interaction entre différents sprays consisterait à déduire de 

cette approche un coefficient traduisant la prise en compte du Swirl qui serait appliqué à la 

répartition des débits massiques établie dans l’approche empirique. 

2.2.10.3 Impact de la multi injection sur le mélange : Nouvelle équation 
pour la variance 

Après avoir décrit l’impact de la multi injection sur les différentes masses entrainées dans 

les zones de réaction qui vont permettre, entre autre, de calculer une nouvelle valeur 

moyenne de la fraction de mélange (Eq. 2.82), il faut maintenant s’attarder sur l’impact de 

ces nouveaux débits et leur composition sur l’état du mélange dans la zone considérée. Il 

est nécessaire de développer une nouvelle équation d’évolution de la variance�2
iZ′′ qui 

représente l’impact de la multi injection sur l’état des mélanges gazeux dans les zones de 

réaction.  

Le raisonnement est mené sur une zone de réaction associée à l’injection i. Les différents 

débits entrants, provenants des gaz ambiants et des zones de spray précédentes, sont connus 

à l’aide des modèles décrits précédemment (paragraphe 2.2.10.2). Lorsqu’une nouvelle 

injection débute (i+1), un débit sortant de cette zone existe. Du point de vue de la variance, 

tous ces nouveaux débits entrants et sortants de la zone vont interagir sur la valeur de cette 

variable et donc sur l’état du mélange.  

Afin d’obtenir l’évolution temporelle du mélange, on dérive la définition probabiliste de la 

variance (Eq. 2.83) :  
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Développons le terme (a): 
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D’où, 
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Avec les propriétés des intégrales : 
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Et finalement avec la définition probabiliste de la valeur moyenne :  
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Ce premier terme n’influence donc pas la variance. Le second terme (b), traduit directement 

le lien entre l’évolution de la variance au cours du temps et l’évolution de la forme de la 

PDF.  

Pour décrire l’évolution de cette fonction à densité de probabilité 
� � ( )''2,i iZ Z

dP Z

dt
 il faut 

identifier les différents phénomènes physiques qui influencent l’état du mélange au cours 

du temps. A l’aide du schéma de principe de la prise en compte de la multi injection (Figure 

2-45), 5 contributions peuvent être identifiées. Certaines d’entre elles vont augmenter la 

variance comme l’apport de carburant vapeur ou de gaz ambiant dans la zone, et d’autres 

vont soit la diminuer soit l’augmenter en fonction de l’état du mélange dans les zones de 

réaction qui interagissent avec la zone considérée. Par rapport à l’équation d’évolution de la 

variance dans le cas mono injection [72] (Eq. 2.84) d’autres termes vont donc avoir un 

impact prépondérant sur l’état du mélange. Tout d’abord les termes connus, 
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a) L’entrainement d’air depuis la zone des gaz ambiants.  

Ce terme impacte la PDF en 0Z =  (air pur), c'est-à-dire une masse d’air pur , iin amb Smδ → entre 

dans la zone pendant un tempstδ . Ceci se traduit sur la forme de la PDF par la formation 

d’un Dirac ( )ZΨ en 0Z =  dont le poids sera ,

, ,

iin amb S

réact i réact i

m

m m

δ
δ

→

+
, avec ,réact im la masse totale 

contenue dans la zone i et ,réact imδ  la variation massique dans la zone de réaction associée à 

l’injection i qui prend en compte l’apport de masse de carburant, l’apport de masse issue de 

l’entrainement des gaz dans la zone et la perte de masse dû à une nouvelle injection qui 

viendra prélever du mélange dans la zone considérée. Il est possible alors d’écrire :  

 � � ( ) � � ( )''2 ''2

,

0, ,
, ,

0, ( ) 0,i

i i i i
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ZZ Z Z Z
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δ
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=
= + = Ψ + =

+
 Eq. 2.131 

A l’aide de la définition mathématique de la dérivée : 
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Donc, 
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 Eq. 2.133 

Finalement ,réact imδ  étant très petit devant ,réact im lorsque 0tδ → , 

 
� � ( )''2,

, 0
,

0, 1
( )i i

i

Z Z
in amb S Z
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dP Z t
m Z

dt m → =

=
= Ψɺ  Eq. 2.134 

Donc la contribution de l’air entrainé dans la zone i depuis la zone des gaz ambiants 

s’écrit : 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  163 

 

�( )
�( )

21

, 00
,

21

, 00
,

1
. . . ( ) .

1
                               . . ( ) .

i

i

i in amb S Z
réact i

in amb S i Z
réact i

Z Z m Z dZ
m

m Z Z Z dZ
m

→ =

→ =

− Ψ

= − Ψ

∫

∫

ɺ

ɺ

 Eq. 2.135 

En appliquant l’intégrale d’un Dirac, on a alors en Z=0 : 
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=
− Ψ = − =∫  Eq. 2.136 

A l’aide des équations (Eq. 2.126) et (Eq. 2.136) il est possible d’écrire le terme relatif à 

l’air entrainé depuis la zone des gaz ambiant dans la zone i : 
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b) Le débit de carburant vaporisé issu de l’injection i. 

Ce terme impacte la PDF en 1Z =  (carburant pur), c'est-à-dire qu’une masse de carburant 

vapeur , , icarb v Smδ pénètre dans la zone i pendant tδ  et vient former un Dirac en 1Z = dont le 

poids sera , ,
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De la même manière que précédemment, on peut écrire : 
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 Eq. 2.139 

D’où, 
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 Eq. 2.140 

A partir des propriétés des intégrales et des Dirac, le terme relatif au carburant vaporisé 

dans la zone de réaction i s’écrit : 
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c) L’influence des débits entrainés provenant des zones de réaction associées aux in-

jections précédentes. 

Les mélanges de gaz entrainés ont une certaine composition qui dépend de l’historique de 

la zone de réaction depuis laquelle ils proviennent. En effet ces mélanges gazeux sont 

composés de gaz ambiants, de carburant vapeur mais peuvent être aussi composés de gaz 

brûlés selon l’avancement de la réaction dans la zone considérée. Tout comme dans la zone 

i, cette composition est décrite par la valeur moyenne de la fraction de mélange. On 

comprend dès lors que ce terme impacte la PDF en �nZ Z=  avec �nZ  la valeur moyenne dans 

la zone n et n le numéro de l’injection ayant eu lieu avant l’injection i. Il y a donc une 

masse de mélange , n iin S Smδ → qui pénètre dans la zone i à chaque instant tδ et qui vient 

former un Dirac en �
nZ Z=  dont le poids sera ,
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 Eq. 2.142 

D’où, 
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Avec , n iin S Sm →ɺ le débit de mélange provenant de la zone n vers la zone i et donné par le 
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modèle de répartition décrit précédemment (paragraphe 2.2.10.2.1). Soit,  
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1 221
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Finalement le terme relatif aux gaz entrainés depuis toutes les zones de réactions issues des 

injections précédentes (i-1, i-2,…1) s’écrira : 
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d) Contribution des débits de mélange gazeux sortant de la zone. 

Dans le cas où de nouvelles injections ont lieu, et selon les interactions avec les nouvelles 

zones formées, des débits de mélange sortent de la zone considérée pour être entrainés dans 

les nouvelles zones créées. La zone « perd » donc du mélange dans un certain état à 

l’instant t, qui est caractérisé par la valeur moyenne de la zone : �iZ à cet instant. Le débit 

« sortant » total vient donc impacter la PDF en �iZ Z=  et de la même manière que 

précédemment il est possible d’écrire :  
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Avec 
', i nout S Sm →ɺ  le débit total de mélange sortant de la zone i vers la zone n’ et [ ]' 1,n i N∈ + , 

avec N  le nombre total d’injections réalisées. Le terme complet s’écrit :  
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 Eq. 2.147 

En conclusion, ayant supposé que la masse de mélange prélevée de la zone i est prélevée à 

la valeur moyenne�iZ , la contribution de ce terme est donc nulle sur la forme de la PDF.  

Par définition la fonction à densité de probabilité doit vérifier :  
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La probabilité d’avoir dans la zone i la composition *Z Z= , avec � �* , ,0,1i nZ Z Z ≠   , est 
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Donc le calcul de la dérivée donne avec l’équation (Eq. 2.149), 
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 Eq. 2.150 

Donc la contribution des fractions de mélanges complémentaire *Z  sur la distribution peut 

être calculée de la façon suivante, 
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 Eq. 2.151 

Avec les équations (Eq. 2.151), (Eq. 2.83) on peut écrire : 
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e) Contribution de la turbulence : le micro-mélange 

La turbulence contribue à rendre le mélange plus homogène, donc son impact sur l’équation 

d’évolution de la variance va se faire au travers d’un terme de dissipation. Comme le 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  167 

propose [152] et qui a été repris par [72], on choisit de modéliser ce terme à l’aide d’un 

terme empirique de fermeture du premier ordre, ce qui permet d’écrire : 

 
�

�
2

22. . .
i

i
i

diss

d Z
C Z

dt k

ε
Φ

′′ ′′= −  Eq. 2.153 

Avec, ε  le taux de dissipation donné par l’équation (Eq. 2.77), k la densité d’énergie 

cinétique associée au mouvement fluctuant dans la zone de réaction donnée par l’équation 

(Eq. 2.65) et 
i

CΦ un paramètre du modèle. Finalement en remplaçant dans l’équation (Eq. 

2.126) les expressions provenant des équations (Eq. 2.137), (Eq. 2.141), (Eq. 2.145), (Eq. 

2.152) et (Eq. 2.153), on obtient : 
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Eq. 2.154 

Les cinq contributions qui impactent l’évolution de la variance au cours du temps et donc 

l’état du mélange dans la zone de réaction sont :  

� Le terme I : Qui traduit l’influence de l’entrainement de gaz depuis la zone des gaz 

ambiants : Air + EGR + IGR, 

� Le terme II : Qui traduit l’influence du carburant vaporisé issus de l’injection consi-

dérée, 

� Le terme III : Qui traduit l’influence des mélanges gazeux entrainés depuis les zones 

de jet précédentes, 

� Le terme IV : Qui traduit l’influence de la « perte » de mélange gazeux dans un cer-

tain état, 

� Le terme V : Qui est le terme de dissipation qui lie directement le micro-mélange à 

la turbulence. 
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a) 

 

b) 

 

c) 

 

Figure 2-53 : Evolution des grandeurs relatives à l’état du mélange dans chaque zone de jet pour le 

cas 1 : 4 injections. En traits pleins : Résultats issus du modèle d’interaction entre les jets 

dépendant des fractions massiques des différentes zones (Approche Empirique paragraphe 

2.2.10.2.1). Traits pointillés : Résultats du modèle sans interaction entre les zones. a) taux 

d’introduction du carburant, b) valeur moyenne de la fraction de mélange dans chaque zone pour 

le cas avec et sans interactions, c) variance de la fraction de mélange dans chaque zone pour le cas 

avec et sans interactions. 
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Afin de tester l’influence des nouveaux termes et de valider phénoménologiquement cette 

nouvelle équation, nous allons nous placer dans les conditions de l’essai numéro 1 décrits 

dans le paragraphe 2.2.10.2.1, pour lequel a été utilisé une stratégie à 4 injections. 

Dans le cas présenté les valeurs du paramètre 
i

CΦ  (Eq. 2.154) relatives à chaque injection 

sont choisies égales à 0,3. Cependant, dans le cas d’essais moteur réels, ce paramètre sera 

défini comme un paramètre de calibration du modèle, sa valeur pourra donc varier d’un 

type d’injection à un autre. 

La Figure 2-53 b), relative aux valeurs moyennes montre que, mis à part pour la zone de 

réaction liée à l’After, les interactions entre les zones ne modifient pas significativement les 

valeurs moyennes de Z. Cette constatation est également illustrée sur la Figure 2-54, sur 

laquelle sont reportées les évolutions de la richesse globale dans chaque zone de réaction. Il 

peut être remarqué qu’au bout d’un certain moment la richesse atteint une valeur constante 

dans les zones de réaction. Cette valeur correspond au cas ou tout les gaz présent dans la 

chambre sont entrainés dans la zone considérée et la richesse obtenue est l’image de la 

richesse moyenne dans le cylindre à l’instant considéré.   

 

Figure 2-54 : Evolution de la richesse au cours du temps dans les différentes zones de réaction 

pour le cas 1. En traits pleins : Résultats issus du modèle d’interaction entre les jets dépendants 

des fractions massiques des différentes zones (Approche Empirique paragraphe 2.2.10.2.1). Traits 

pointillés : Résultats du modèle sans interaction entre les zones. 

La richesse est obtenue à l’aide de :  
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La remarque précédente s’explique par le fait que les injections Pilote et Pre sont de très 

petites injections (2mgc), ce qui ne modifie donc que très peu la richesse dans la zone de 

réaction associée à la Main. Cependant, dans le cas d’un calcul prenant en compte la 

combustion il est intéressant de noter que l’impact des interactions aura pour effet 

l’entrainement des produits de combustion issus des zones de réaction précédentes. Cela va 

donc impacter le délai d’auto inflammation. Concernant l’évolution générale de la richesse 

dans chaque zone (Figure 2-54), il est intéressant de noter que très rapidement après le 

début de l’injection la richesse moyenne augmente fortement puis suite à l’entrainement de 

gaz, diminue pour atteindre une richesse qui correspond à la richesse globale dans le 

cylindre 

La Figure 2-53 c), montre que le fait d’entrainer des gaz frais dans un certain état de 

mélange depuis les autres zones diminue clairement la valeur de la variance à chaque 

instant. Ceci traduit le fait que l’entrainement de mélange gazeux prémélangé vient 

favoriser le mélange dans la zone considérée. Ce phénomène est bien visible pour la 

variance de la zone de réaction associée à l’injection principale (courbes rouges). Cette 

approche traduit donc bien l’intérêt de la multi injection qui consiste à préparer le mélange 

pour l’injection principale et ainsi réduire le délai d’auto inflammation et donc la phase de 

combustion de prémélange. 

Les différentes équations du modèle 0D proposé dans cette étude ont donc maintenant été 

explicitées. Les paragraphes qui suivent portent sur l’identification des différents 

paramètres du modèle et leur calibration. Il sera ensuite proposé des résultats obtenus par le 

modèle appliqué à un moteur Diesel récents sur toute sa plage de fonctionnement. 
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2.3 Calibration et Validation du Modèle Proposé 

La construction du modèle a été explicitée dans les paragraphes précédents et récapitulée 

sur la Figure 2-55. Chaque sous modèle a été calibré dans la mesure du possible sur des 

résultats expérimentaux ou des résultats issus de calculs tridimensionnels. Tous les résultats 

présentés précédemment et dans ce chapitre sont obtenus sur la base d’un moteur Renault 

décrit dans l’Annexe 5.  

 

Figure 2-55 : Schéma synoptique du modèle développé dans le cas d’une stratégie à deux 

injections. Chaque zone de réaction est décrite à l’aide du sous modèle de Spray ainsi qu’à l’aide 

du modèle de vaporisation. Les sorties des sous modèles de zone de réaction ainsi que de 

turbulence sont les entrées du modèle de combustion. Le modèle de combustion inclut deux sous 

modèles permettant de décrire les deux phases de la combustion Diesel conventionnelle. La multi 

injection est prise en compte au travers du modèle de turbulence ainsi qu’au travers des 

interactions entre les zones de réaction. 

Une grande base de données expérimentales est disponible pour ce type de moteur, ce qui 

va permettre dans la présente étude de mettre en avant les points forts ainsi que les lacunes 
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potentielles du modèle développé. La base de données disponible pour la calibration et la 

validation va d’abord être décrite avec la justification du choix des différents essais 

d’apprentissages. La méthodologie de calibration du modèle de chambre de combustion sur 

les essais moteur va être développée. Une étude de l’influence de la discrétisation en 

richesse dans la zone de réaction sera faite, les résultats sur toute la plage de 

fonctionnement moteur seront exposés et commentés. Pour finir une étude de sensibilité du 

modèle à la variation de certains paramètres moteurs utilisés pour la mise au point sera 

effectuée. 

2.3.1 Choix des données d’apprentissages et méthodologie de calibration 

Tous les essais présentés dans la phase de construction du modèle et dans ce chapitre sont 

issus d’essais réalisés sur un moteur 1,5 L Renault décrit dans l’Annexe 5. Trois types 

d’essais sont disponibles : 

� Une cartographie du moteur dans le plan régime / charge regroupant 143 essais, sa-

chant que pour ce type d’essais une optimisation en terme d’émissions polluantes et 

de performance a été effectuée, 

� Une cartographie « jumelle » de celle citée ci-dessus dans la zone dite de « dépollu-

tion » (55 essais faible régime / faible charge). La particularité de cette cartographie 

est de reproduire les 55 essais identiques à la première mais sans EGR, 

Des essais avec variation d’une donnée d’entrée. Ces différents essais de variation vont 

permettre de tester la prédictivité du modèle, ils seront décrits dans le paragraphe 2.3.4. 

2.3.1.1 Choix des données d’apprentissage 

Dans cette partie seule les cartographies dans le plan régime charge du moteur seront 

utilisées. C’est généralement le type de données disponibles pour un moteur en particulier. 

Ces essais vont d’abord être décrits, ensuite une phase de sélection d’un certain nombre 

d’entre eux sera faite en vue de la calibration du modèle, pour finir la méthodologie de 
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calibration sera décrite. 

 

Figure 2-56 : Cartographie en Régime / Charge du moteur avec stratégie d’injection et taux 

d’EGR associés aux 143 essais. 

La Figure 2-56 présente les essais disponibles dans le plan régime / charge avec les 

différents taux d’EGR associés, ainsi que la stratégie de multi injection. Il est possible de 

noter que les différentes stratégies de mise au point en fonction de la prestation requise sont 

bien visibles sur cette figure.  

� La courbe de pleine charge est représentée par les points les plus hauts en charge 

(PME) à un régime donné. La stratégie consiste à ne pas utiliser l’EGR et à utiliser 

de une à trois injections. Dans cette zone le but principal est de fournir de la puis-

sance, donc la majorité du carburant est injecté lors de l’injection principale. Le rôle 

des injections Pilote et Pre est, dans cette configuration, de réduire le bruit de com-

bustion pour des faibles régimes.  

� La zone dite de dépollution est bien visible car elle est caractérisée par l’ajout 

d’EGR afin de principalement maitriser les émissions de NOx. Dans cette zone et 

dans la zone moyenne charge, un motif d’injection un peu particulier est utilisé, ce 
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motif est caractérisé par une injection Pilote, une Main et une After. Cette dernière 

injection est utilisée pour réduire les émissions de particules.  

Pour finir, il faut noter que tous les leviers utilisés pour la mise au point ne sont pas 

représentés sur cette figure (Figure 2-56). Ne sont pas représentés ici l’impact de la masse 

injectée, du phasage injection, ou encore de la pression rail. En plus de ces 143 essais 

caractérisant le moteur, nous disposons de 55 essais caractéristiques de la zone dépollution 

mais reproduits sans EGR (Figure 2-57). L’intérêt de ce type d’essais va être dans le cas 

d’un simulateur complet de valider le remplissage avec et sans EGR. Pour notre étude, ce 

type d’essais va permettre de quantifier et d’analyser l’impact de l’EGR sur la combustion.  

 

Figure 2-57 : Cartographie en Régime / Charge du moteur avec stratégie d’injection associées aux 

55 essais caractéristiques de la zone « dépollution » (faible charge et faible régime). 

La Figure 2-58 a) donne la trace de pression pour un essai à 1200 tr/min et 2 bars de PME, 

dans le cas avec et sans EGR issus des deux cartographies présentées Figure 2-56 et Figure 

2-57. Les traces de pression cylindre sont obtenues à l’aide d’une moyenne sur 100 tirs, et 

sont des moyennes effectuées sur les quatre cylindres. L’impact de la dispersion entre les 

cylindres et le choix de la pression de référence sont décrit dans l’Annexe 5. L’essai est 

réalisé à iso pression collecteur et comme le montre la Figure 2-58 a) les pressions ne se 

superposent pas lors de la phase de compression avant la première injection. Ceci traduit le 

fait que l’EGR modifie le remplissage au travers de la variation de masse volumique des 

gaz admis ainsi que la capacité thermique du mélange. La masse volumique est en effet 
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impactée par l’augmentation de température et le changement de composition des gaz. La 

Figure 2-58 b) donne le dégagement d’énergie apparent pour le cas avec et sans EGR. Le 

calcul et la validité du dégagement d’énergie apparent sont discutés dans l’Annexe 5. 

L’ajout d’EGR retarde l’auto inflammation du mélange, ceci est bien visible pour la 

combustion associée à l’injection Pilote. A noter que pour un faible régime et une très 

faible charge la majorité du carburant est consommée en phase prémélangée.   

a) 

 

b) 

 

Figure 2-58 : a) Pression cylindre et b) dégagement d’énergie apparent en fonction de l’angle 

vilebrequin pour un essai à 1200 tr/min, 2 bars de PME, une injection Pilote de 1.2 mgc à -14°vil 

aPMH et une injection Main de 6 mgc à +3°vil aPMH. La courbe noire pleine correspond à l’essai 

avec 59% d’EGR et la courbe noire en pointillé correspond à l’essai sans EGR. 

Cette phase d’identification et de calibration du modèle de combustion est effectuée dans la 

configuration soupapes fermées. Ceci implique de connaitre avec précision toutes les 

grandeurs initiales qui serviront à la simulation. Outre les différentes grandeurs données par 

les consignes du contrôle moteur, telles que la pression dans le rail, le phasage des 

différentes injections ou la quantité de carburant injectée, les grandeurs principales à 

déterminer avant chaque début de simulation sont : 

� La pression cylindre initiale, 

� La composition et la masse des gaz présents dans la chambre à la fermeture des sou-

papes. 
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La pression cylindre initiale est obtenue en recalant la pression cylindre moyenne sur les 

pressions d’admission et d’échappement (Figure 2-59). L’hypothèse réalisée ici consiste à 

considérer les pressions à l’admission et dans le cylindre égales au moment de la fermeture 

soupape. Cette hypothèse est ensuite vérifiée à l’aide de la pression d’échappement lors de 

la fermeture de la soupape d’échappement.  

 

Figure 2-59 : Pression cylindre (noir), admission (bleu) et échappement (rouge) en fonction de 

l’angle vilebrequin, pour un essai à 2250 tr/min, 12 bars de PME sans EGR. Les courbes en 

pointillé sont les lois de levée soupapes relatives à l’admission et l’échappement. 

Une autre grandeur nécessaire à la simulation est la masse de gaz présente dans le cylindre 

à l’instant de la fermeture des soupapes d’admission. Cette valeur est généralement déduite 

de la connaissance du débit d’air à l’admission et d’une hypothèse réalisée sur la quantité 

de gaz résiduels présents dans le cylindre. La validité des mesures utilisées pour obtenir 

cette grandeur et l’utilisation de celle-ci sont discutées dans l’Annexe 5. La composition 

des gaz présents est déduite des mesures de richesse à l’échappement, du taux d’EGR et 

d’une hypothèse réalisée sur le taux d’IGR qui consiste à fixer sa valeur à 4% pour tous les 

essais. Une fois la masse totale dans le cylindre, la composition du mélange gazeux et la 

pression initiale connues, le calcul d’autres grandeurs, telles que la température initiale, 

sont possibles à l’aide de l’équation d’état des gaz parfait. 

Toutes les données d’entrées de la simulation sont maintenant connues pour chacun des 
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essais disponibles. Le choix est fait maintenant de sélectionner un certain nombre d’essais 

caractéristiques en vue de calibrer les différents paramètres du modèle. Afin de justifier le 

choix des essais retenus pour la calibration nous allons lister les paramètres du modèle. 

Pour un type d’injection particulier il faudra calibrer :  

� Le paramètre relatif au modèle d’évaporation : 
ivapC (Eq. 2.48), ce paramètre a été 

identifié sur des résultats de calcul 3D en comparant la masse de carburant vapeur 

obtenue à chaque instant dans le cas 3D et 0D. ce paramètre est ensuite considéré 

fixe pour chaque type d’injection,  

� Les paramètres relatifs à la turbulence : DC  (Eq. 2.66), PC  (Eq. 2.59) et dissC  (Eq. 

2.76), tout comme le paramètre lié à l’évaporation ces paramètres sont identifiés sur 

des simulations numériques 3D. Dans ce cas, leurs valeurs sont obtenues en compa-

rant les taux de dissipation ainsi qu’un temps caractéristique de la turbulence entre 

les différentes simulations 3D / 0D. Ces paramètres sont considérés constants pour 

tous les cas moteur, 

� Le paramètre relatif au modèle de spray : ThetaC  (Eq. 2.31), ce paramètre portant sur 

la valeur de l’angle de spray a été identifié sur des résultats provenant de la base de 

données expérimentales ECN [93] pour un injecteur de géométrie proche de 

l’injecteur utilisé. La valeur de celui-ci a été fixée à 0,4613 dans notre cas, 

� Le paramètre relatif au modèle de combustion de prémélange : 
i

CΦ  (Eq. 2.154), ce 

paramètre relatif à l’état du mélange dans la zone de réaction va être à identifier 

pour chaque type d’injection sur les essais moteur, 

� Les paramètres relatifs au modèle de combustion de diffusion : 
iVC (Eq. 2.109), 

ikC (Eq. 2.109), ces paramètres seront à identifier pour chaque type d’injection sur 

les essais moteur réels,  
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� Les paramètres liés à la répartition du carburant entre les deux types de combus-

tion : int, ,consigne iC  (Eq. 2.112) et n (Eq. 2.113), ces deux paramètres seront aussi à 

identifier sur les essais moteurs pour chaque type d’injections.  

De plus certaines hypothèses peuvent être d’ores et déjà adoptées :  

� La totalité du carburant brule en phase de prémélange pour les injections Pilote, ce 

qui exclut de calibrer les paramètres relatifs à la combustion de diffusion pour les 

injections de ce type. De plus le paramètre lié à la répartition du carburant entre les 

combustions est pris égal àint,Pilote 1C = . 

� La totalité du carburant brule en phase de diffusion pour les injections After, ce qui 

dans notre cas implique un délai chimique d’auto inflammation instantané et un pa-

ramètre lié à la combustion de prémélange à ne pas identifier. Cette hypothèse vient 

s’ajouter à celle réalisée dans le modèle d’évaporation afin de calibrer le paramètre 

,AftervapC (Eq. 2.48). Le paramètre de répartition de la masse de carburant vapeur est 

donc choisit égal àint,After 0C = .  

Type d'injection 
 

Pilote Pre Main After 

Vaporisation 11
,Pilote 2.10vapC =  11

,Pre 2.10vapC =  11
,Main 5.10vapC =  10

,After 1.10vapC =  

Spray 0,4613c =  0,4613c =  0,4613c =  0,4613c =  

1,98DC =  1,98DC =  1,98DC =  1,98DC =  

0,14PC =  0,14PC =  0,14PC =  0,14PC =  Turbulence 
77,5.10dissC −=  77,5.10dissC −=  77,5.10dissC −=  77,5.10dissC −=  

Combustion 
Prémélange ,PiloteCΦ  ,PreCΦ  ,MainCΦ  / 

/ ,PreVC  ,MainVC  ,AfterVC  Combustion 
Diffusion / ,PrekC  ,MainkC  ,AfterkC  

int,Pilote 1C =  int,PreC  int,MainC  int,After 0C =  

Modèles 

Répartition 
du carburant / Pren  Mainn  After 0n =  

Table 2-5 : Paramètres liés au modèle de combustion proposé dans cette étude. Les paramètres et 

leurs valeurs sont listés en fonction du type d’injection. 
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Il est possible de noter (Table 2-5) que pour l’injection Pilote un seul paramètre sera à 

calibrer : ,PiloteCΦ  (Eq. 2.154). La calibration de la combustion associée à l’injection Pre 

ainsi qu’à l’injection Main nécessitera plus d’essais, en effet pour chacune de ces 

combustions il faudra identifier 5 paramètres. Pour finir la combustion After est quant à 

elle identifiable à l’aide d’un nombre très réduit d’essais, seul les paramètres liés à la 

combustion de diffusion seront à calibrer. 

A l’aide de ces différentes remarques, un certain nombre d’essais vont être sélectionnés 

pour la calibration : 

a) L’injection pilote apparait dans trois types de configuration : 

� soit suivie directement par une seule injection principale (Main),  

� soit suivie d’une Pre puis d’une Main,  

� soit suivie d’une Main puis d’une After.  

Afin d’identifier le plus fidèlement possible le paramètre lié à cette injection il a été fait le 

choix de prendre un essai dans chacune de ces configurations. Les essais à 10 bars de PME 

et 1250, 1750 et 2250 tr/min ont été choisis (Figure 2-60 : carrés noirs). Afin de prendre en 

compte l’impact de l’EGR, les essais à 4 bars 1250 et 1750 tr/min ont été retenus (Figure 

2-60: carrés noirs). Pour finir et afin d’être prédictif dans le cas charge partielle, un point a 

été pris à 10 bars 3500 tr/min (Figure 2-60: carré noir). Pour chacun des points dans la zone 

faible charge / faible régime les points « jumeaux » sans EGR ont aussi été sélectionnés. Ce 

qui au total représente 11 points : 6 points de la cartographie complète (Figure 2-56) et 5 

points de la cartographie « jumelle » sans EGR (Figure 2-57). 

b) Pour l’injection Pre, le point déjà utilisé pour l’injection Pilote à 10 bars et 1250 

tr/min va être réutilisé ainsi que deux autres points. Ces essais ont été pris sur la 

courbe de pleine charge afin de correctement représenter le dégagement d’énergie 

dans cette configuration. Les points à 20 bars 1750 tr/min ainsi que 21 bars à 2250 

tr/min ont été retenus. Avec les points correspondants sans EGR cela représente 
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donc six essais pour la calibration de la combustion associée à l’injection Pre 

(Figure 2-60 : triangles noirs).  

c) Afin de calibrer les paramètres associés à la combustion de l’injection principale les 

différents essais précédemment sélectionnés sont réutilisés. En plus de ceux-ci deux 

points en mono injection sur la courbe de pleine charge ont été retenus : les essais à 

19 bars et 3500 tr/min et 14 bars 4500 tr/min (Figure 2-60 : ronds noirs). Avec les 

essais sans EGR, nous disposerons donc de 17 essais pour calibrer la combustion as-

sociée à l’injection principale.  

d) Pour finir, parmi les essais déjà sélectionnés, un essai à 10 bars et 2250 tr/min pré-

sente une configuration à trois injections avec une Pilote, une Main et une After. Cet 

essai et son « jumeau » sans EGR seront utilisés pour calibrer les paramètres du mo-

dèle de combustion associé à l’injection After.  

 

Figure 2-60 : Cartographie en Régime / Charge du moteur avec stratégie d’injection et taux 

d’EGR associés aux 143 essais. Les différents points utilisés pour l’identification et la calibration 

du modèle de combustion sont représentés. 

Au total 17 essais ont donc été sélectionnés, l’utilisation de ceux-ci pour la calibration et la 

procédure associée vont maintenant être détaillées. Une foi les essais sélectionnés et les 
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données expérimentales validées et corrigées (cf. Annexe 5), les conditions initiales sont 

connues. La procédure de calibration va maintenant être décrite. 

2.3.1.2 Identification des pertes aux parois 

Les pressions cylindre expérimentales et simulées avant la première injection doivent se 

superposer. Pour cela plusieurs leviers existent, la différence de pression peut être induite 

par : 

� Une mauvaise calibration du modèle de pertes aux parois,   

� Une mauvaise estimation du remplissage, principalement au travers de l’hypothèse 

réalisée sur les IGR (gaz résiduels) dont la proportion est fixée à 4% pour tout le 

champ moteur (Annexe 5),  

� Un taux de compression réel qui peut varier par rapport au taux de compression me-

suré à froid. En effet, à chaud il peut exister une dilatation qui impliquera une petite 

modification du taux de compression.   

Dans ce travail nous avons choisi de garder le taux d’IGR à 4%, ainsi que le taux de 

compression mesuré, les paramètres du modèle de pertes thermique sont aussi gardés 

constants, seule la température des parois sera modifiée. La température impacte très 

fortement la prédiction du délai d’auto inflammation, cette première phase de calibration 

est donc très importante afin d’obtenir des niveaux de température très proches de la réalité 

au moment de l’injection.  

La Figure 2-61 donne un exemple de calibration de la température des parois globale dans 

le cas d’un essai utilisé pour la calibration de la combustion associée à l’injection Pilote et 

à la Main. Cette procédure est répétée pour les 17 essais sélectionnés. Afin d’obtenir une 

loi d’évolution de la température en fonction de certaines grandeurs d’entrée du modèle, la 

corrélation suivante a été établie :  

 ( ) ( )5 20,8996. 0,2712 0,1282. 1,5671 .parois huile mot motT T N e N−= − + −  Eq. 2.156 
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Figure 2-61 : Pressions cylindre expérimentales et simulés en phase de compression avant la 

première injection (Pilote) pour un essai à 4 bar et 1250 tr/min. 

Cette corrélation permet d’obtenir moins de 5% d’erreur sur tous les points d’apprentissage. 

Pour des cas extrêmes, avec par exemple un régime de 800 tr/min et une température 

d’huile de 300 K la valeur de la température des parois sera d’environ 360K et pour un 

régime de 5000 tr/min avec une température d’huile de 450K, la température des parois sera 

proche de 600 K. La validité de cette corrélation sera vérifiée dans le paragraphe 2.3.2 pour 

toute la plage de fonctionnement du moteur.  

2.3.1.3 Identification de la combustion associée à l’injection Pilote 

Une fois la phase de compression calibrée et validée, la première phase de calibration du 

modèle de combustion débute par l’identification de la combustion associée à l’injection 

Pilote. L’approche adoptée dans notre étude est la suivante :  

a) Une première calibration est effectuée sur chaque point sélectionné préalablement. 

Lors de cette phase de calibration le but est de faire correspondre au mieux les deux 

courbes de dégagement d’énergie apparent dont le calcul est développé en Annexe 

5. Une foi cette première étape réalisée une valeur du paramètre ,PiloteCΦ est obtenue 

pour chaque essai calibré.  



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  183 

b) La seconde étape débute en déterminant une valeur moyenne de ,PiloteCΦ à l’aide des 

valeurs obtenues précédemment.  Cette valeur servira d’initialisation à une fonction 

d’optimisation, pour laquelle nous utilisons un algorithme génétique disponible dans 

la libraire Matlab [163]. Dans cette seconde étape la fonction d’erreur à minimiser 

est la différence entre les deux courbes de pression cylindre, l’algorithme va déter-

miner l’unique valeur du paramètre permettant de minimiser le critère d’erreur. On 

obtient une valeur de ,PiloteCΦ  valable pour tous les essais d’apprentissage. Cette va-

leur sera gardée constante pour toute la plage de fonctionnement du moteur. Les 

Figure 2-62 donnent les résultats obtenus pour une valeur de ,Pilote 0,381CΦ =  pour 

deux essais d’apprentissage. 

Les différentes Figure 2-62 a), b), c) et d) donnent les résultats obtenus pour deux essais 

après la phase de calibration pour l’injection Pilote. A noter que pour ces figures seules la 

calibration de l’injection Pilote a été réalisée, la calibration de la combustion associée à 

l’injection principale apparaissant sur ces figures n’a pas encore été effectuée. On peut 

évidement noter qu’en conservant une valeur unique pour le paramètre ,PiloteCΦ ,les résultats 

du modèle sont quelque peu dégradés. Ceci est bien visible sur l’essai à 4bars et 1250 

tr/min, où le dégagement d’énergie (Figure 2-62 b)) est surestimé. Ceci se traduit aussi sur 

la Figure 2-62 a) par une très légère sur estimation de la pression cylindre. Il peut être noté 

que le délai d’auto inflammation est cependant très bien prédit, aussi bien pour l’essai à 4 

bars que pour l’essai à 10 bars. Pour finir, il faut noter sur les Figure 2-62 a) et c) que les 

niveaux de pression cylindre au moment de l’injection suivante sont très bien reproduits ce 

qui favorisera une bonne prédiction du délai d’auto inflammation pour la combustion liée à 

l’injection qui va suivre. 
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a) 

 

b) 

 

c) 

 

d) 

Figure 2-62 : a) et b) respectivement les pressions cylindre et les dégagements d’énergie apparents 

expérimentaux et simulés en fonction de l’angle vilebrequin pour l’essai à 4 bars et 1250 tr/min 

avec 33% d’EGR et une masse injectée en Pilote de 1,3mgc à -15°vil aPMH. c) et d) respectivement 

les pressions cylindre et les dégagements d’énergie apparents expérimentaux et simulés en fonction 

de l’angle vilebrequin pour l’essai à 10 bars et 3500 tr/min sans EGR et une masse injectée en 

Pilote de 1,83mgc à -24°vil aPMH. 

2.3.1.4 Identification de la combustion associée à l’injection Pre 

Une foi la combustion associée à l’injection Pilote calibrée, la combustion associée à 

l’injection Pre est étudiée. Le paramètre lié à l’injection Pilote est maintenant gardé 

constant. La démarche suivie est la suivante pour chaque essai d’apprentissage :  
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a) Le paramètre lié à la combustion de prémélange de l’injection Pre ,PreCΦ , est calibré 

pour faire correspondre le début de la combustion simulée avec la mesure, et afin 

d’être plus précis, la comparaison est réalisée sur les courbes de dégagement 

d’énergie.  

b) Ensuite l’intensité de la combustion est déterminée à l’aide du paramètreint,PreC qui 

donne la répartition du carburant entre la combustion de prémélange et de diffusion. 

La calibration de ce paramètre montre que, pour les trois points d’apprentissage, sa 

valeur est supérieure à 0.7 ce qui implique que plus de 70% du carburant injecté 

brule en phase prémélangée. Ceci permet d’en déduire que l’impact des autres pa-

ramètres, liés à la combustion de diffusion, est faible sur le dégagement d’énergie 

total. Ces derniers sont donc choisis constants et égaux à : ,Pre 0,21VC = , 

,Pre 0,21kC =  et Pre 0n = .   

c) Une fois la valeur des paramètres précédents optimisés pour chaque essai 

d’apprentissage, nous réutilisons la fonction d’optimisation précédemment décrite 

simultanément sur les paramètres ,PreCΦ et int,PreC afin de déterminer une valeur cons-

tante de ceux-ci pour les trois essais. Les Figure 2-63 donnent les résultats pour 

deux essais d’apprentissage avec une valeur de ,Pre 0,421CΦ = et de int,Pre 0,827C = . 

Les différentes Figure 2-63 a), b), c) et d) donnent les résultats obtenus pour deux essais 

après la phase de calibration de l’injection Pre. Il faut tout d’abord noter que le dégagement 

d’énergie associé à l’injection Pilote est dans les deux cas bien modélisé (Figure 2-63 b) et 

d)). De plus le délai d’auto inflammation pour l’injection Pre est relativement bien 

reproduit. Il faut remarquer que pour les essais à forte charge avec trois injections dont une 

Pre, le phasage injection est légèrement en retard par rapport au début de la combustion 

(Figure 2-63 d) : courbe cyan et courbe noire), dans ce cas précis le délai ne pourra donc 

pas être simulé au degré vilebrequin près. Comme pour la combustion de l’injection Pilote 

le dégagement d’énergie est légèrement surestimé, cependant il faut noter que la valeur de 

pression cylindre au moment de l’injection principale est bien reproduite (Figure 2-63 a) et 

c)).   
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a) 

 

b) 

 

c) d) 

 

Figure 2-63 : a) et b) respectivement les pressions cylindre et les dégagements d’énergie apparent 

expérimentaux et simulés en fonction de l’angle vilebrequin pour l’essai à 10 bars et 1250 tr/min 

sans EGR et une masse injectée en Pilote de 2,2mgc à -28°vil aPMH et une masse injectée en Pre de 

1mgc à -17°vil aPMH. c) et d) respectivement les pressions cylindre et les dégagements d’énergie 

apparent expérimentaux et simulés en fonction de l’angle vilebrequin pour l’essai à 21 bars et 2250 

tr/min sans EGR et une masse injectée en Pilote de 2,5mgc à -31°vil aPMH et une masse injectée en 

Pre de 1,5mgc à -12°vil aPMH . 

2.3.1.5 Identification de la combustion associée à l’injection Main 

 Lorsque ces deux premières phases de calibration sont terminées, l’identification des 

paramètres liés à l’injection principale peut commencer. Tout comme pour la calibration de 

l’injection Pre la procédure débute par l’identification du paramètre lié à la combustion de 

prémélange ,MainCΦ  . L’approche consiste à trouver une valeur de ce paramètre permettant de 
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reproduire correctement l’initiation de la combustion avec un bon phasage du délai d’auto 

inflammation ainsi qu’une bonne reproduction de l’allure du dégagement d’énergie en 

prémélange. Le paramètre int,MainC  a été optimisé pour les 17 essais d’apprentissage et une 

première remarque peut être effectuée concernant la plage de variation de ce paramètre. 

Celui-ci varie de 0,1 pour l’essai à 10 bars 3500 tr/min avec une injection Pilote, jusqu’à 

plus de 0,9 pour l’essai à 4 bars et 1750 tr/min comportant trois injections. En d’autres 

termes la proportion de carburant brûlant en phase de prémélange varie de 10 à 90% selon 

le point de fonctionnement.  

Afin de remplacer ce paramètre par une loi physique, nous avons essayé d’utiliser 

l’expression du délai d’auto inflammation lié à la valeur de la richesse moyenne dans la 

zone de réaction et de fixer la masse de carburant vapeur pour la phase de prémélange 

lorsque ce délai est atteint. Cependant dans tous les cas le dégagement d’énergie en 

prémélange est largement surestimé avec cette méthodologie. Le choix a donc été fait de 

déterminer une fonction de variation du paramètre int,MainC  pour un maximum de variables 

généralement utilisées dans la mise au point et susceptibles d’impacter la combustion de 

prémélange. La loi proposée est une loi de forme polynomiale d’ordre deux :  

 ( )int,Main 2 , , ,mot inj inj EGRC N m Tϕ= Ρ  Eq. 2.157 

Avec, 

�  2Ρ , la fonction polynomiale à identifier,   

� motN , le régime moteur en tr/min, 

� injm , la masse injectée pour le type d’injection considérée en mg/coup, 

� injϕ , le phasage de l’injection en °vil aPMH, 

� EGRT , le taux d’EGR pour l’essai considéré. 

La fonction polynomiale 2Ρ , comportant 12 constantes, est calibrée sur les valeurs 
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optimisées du paramètreint,MainC  .  

Les résultats obtenus sont satisfaisants pour les essais d’apprentissage avec une erreur 

moyenne inférieure à 8%. On peut cependant noter que cette démarche s’éloigne de 

l’approche globale adoptée dans ce travail qui tend à s’appuyer sur la description des 

phénomènes afin d’augmenter la prédictivité d’une approche zéro dimensionnelle.  

C’est, entre autre, à travers ce constat qu’un second développement de modèle a été initié 

(Chapitre 3). Concernant le modèle 0D, la loi de variation du paramètre int,MainC  (Eq. 2.157) 

a été gardée telle quelle pour tout la plage de fonctionnement moteur, celle-ci sera discutée 

dans les paragraphes suivants.  

En référence à la Table 2-5 il reste donc à optimiser les paramètres liés à la combustion de 

diffusion, ,MainVC , ,MainkC  et Mainn . Les deux premiers vont permettre de reproduire 

l’intensité du pic de dégagement d’énergie en phase de diffusion. Le troisième va permettre 

de moduler l’écart entre les deux phases et permettra donc de bien reproduire le début de la 

combustion de diffusion.  Une valeur pour chacun de ces paramètres a été déterminée pour 

tous les essais d’apprentissage. Une fois que les valeurs des paramètres,MainCΦ , ,MainVC , 

,MainkC , Mainn  et la fonction d’évolution du paramètreint,MainC  sont déterminées, l’approche 

consiste à calculer une valeur moyenne des quatre premiers paramètres afin d’initialiser la 

fonction d’optimisation. Cette fonction va minimiser tous les écarts entre les traces de 

pressions cylindre expérimentales et simulées en essayant de déterminer une valeur 

constante de chaque paramètre.  

Pour les 17 essais d’apprentissage les valeurs obtenues pour les différents paramètres liés à 

la combustion de l’injection principale sont : ,Main 0,452CΦ = , ,Main 2,51VC = , ,Main 3,12kC = , 

Main 0,302n = . Les Figure 2-64 donnent les résultats obtenus pour deux essais parmi les 17 

essais d’apprentissage. 
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a) 

 

b) 

 

c) 

 

d) 

 

Figure 2-64 : a) et b) respectivement les pressions cylindre et les dégagements d’énergie apparents 

expérimentaux et simulés en fonction de l’angle vilebrequin pour l’essai à 10 bars et 1750 tr/min 

sans EGR et une masse injectée en Pilote de 1,45mgc à -28°vil aPMH et une masse injectée en Main 

de 21mgc à -0,5°vil aPMH. c) et d) respectivement les pressions cylindre et les dégagements 

d’énergie apparents expérimentaux et simulés en fonction de l’angle vilebrequin pour l’essai à 14 

bars et 4450 tr/min sans EGR une masse injectée en Main de 36mgc à -15°vil aPMH . 

Les différentes Figure 2-64 a), b), c) et d) donnent les résultats obtenus pour deux essais 

après la phase de calibration de l’injection Principale. Il faut tout d’abord noter que le 

dégagement d’énergie associé à l’injection Pilote pour le premier essai est bien reproduit 

(Figure 2-64 b)), ceci permet de bien prédire le délai d’auto inflammation pour l’injection 

Main (Figure 2-64 a) et b)). Pour les deux essais le dégagement d’énergie en phase de 

diffusion est correctement reproduit, (Figure 2-64 b) et d)), ceci s’explique par deux 

améliorations apportées à l’approche proposée par Barba [61] qui est réutilisée ici :  
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� Une modélisation très fine du taux d’introduction qui permet de connaitre précisé-

ment la quantité de carburant injecté à chaque instant ainsi que la vitesse au nez de 

l’injecteur qui est source de production d’énergie cinétique turbulente.  

� La seconde amélioration porte sur les grandeurs de la turbulence qui sont reproduite 

le plus fidèlement possible afin de modéliser le micro-mélange qui contrôle la com-

bustion diffusive. 

Il est aussi possible de noter sur les Figure 2-64 b) et d) que le pic associé à la combustion 

de prémélange est légèrement surestimé. Ceci n’impacte pas de façon visible la pression 

cylindre (Figure 2-64 a) et c)), mais ce point constitue l’un des principaux axes 

d’amélioration du modèle. 

2.3.1.6 Identification de la combustion associée à l’injection After 

Pour finir avec cette phase de calibration, il reste à identifier les paramètres pour la 

combustion associée à l’injection After. Ces paramètres sont au nombre de deux (Table 2-5) 

et sont liés à la combustion de diffusion. Ils ont été calibrés sur les deux essais 

d’apprentissage retenus pour cette injection qui correspondent aux mêmes points de 

fonctionnement mais l’un avec EGR et l’autre sans. La valeur obtenue pour chacun des 

paramètres est : ,Main 7,07VC = , ,Main 9,45kC = . Ces valeurs seront conservées pour toute la 

plage de fonctionnement du moteur. Les Figure 2-65 donnent les résultats obtenus sur le 

point d’apprentissage de la cartographie présenté Figure 2-57. 

Les Figure 2-65 donnent les résultats obtenus pour un essai à 10 bars de PME et 2250 

tr/min sans EGR avec trois injections, une Pilote de 1,45mgc à -32°vil aPMH, une Main de 

17,6mgc à -0,5°vil aPMH et une After de 1,7mgc à +18°vil aPMH. Pour cet essai il est 

possible de remarquer que le dégagement d’énergie associé à la combustion de l’injection 

Pilote est surestimé (Figure 2-65 b)) tout comme pour l’essai présenté Figure 2-62 a) et b). 

Ceci peut avoir plusieurs causes : 

� Soit la quantité de carburant injecté pour la Pilote n’est pas conforme à la consigne 

ce qui expliquerait le très faible dégagement d’énergie expérimental,  
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� Soit le fait de garder le paramètre ,PiloteCΦ constant pour toute la plage de fonction-

nement du moteur ne permet pas de correctement reproduire le dégagement 

d’énergie,  

� Soit la surestimation du taux de réaction en prémélange provient d’une mauvaise es-

timation d’une des grandeurs d’entrées des tables de cinétique chimique. 

a) 

 

b) 

 

Figure 2-65 : a) et b) respectivement les pressions cylindre et les dégagements d’énergie apparents 

expérimentaux et simulés en fonction de l’angle vilebrequin pour l’essai à 10 bars et 2250 tr/min 

sans EGR et une masse injectée en Pilote de 1,45mgc à -32°vil aPMH, une masse injectée en Main 

de 17,6mgc à -0,5°vil aPMH et une masse injectée en After de 1,7mgc à +18°vil aPMH. 

En étudiant chacune des trois voies les deux premières ont pu être invalidées. En effet, il 

s’est avéré que pour aucun des quatre cylindres la combustion de la Pilote n’a lieu. Le non 

respect de la consigne par les quatre injecteurs simultanément sur un point de 

fonctionnement parait peu probable. La consigne d’injection sera donc respectée dans le 

modèle. Sur ce point de fonctionnement en particulier la valeur de ,PiloteCΦ  pourrait être 

optimisée afin de correctement modéliser le dégagement d’énergie. Cependant cette valeur 

est très éloignée de la valeur constante choisie précedement.Il s’agit maintenant d’étudier 

une possible mauvaise estimation de l’une des valeurs d’entrée de la chimie tabulée. Si 

l’une de ces valeurs est mal estimée alors l’état thermodynamique de la zone de réaction 

sera mal reproduit. Plusieurs hypothèses peuvent être avancées : 

� Le phasage de cette injection pilote proche PMH, induit une injection dans le bol et 

donc des effets de mélange induits par la géométrie qui ne sont pas pris en compte 
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dans le modèle présenté ici. La mauvaise estimation de l’entrainement d’air entraine 

une mauvaise estimation de la température dans la zone de réaction et donc une 

mauvaise estimation des grandeurs de la chimie. 

� En plus des effets de mélange, certains effets liés à l’interaction entre la couche li-

mite thermique proche parois et le jet peuvent expliquer une mauvaise estimation de 

la température dans la zone de réaction, 

Le fait de produire des gaz brûlés dans la zone de réaction associée à la Pilote entraine la 

création d’EGR interne. Ces EGR sont par la suite entrainés dans la zone de réaction 

associée à l’injection principale à l’aide de l’extension du modèle à la multi injection. Cet 

EGR interne va avoir pour effet de retarder le délai d’auto inflammation de la combustion 

principale malgré la surestimation des conditions thermodynamiques dans la chambre au 

moment de l’injection Main (Figure 2-65 a) et b)). Pour conclure sur le dégagement 

d’énergie lié à l’injection After, l’allure de celui-ci reproduit très bien le dégagement 

d’énergie mesuré (Figure 2-65 b)).  

Le modèle est maintenant considéré calibré pour le moteur utilisé dans cette étude. Les 

résultats sur toute la plage de fonctionnement moteur vont donc maintenant être présentés 

et commentés. 

2.3.2 Résultats sur toute la plage de fonctionnement moteur 

Les résultats exposés dans ce paragraphe portent sur les essais présentés dans la 

cartographie en régime / charge donnée Figure 2-56. Dans ce paragraphe les résultats seront 

présentés sous forme de courbes de corrélation entre la valeur mesurée et la valeur simulée. 

Les variables présentées sur les Figure 2-66 sont des grandeurs représentatives du 

déroulement de la combustion, celles-ci sont : 

� maxP  : La pression de combustion maximum, cette grandeur en bar représente la va-

leur maximum de la pression lorsqu’une injection a été détectée, 
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� max_alpha P  : L’angle vilebrequin auquel cette pression maximum est obtenue, cette 

grandeur en °vil aPMH permet de vérifier que la pression cylindre simulée est en 

phase avec la pression cylindre relevée expérimentalement,  

� _PMi HP  : La pression moyenne indiquée pour la boucle haute pression, cette 

grandeur en bar permet de vérifier de façon globale la bonne concordance entre les 

deux traces de pression cylindre, 

� CAx : Cette grandeur en °vil aPMH donne l’angle vilebrequin auquel x% (fraction 

massique) du carburant a été consommé. Elle permet de vérifier la bonne concor-

dance entre l’évolution de la fraction de gaz brûlés mesurée et simulée, elle est donc 

aussi représentative du dégagement d’énergie de combustion.  

Pour cette dernière grandeur, seules les valeurs de5CA , 10CA  et 50CA  seront présentées. 

En effet, la première permet de vérifier la bonne concordance des délais d’auto 

inflammation dans le cas d’une mono injection ainsi que la consommation ou non du 

carburant injecté dans le cas de petites injections précoces. Le second est une grandeur 

représentative de la modélisation de la phase de prémélange associée à l’injection 

principale. Le troisième permet d’observer le déroulement global de la combustion.  

Les résultats obtenus pour toute la plage de fonctionnement moteur sont donnés sur les 

Figure 2-66. Sur les différentes Figure 2-66 a), à f), les droites de tolérance sont données 

par Renault sur chaque paramètre de la combustion et correspondent aux tolérances 

généralement admises pour les outils de mise au point. La tolérance pour la maxP est 

de 4± bars, pour l’ max_alpha P de 2± °vil, pour la _PMi HP  de 1± bars et pour 

lesCAxde 2± °vil. Comme le montrent ces différentes figures, le modèle développé dans 

cette étude permet de reproduire les mesures expérimentales avec une précision 

généralement supérieure à 90% pour seulement 17 essais d’apprentissage utilisés pour 

calibrer le modèle.   
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Figure 2-66 : les droites de corrélation pour a) la pression maximum, b) l’angle vilebrequin auquel 

la pression maximum est atteinte, c) la Pmi HP, d), e) et f) respectivement les CA05, CA10, CA50, 

représentant l’angle vilebrequin auquel 5%, 10% et 50% du carburant a été consommé. 

a) 

 

b) 

 

c) 

 

d) 

 

e) 

 

f) 
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Les résultats les plus précis sont obtenus sur la pression maximum, le modèle donne 98,6% 

des essais dans les zones de tolérance. Les résultats les moins concordants sont obtenus sur 

la prédiction du CA05 (Figure 2-66 d)), en effet pour ce paramètre de combustion moins de 

77% des essais sont correctement reproduits. Cette observation s’explique par le fait que 

comme le montrent les Figure 2-62 b) et Figure 2-65 b), le dégagement d’énergie en 

combustion Pilote est surestimé donc la consommation du carburant est bien trop rapide, ce 

qui explique le fait que la majorité des points hors zone de corrélation sur la Figure 2-66 d) 

soit sous la droite de tolérance inférieure.  

Le modèle de combustion de prémélange s’avère être le plus couteux en terme de temps de 

calcul, principalement dû à la détermination à chaque pas de temps de la forme de la PDF 

de Z. Le temps de calcul peut être légèrement amélioré en diminuant la discrétisation de la 

fraction de mélange Z mais au prix d’une perte de prédictivité du modèle. L’étude de 

l’impact de cette discrétisation est réalisée dans le paragraphe suivant sur un point moteur 

de référence. 

2.3.3 Etude Paramétrique : impact de la discrétisation en richesse dans la 
zone de réaction 

Le but de ce paragraphe est de quantifier l’impact de la discrétisation en richesse dans la 

zone de réaction. L’essai de référence choisi est l’essai en mono injection à 2 bars et 1500 

tr/min sans EGR avec une masse injectée en Main de 6mgc à 0°vil aPMH, présenté Figure 

2-67 a) et b). Cet essai n’appartient pas aux essais classiques de caractérisation du moteur 

présentés sur les cartographies Figure 2-56 et Figure 2-57. Il provient des essais de 

balayage qui seront décrit dans le paragraphe suivant (2.3.4). Un essai en mono injection a 

été choisi afin de ne pas être impacté par les combustions associées à des injections 

précédentes. De plus dans cette configuration la majorité du carburant est consommée en 

phase de prémélange, il sera donc plus aisé de découpler l’impact de la discrétisation et des 

autres phénomènes et de quantifier son impact sur le dégagement d’énergie. 
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a) 

 

b) 

 

Figure 2-67 : a) et b) respectivement les pressions cylindre et les dégagements d’énergie apparents 

expérimentaux et simulés en fonction de l’angle vilebrequin pour un essai en mono injection à 2 

bars de PME et 1500 tr/min sans EGR et une masse injectée Main de 6mgc à 0°vil aPMH. 

Les résultats présentés sur les Figure 2-67 a) et b) sont obtenus avec la calibration présentée 

dans le paragraphe 2.3.1. Il est possible de noter que pour le jeu de paramètres précédent, le 

dégagement d’énergie est bien reproduit. Cependant il est possible de remarquer que la 

hauteur du pic de combustion en phase prémélangée est surestimée. Cette surestimation est 

principalement due à la mauvaise évaluation de la quantité de carburant vapeur destinée à 

cette phase. Cette dernière est donnée par le paramètre int,MainC .  

Les résultats présentés Figure 2-68 sont issus de simulation pour plusieurs niveaux de 

discrétisation en richesse dans la zone de réaction. Trois types de discrétisation ont été 

étudiés : 

I) La richesse à été discrétisée de la même manière que pour la tabulation de la 

chimie complexe (paragraphe 2.2.7.2.3). Cette discrétisation en termes de frac-

tion de mélange donne six valeur pourZ  : 0,0195 0,032 0,0443 0,0621 0,0904 et 

0,1657. 

II)  Dans ce second cas le choix est fait de garder les deux valeurs extrêmes utilisées 

pour la tabulation et de discrétiser la richesse par pas de 0,001 entre ces bornes. 

Dans ce cas nous disposerons donc de 146 valeurs deZ . 
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III)  La richesse est discrétisé entre 0 et l’infini par pas de 0,001 ce qui revient à dis-

crétiser la fraction de mélange entre 0 et 1 et donc obtenir 1000 valeurs deZ . 

Dans les cas I et II lorsque les valeurs maximum et minimum de la variableZ sont 

différentes de 1 et 0, l’intégration de la PDF est réalisée entre ces nouvelles bornes afin de 

toujours vérifier la propriété fondamentale :  

 � � ( )max

''2
min ,

. 1
i i

Z

Z ZZ
P Z dZ=∫  Eq. 2.158 

Les Figure 2-68 donnent les résultats obtenus pour les trois types de discrétisation adoptées 

de la fraction de mélange dans la zone de réaction. Les résultats pour les cas III et II sont 

proches, aussi bien pour le délai d’auto inflammation que pour le taux de réaction en 

flamme principale. La discrétisation de richesse entre 0 et l’infini ne parait donc pas 

nécessaire. Les richesses tabulées maximum et minimum paraissent correctement 

représenter le domaine d’inflammabilité. Ce domaine pour le n-heptane est d’après [164] : 

0,58 pour la limite inférieure et 3,7 pour la limite supérieure. Les délais d’auto 

inflammation sont donc bien captés pour une discrétisation entre les bornes de la tabulation 

(cas II). L’utilisation des valeurs de richesses utilisées pour la construction de la table (cas 

I) ne permet pas de capter toutes les valeurs de richesse potentiellement présente dans le 

volume de réaction. Ceci se traduit par une sous estimation du délai d’auto inflammation et 

une sous estimation du taux de réaction en phase de prémélange en raison de la forte non 

linéarité de ces grandeurs en fonction de la richesse. Tous les résultats présentés 

précédemment et par la suite sont obtenus pour une discrétisation de la richesse décrite 

dans le cas II.        
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a) 

 

b) 

 

Figure 2-68 : a) et b) respectivement les pressions cylindre et les dégagements d’énergie apparents 

expérimentaux et simulés en fonction de l’angle vilebrequin pour un essai en mono injection à 2 

bars de PME et 1500 tr/min sans EGR et une masse injectée Main de 6mgc à 0°vil aPMH. Les 

simulations ont été réalisées pour trois types de discrétisation de richesse.   

2.3.4 Variations paramétriques des données d’entrées 

Ce paragraphe va permettre de tester la capacité du modèle à reproduire correctement 

l’impact de la variation d’une des données d’entrée généralement utilisées pour la mise au 

point des moteurs Diesel modernes. Les essais à dispositions sont représentés dans les 

Table 2-6, Table 2-7 et Table 2-8. Trois types de variation paramétrique sont à notre 

disposition : 

a) Variation du phasage de l’injection principale dans une stratégie de mono injection 

pour un essai à 4 bars de PME et 2500 tr/min. 

Essais 1 2 3 4 5 6 7 
Phase Injection Main [° 

vil aPMH] 
-0,15 4 2 0 -2 -4 -6 

Masse Injectée Main 
[mgc] 

11,2 12,7 11,6 11,4 11,3 10,9 10,97 

Table 2-6 : Variations paramétrique du phasage de l’injection principale pour un essai à 2500 

tr.min, 4 bars de PME, avec une pression rail de 660 bars et un taux d’EGR de 1%. 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  199 

b) Variation du phasage de l’injection Pilote, de l’injection Pre ainsi que de la Main 

pour la même masse injectée et la même répartition entre les injections. Ce balayage 

a été réalisé pour un essai à 6 bars de PME et 2500 tr/min. 

Essais 1 2 3 4 5 6 7 
Phase Injection Pilote 

[° vil aPMH] 
-18 -20 -22 -24 -26 -28 -30 

Masse Injectée Pilote 
[mgc] 

1,85 1,85 1,85 1,85 1,85 1,85 1,85 

Phase Injection Pre [° 
vil aPMH] 

-5,7 -7,7 -9,7 -11,7 -13,7 -15,7 -17,7 

Masse Injectée Pre 
[mgc] 

2 2 2 2 2 2 2 

Phase Injection Main [° 
vil aPMH] 

6 4 2 0 -2 -4 -6 

Masse Injectée Main 
[mgc] 

11,5 11,5 11,5 11,5 11,5 11,5 11,5 

Table 2-7 : Variations paramétrique du phasage de l’injection Pilote, Pre et Main pour un essai à 

2500 tr/min, 6 bars de PME, avec une pression rail de 800 bars et un taux d’EGR de 0%. 

c) Variation de la masse injectée en Main ainsi qu’en Pilote pour une masse injectée 

totale constante et un phasage de la Main et de la Pilote constants. Ce balayage a été 

réalisé pour un essai à 6 bars de PME et 2500 tr/min. 

Essais 1 2 3 4 5 6 
Phase Injection Pilote 

[° vil aPMH] 
/ -28,9 -29 -29,2 -29,4 -29,6 

Masse Injectée Pilote 
[mgc] 

0 1 1,5 2 2,5 3 

Phase Injection Main [° 
vil aPMH] 

-0,5 1,4 1,4 1,4 1,4 1,4 

Masse Injectée Main 
[mgc] 

11,4 10,4 9,9 9,4 8,9 8,4 

Table 2-8 : Variations paramétrique de répartition de la masse injectée entre une injection Pilote 

et une injection Principale avec une masse totale et un phasage respectif constant. Le balayage est 

réalisé pour un essai à 6 bars de PME à 2500 tr/min et une pression rail de 750 bars et un taux 

d’EGR de 1,2%. 

Comme le montrent les Table 2-6, Table 2-7 et Table 2-8, les différents essais de balayage 

sont éloignés des essais classiques utilisés pour l’apprentissage. Pour chaque configuration 

un essai est choisi pour calibrer précisément le modèle dans le but de pouvoir discuter sur 
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la capacité du modèle à retranscrire l’impact de variations paramétriques. 

Pour chacune des trois variations paramétriques les résultats sont présentés sous forme de 

courbes de corrélation sur les grandeurs de la combustion définis préalablement. Les 

résultats obtenus pour l’essai d’apprentissage sont aussi présentés.       

a) 

 

b) 

 

Figure 2-69 : a) Pression cylindre et b) dégagement d’énergie apparent pour l’Essais 1 de la Table 

2-6.  Essai à 2500 tr/min, 4 bars de PME, avec une mono injection de 11mgc à -0,15°vil aPMH. 

Les Figure 2-69 donnent les résultats obtenus après calibration des différents paramètres 

associés à la combustion de l’injection Main. L’essai simulé est un essai à 4bars de PME et 

2500 tr/min avec 11 mgc injecté à -0,15°vil aPMH. Il peut être noté que pour ce type de 

configuration la majorité du carburant brûle en phase de prémélange. Le modèle permet de 

correctement reproduire le dégagement d’énergie apparent ainsi que la pression cylindre. 

Le délai est globalement bien prédit malgré la légère sous estimation de celui-ci 

particulièrement en flamme froide (Figure 2-69 b) :1er pic à 363°vil). En effet on constate 

qu’expérimentalement le phénomène de flamme froide n’existe pas dans cette 

configuration, la quantité de carburant consommé par la flamme froide 1c  donnée par la 

tabulation (Eq. 2.99) est donc sur estimée.  
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Figure 2-70 : Les droites de corrélation pour a) la pression maximum, b) l’angle vilebrequin 

auquel la pression maximum est atteinte, c) la Pmi de la boucle haute pression, d), e) et f) 

respectivement les CA05, CA10, CA50, représentant l’angle vilebrequin auquel 5%, 10% et 50% 

du carburant à été consommé. Résultats relatifs à la variation paramétrique du phasage de 

l’injection principale (Table 2-6) pour un essai à 2500 tr/min, 4 bars de PME, avec une pression 

rail de 660 bars et un taux d’EGR de 1%. 

a) 

 

b) 

 
c) 

 

d) 

 
e) 

 

f) 
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Au vue des courbes de corrélation (Figure 2-70) le modèle semble permettre de reproduire 

assez fidèlement le déroulement de la combustion pour une variation du phasage de 

l’injection principale. Cependant au regard des résultats donnés pour les différent CAx 

(Figure 2-70 d), e) et f)) le dégagement d’énergie simulée ne semble pas bien en phase avec 

le dégagement d’énergie relevé sur le banc moteur. Comme le montrent les Figure 2-70 d) 

et e), les CA05 et CA10 hors tolérance sont généralement en dessous de la courbe de 

corrélation. Le délai d’auto inflammation est donc sous estimé et le taux de réaction du 

carburant sur estimé. Ces cas correspondent à un phasage de l’injection principale après le 

PMH dans la phase de détente. Il apparait que dans cette configuration la prédiction du 

délai d’auto inflammation est très difficile. En effet, dans cette phase de détente la 

température qui est une des grandeurs les plus influentes de la tabulation, diminue. Dans ce 

cas, l’historique de cette grandeur est donc mal pris en compte dans la tabulation. 

Par ailleurs, des effets liés à la géométrie peuvent expliquer la valeur relativement 

importante du délai d’auto inflammation constaté expérimentalement. En effet, pour des 

phasages d’injection après le PMH, la probabilité de ne pas injecter dans le bol devient 

grande, avec un impact important sur le mélange et donc sur la composition locale des gaz 

frais. Ces effets géométriques ne sont pas pris en compte par le modèle qui s’avère ainsi 

peu prédictif pour ce type de point de fonctionnement du moteur.  

En conclusion pour des essais en combustion majoritairement prémélangée le modèle 

permet de retranscrire l’effet de la variation du phasage de l’injection sauf dans les cas 

critiques, qui sont les phasages après le PMH pour une injection principale seule.  
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a) 

 

b) 

 

Figure 2-71 : a) Pression cylindre et b) dégagement d’énergie apparent pour l’Essais 4 de la Table 

2-7.  Essai à 2500 tr/min, 6 bars de PME, avec une injection Pilote de 1,85mgc à  -24°vil aPMH, 

une injection Pre de 2mgc à -11,7°vil aPMH et une injection principale de 11,5mgc à 0°vil aPMH. 

Les Figure 2-71 donnent les résultats obtenus après calibration des différents paramètres 

associés à la combustion de l’injection Pilote, Pre et Main. L’essai simulé est un essai à 

6bars de PME et 2500 tr/min avec une injection Pilote de 1,85mgc à -24°vil aPMH, une 

injection Pre de 2mgc à -11,7°vil aPMH et une injection principale de 11,5mgc à 0°vil 

aPMH. Il peut être noté que pour ce type de configuration la majorité du carburant injecté 

en Pilote et en Pré brûle en phase de prémélange après la seconde injection alors que la 

combustion associée à l’injection principale brûle majoritairement en phase de diffusion. 

Cette dernière remarque met en avant l’intérêt de la multi injection dans les stratégies de 

mise au point. En effet l’essai 4 de la Table 2-6 est dans une configuration très voisine mais 

avec une seule injection, et pour ce cas la majorité du carburant brûle en phase de 

prémélange. L’utilisation de deux injections précoces permet donc, entre autre, de réduire 

la phase de prémélange et donc le bruit de combustion. Concernant la qualité des essais à 

disposition, il peut être noté que dans cette configuration le dégagement d’énergie 

expérimental (Figure 2-71 b)) lié à la combustion principale débute quelques dixièmes de 

degrés vilebrequin avant la consigne d’injection (droite verte). Plusieurs pistes ont été 

explorées pour expliquer cette incohérence et la problématique se pose sur la mise au point 

des injecteurs qui est réalisée par les fournisseurs d’injecteur. Cette dernière remarque 

explique l’impossibilité pour le modèle à correctement prédire le délai d’auto inflammation 

ainsi que les deux phases de la combustion principale.  
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Figure 2-72 : Les droites de corrélation pour a) la pression maximum, b) l’angle vilebrequin 

auquel la pression maximum est atteinte, c) la Pmi de la boucle haute pression, d), e) et f) 

respectivement les CA05, CA10, CA50, représentant l’angle vilebrequin auquel 5%, 10% et 50% 

du carburant à été consommé. Résultats relatifs à la variation paramétrique du phasage de 

l’injection Pilote, Pre et Main (Table 2-7) pour un essai à 2500 tr.min, 6 bars de PME, avec une 

pression rail de 800 bars et un taux d’EGR de 0%. 

a) 

 

b) 

 
c) 

 

d) 

 
e) 

 

f) 
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Les résultats obtenus pour les sept essais de balayage (Figure 2-72) sont majoritairement en 

bon accord pour toutes les grandeurs de la combustion. Cela permet de dire que 

globalement le modèle retranscrit très bien l’impact de la variation de phasage des 

injections Pilote et Pre. La problématique relevée dans les résultats précédents pour un 

phasage de l’injection principale dans la détente n’a plus lieu d’être ici. En effet, même 

pour les essais 5, 6 et 7 (Table 2-7) les délais d’auto inflammation sont bien prédits par le 

modèle (Figure 2-72 d) et e)). Cela s’explique simplement par le fait que le délai associé à 

l’injection principale est très court dans cette configuration à trois injections et donc l’effet 

de la détente sur la combustion n’est pas prépondérant.  

a) 

 

b) 

 

Figure 2-73 : a) Pression cylindre et b) dégagement d’énergie apparent pour l’Essais 4 de la Table 

2-8.  Essai à 2500 tr/min, 6 bars de PME, avec une injection Pilote de 2mgc à  -29,2°vil aPMH et 

une injection principale de 9,4mgc à +1,4°vil aPMH. 

Les Figure 2-73 donnent les résultats obtenus après calibration des différents paramètres 

associés à la combustion de l’injection Pilote et Main. L’essai simulé est un essai à 6bars de 

PME et 2500 tr/min avec une injection Pilote de 2mgc à -29,2°vil aPMH et une injection 

principale de 9,4mgc à 1,4°vil aPMH. Il peut être noté que dans cette configuration la 

courbe expérimentale du dégagement d’énergie apparent indique que la combustion de la 

masse injectée en Pilote n’a pas lieu. On retombe sur la problématique soulevée pour l’essai 

d’apprentissage exposé Figure 2-65. Le délai est sous estimé par le modèle, la calibration 

du paramètre relatif à l’injection Pilote est faite de manière à minimiser le dégagement 

d’énergie associé à la combustion liée à cette injection. Malgré la légère sur estimation des 

conditions thermodynamique générées par la combustion de la Pilote, le délai en flamme 
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principale est correctement reproduit. Une légère surestimation du pic de prémélange pour 

l’injection principale est visible sur la Figure 2-73. Ceci est principalement dû au fait que la 

loi de variation du paramètre int,MainC  donné par l’Eq. 2.157 est conservée.  

Les différentes courbes de corrélation (Figure 2-74) montrent que le modèle reproduit très 

bien l’effet d’une variation de la répartition de la masse entre les injections. La 

problématique de la répartition entre les phases de la combustion est bien visible ici. 

Comme le montrent les Figure 2-74 b) et d) relatives respectivement à l’angle vilebrequin 

auquel la pression maximum est atteinte et au CA05, le caractère précoce de l’obtention de 

la pression maximale peut s’expliquer par une sur estimation du dégagement d’énergie en 

phase prémélangée. 
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Figure 2-74 : Les droites de corrélation pour a) la pression maximum, b) l’angle vilebrequin 

auquel la pression maximum est atteinte, c) la Pmi de la boucle haute pression, d), e) et f) 

respectivement les CA05, CA10, CA50, représentant l’angle vilebrequin auquel 5%, 10% et 50% 

du carburant a été consommé. Résultats relatifs à la variation paramétrique de la répartition de 

masse injectée entre Pilote et Main (Table 2-8) pour un essai à 2500 tr/min, 6 bars de PME, avec 

une pression rail de 800 bars et un taux d’EGR de 0%. 

a) 

 

b) 

 
c) 

 

d) 

 
e) 

 

f) 
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2.4 Conclusion et Perspectives 

Le modèle proposé dans cette étude permet de tenir compte de la vaporisation, de 

l’injection, de la turbulence ainsi que de l’impact de la chimie sur le dégagement d’énergie. 

Le niveau de détail de celui-ci lui confère un temps de calcul raisonnable avec un niveau de 

prédictivité relativement bon. Les principales avancées présentées dans cette partie relative 

à la modélisation 0D, concernent : 

� Le sous modèle de combustion de prémélange qui permet de tenir compte finement 

de l’impact de la température, de la dilution ainsi que des inhomogénéités de ri-

chesse sur le dégagement d’énergie. 

� La prise en compte de l’effet de la multi injection sur la combustion au travers d’un 

modèle de répartition de masse entre les zones de réaction.  

� La prise en compte de la multi injection sur l’évolution de la distribution de richesse 

dans les zones de réaction. 

Le modèle permet de correctement reproduire les grandeurs liées à la combustion pour 

toute la plage de fonctionnement d’un moteur avec un nombre très réduit d’essais utilisés 

pour l’identification et la calibration. De plus le nombre restreint de paramètres à recaler 

permet une adaptabilité aisée de celui-ci dans le cas d’une utilisation pour un moteur 

différent.   

La sous estimation du délai d’auto inflammation est une remarque qui au long du chapitre 

relatif à la calibration et aux résultats (paragraphe 2.3) revient régulièrement. Cette 

problématique de sous estimation du délai et de surestimation du taux de réaction va être 

abordée dans le chapitre Chapitre 3. Ce chapitre portera sur le développement d’un modèle 

quasi dimensionnel de combustion Diesel. L’initiation de ce développement a été en partie 

motivée par la problématique de la modélisation des conditions thermodynamiques dans la 

zone de réaction, et en particulier une modélisation plus fine de la température, ceci afin de 

mieux prédire les délais d’auto inflammation par une meilleure estimation des entrées de la 

tabulation.    
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Une meilleure estimation de l’entrainement d’air, principalement pour les conditions 

transitoires type SOI (Start Of Injection) ou EOI (End Of Injection) dans les zones de 

réaction sera étudiée dans le chapitre suivant. Ceci permettra une modélisation plus fine de 

l’évolution des conditions thermodynamiques. 

Le sous modèle de répartition de la masse de carburant vapeur entre les phases de 

combustion de prémélange et de diffusion est le modèle le plus éloigné de la 

phénoménologie. Ce modèle mathématique génère un certain nombre d’erreurs, 

principalement une surestimation du dégagement d’énergie en phase prémélangée. Cette 

problématique de répartition de masse pour toute une plage de fonctionnement moteur est 

critique. En effet, en fonction des consignes du contrôle moteur il est possible de rencontrer 

dans des configurations ou la quasi-intégralité du carburant brûle soit en prémélange soit en 

diffusion. Cette large plage de variation implique de déterminer un critère plus physique 

permettant de correctement modéliser le phénomène. Le développement d’un modèle 

beaucoup plus détaillé dans le chapitre suivant permettra de donner des pistes concernant 

cette problématique.       

Les temps de calcul pour la simulation d’un demi cycle moteur (compression + détente) est 

de l’ordre de 60 fois le temps réel sous Matlab/Simulink. Le temps de calcul nécessaire aux 

143 essais de la cartographie présentée Figure 2-56 est donc d’environ 16 min. Ce temps de 

calcul très raisonnable permet donc d’envisager d’utiliser ce modèle dans des algorithmes 

d’optimisation permettant de pré-positionner les paramètres de mise au point en fonction 

des prestations requises. Sans modèle de formation de polluant cet outil ne peut être utilisé 

que pour des prestations de puissance, consommation et bruit de combustion. 
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Chapitre 3 
La Modélisation Quasi Dimensionnelle de la 
Combustion Diesel 
Ce chapitre décrit les travaux effectués dans le cadre de la modélisation 

monodimensionnelle de la combustion Diesel conventionnelle.    

3.1 Introduction 

L’étude présentée dans ce chapitre porte sur la modélisation quasi dimensionnelle de la 

combustion Diesel. Ce type de modélisation s’appuie sur une description détaillée du spray 

Diesel dans les conditions moteur. L’approche mono dimensionnelle exposée ici va 

principalement permettre une discrétisation fine de la zone de réaction définie dans le 

chapitre précédent. Les phénomènes transitoires représentatifs du début (SOI : Start Of 

Injection) et de la fin de l’injection (EOI : End Of Injection) seront modélisés et 

permettront de caractériser l’impact de la non-stationnarité sur l’entrainement d’air et donc 

sur l’évolution des conditions thermodynamiques dans la zone de réaction.  

Dans le développement du modèle proposé la première séquence sera dédiée à 

l’établissement des équations de conservation dans la zone de réaction. Ces équations 

seront d’abord détaillées pour les cas inertes puis pour les cas réactifs qui caractérisent 

l’injection directe dans les moteurs Diesel. Une seconde partie portera sur l’écriture d’un 

taux de réaction affecté à chaque zone discrétisant le volume de réaction. Dans cette partie 

l’outil de tabulation de la chimie présenté préalablement sera réutilisé et couplé à une 

approche Eddy Break-Up afin de prendre en compte l’impact du micro mélange sur le 

dégagement d’énergie de combustion. Enfin une troisième partie décrira les équations 

permettant le couplage entre le modèle de Jet et le calcul du taux de réaction.  

Ce chapitre se terminera par une application du modèle proposé dans le cas moteur. Pour 

cela il sera proposé un modèle empirique d’impact jet/paroi pour les cas où le carburant est 

dans les conditions vapeur ou liquide. Les premiers résultats du modèle complet de 
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chambre de combustion seront exposés. Pour finir, un travail de perspectives sur les 

potentialités de cette approche sera présenté.  

3.2 Etude et Analyse de l’existant 

A la suite du développement du modèle zéro dimensionnel certaines problématiques ont été 

soulevées. Pour y répondre une étude de modèle de niveau « supérieur » a été entreprise. 

Celle-ci a été guidée par un certain nombre de questions : 

� Comment prendre en compte de façon pertinente les interactions entre les différen-

tes phases de la combustion Diesel ? 

� Quelles améliorations peuvent être envisagées pour une meilleure prise en compte 

des conditions thermodynamiques dans les zones de réaction ? 

Les réponses à ces différentes questions permettront de faire évoluer le modèle proposé 

dans le Chapitre 2. Elles pourront de plus permettre de l’étendre vers des combustions non 

conventionnelles de type PCCI (Premixed Charge Compression Ignition) ou HCCI 

(Homogeneous Charge Compression Ignition).  

Dans le premier paragraphe, plusieurs modèles quasi dimensionnels de la littérature, pour 

décrire la combustion Diesel conventionnelle mais aussi la combustion HCCI, vont être 

exposés.  

3.2.1 Modèle de combustion n-zones 

L’approche n-zone décrite ici repose sur un principe simple : contrairement aux modèles 

multizones décrits précédemment (paragraphe 2.1.1.3) où le nombre de zones est défini à 

l’avance, dans les modèles n-zones le nombre de zones est déterminé à l’aide des 

paramètres de la simulation. Ce type de modèle, à la limite des modèles dimensionnels, est 

intéressant dans sa capacité à représenter finement l’impact de la géométrie sur les 

grandeurs locales. La discrétisation est généralement réalisée sur le volume occupé par le 
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spray. Ce type de modèle permet donc d’accéder à une bonne modélisation des phénomènes 

de stratification en température et en richesse dans le jet.  

Le modèle de combustion proposé par Hiroyasu et al. [165], [131] est certainement le 

modèle n-zones le plus cité. Celui-ci s’appuie sur les travaux réalisés par Hiroyasu [82], 

[84] concernant les jets Diesel et est dégradé directement de la modélisation 3D CFD.  

Le modèle proposé suppose que le taux d’introduction du carburant est discrétisé en 

plusieurs « paquets » qui n’interagissent pas entre eux et qui possèdent chacun leurs 

propres propriétés. Cette approche s’appuie donc sur une description lagrangienne du spray, 

où chaque paquet représente une zone du jet dont la localisation évolue tout au long de la 

simulation. Ces différentes zones ont une géométrie ainsi que des propriétés 

thermodynamiques qui évoluent au cours du temps.  

Les mécanismes décrits dans chaque « paquet » sont une représentation la plus fidèle 

possible des phénomènes physiques. Le processus est le suivant :  

� Chaque « paquet » injecté va d’abord entrainer des gaz environnants, ce qui va per-

mettre la vaporisation du carburant liquide. Le modèle d’entrainement des gaz re-

pose sur une approche empirique qui est basée sur la conservation de la quantité de 

mouvement. A l’aide de certaines hypothèses, les auteurs estiment le nombre de 

gouttes présentes dans chaque paquet et utilisent un modèle de vaporisation basé sur 

une loi en d².   

� Lorsque du carburant vapeur et de l’oxygène cohabitent dans un même paquet et que 

les conditions thermodynamiques sont propices, alors l’auto inflammation du paquet 

a lieu. Ce calcul d’auto inflammation est réalisé à l’aide d’une simple loi 

d’Arrhenius, décrite dans le paragraphe 2.2.7.2.2.2.  

La plus grosse hypothèse réalisée par Hiroyasu [165], [131] porte sur le déroulement de la 

combustion. Selon lui celle-ci se déroule à la stœchiométrie. On peut alors distinguer deux 

cas en fonction de la richesse dans le paquet qui vont contrôler les deux phases de la 

combustion Diesel.  
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� Dans le premier cas la richesse est inférieure à 1, c’est donc la quantité de carburant 

disponible qui limite la combustion, on aura alors une combustion rapide de cette 

masse en fonction d’un taux de réaction calculé. On est alors en présence d’une 

combustion de type prémélange Diesel.  

� Dans un second cas la richesse est supérieure à 1, c’est donc la quantité d’air qui li-

mite la combustion, on aura donc une consommation du carburant au fur et à mesure 

que l’on entraine des gaz ambiants dans le paquet. On est alors en présence d’une 

combustion de type diffusion Diesel.  

Pour chaque paquet on aura donc un système d’équations différentielles d’écrivant les 

différents états qui aura l’allure suivante :  
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 Eq. 3.1 

Avec, 

� ,carb vm , ,carb lm  la masse de carburant vapeur et la masse de carburant liquide injecté à 

l’instant t, 

� T , la température,  

� V , le volume, 

� k , la densité d’énergie cinétique turbulente, 

� u ,b , l’indice pour les gaz environnant (en dehors du volume de spray), et pour les 

gaz brûlés, 

� carbeta , les indices pour les masses de carburant et d’air entrainées dans chacune 

des zones du spray, 
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� [ ]1,3jK ∈ , les différentes fonctions qui sont soit des fonctions empiriques soit des 

fonctions directement dérivées des équations de transport simplifiées. 

On obtient donc n systèmes d’équations différentielles à résoudre à chaque pas de temps, ce 

qui explique la lourdeur en termes de temps CPU de ce type de modèle. De plus l’hypothèse 

de combustion stœchiométrique dans chaque paquet, parait très discutable dans les cas de 

stratégies de combustion de prémélange et totalement faux pour des combustions 

homogènes type HCCI. De nombreuses autres approches ont été développées sur la base de 

ce modèle visant à pallier ces limitations. Ces différents modèles sont présentés dans les 

analyses bibliographiques réalisées par Maiboom [62] et Jaine [57]. 

Ce type de modèle est généralement utilisé pour des pré-études de conception et 

d’estimation d’émissions polluantes [166], [167], [168]. En effet sa description 

Lagrangienne va permettre de prendre en compte l’impact de la géométrie de la chambre de 

combustion ainsi que l’impact du Swirl sur le Jet (Figure 3-1). D’autres approches 

similaires [54] ont été développées en s’appuyant sur la même démarche afin de pallier 

certaines limitations comme la description réductrice de la combustion dans les paquets. 

 

Figure 3-1 : Prise en compte de l’impact parois et du Swirl sur la géométrie du Jet Diesel d’après 

Hiroyasu et al. [131]. 
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Malgré la très bonne description géométrique et particulièrement dans le cas moteur de ce 

type de modèle, cette approche n’a pas été retenue dans notre étude pour plusieurs raisons : 

� Les différentes équations empiriques décrivant l’évolution des paquets nécessitent la 

calibration d’un nombre important de paramètres. Cet aspect n’est pas cohérent avec 

la démarche entreprise pour le développement de ce second modèle dont la ligne di-

rectrice est de représenter les phénomènes le plus fidèlement possible avec le moins 

de paramètres à identifier.  

� La non-prise en compte de la multi injection. En effet chaque « paquet » n’interagit 

pas avec ses voisins et donc de la même façon les différentes injections 

n’interagiront d’aucune manière entre elles.  

Ce modèle servira cependant de base dans la réflexion de la prise en compte de l’impact 

parois dans le cas de l’introduction du modèle quasi dimensionnel dans un moteur.  

D’autres approches reposant sur une démarche proche du modèle multi zone RK-Model 

[69], [70] décrit dans le chapitre précédent, ont été explorées. Ces modèles se basent sur 

une discrétisation du Jet en zones caractérisées par leur richesse moyenne. Le modèle 

QDMZ modèle proposé par Sahin et Durgun dans [169] est basé sur des équations 

empiriques pour décrire les grandeurs macroscopiques du Jet et sur un certain nombre de 

critères permettant de décrire des zones à une certaine richesse et contenant une certaine 

masse de gaz. Le même type d’approche a été utilisé dans [174] afin de correctement 

reproduire l’impact de la géométrie des bols sur le dégagement d’énergie en combustion de 

diffusion.  

Généralement la méthodologie adoptée pour tous ces modèles n-zones avec une approche 

Lagrangienne découle de la simplification de modèles 3D [170], [171], [172] et [173]. 

Notre démarche va au contraire reposer sur la complexification du modèle précédemment 

développé autour des problématiques soulevées par celui-ci.  

Afin de compléter cette étude bibliographique, le paragraphe suivant va présenter les 

modèles de combustion multi zones spécialement dédiés à la combustion homogène 

(HCCI). En effet il sera intéressant d’étendre l’approche développée dans cette étude à des 
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combustions particulières, notamment en prenant en compte des combustions de type 

homogènes. 

3.2.2 Modèle de combustion HCCI  

La combustion homogène est caractérisée par une combustion en masse uniquement 

contrôlée par la cinétique chimique du mélange gazeux. Ce type de combustion est 

généralement décrit comme une combustion à mi-chemin entre une combustion de type 

allumage commandé et une combustion de type Diesel. En effet comme dans le cas de la 

combustion essence le carburant et l’air sont d’abord mélangés dans le cylindre avant l’auto 

inflammation si bien qu’il ne peut exister de flamme de diffusion caractéristique de la 

combustion Diesel. Le fait d’être en présence d’une auto inflammation spontanée et quasi 

simultanée dans l’ensemble du cylindre implique qu’il n’existe pas de propagation de front 

de flamme comme dans le cas d’une combustion à allumage commandé.  

L’intérêt de ce type de combustion est contenu dans sa définition, en effet le caractère 

homogène de celle-ci implique que les zones localement riches sont quasi inexistantes ce 

qui permet de réduire de façon drastique les émissions de suies. Pour les mêmes raisons les 

zones à hautes températures induites par des richesses élevées sont considérablement 

réduites ce qui impactera favorablement la formation des NOx. Ce type de combustion 

permet d’accéder à des compromis NOx-Suies beaucoup plus intéressants que la combustion 

Diesel conventionnelle. 

Plusieurs stratégies sont utilisées pour accéder à des régimes de combustion homogène : 

a) Les stratégies avec injection indirecte utilisées par exemple dans les travaux de 

Ryan et Gray [176], [177]. De la même manière que pour la combustion à allumage 

commandé, dans ce cas un mélange homogène de carburant vapeur et d’air est admis 

dans le cylindre.  

b) Les stratégies à injection mixte. Afin de pallier les limitations induites par le pre-

mier type de stratégie, principalement le contrôle de la combustion, ici une combi-



218 

naison d’injection directe et indirecte a été proposée. Ce type de stratégie se re-

trouve dans le concept HCCIDC (Homogeneous Charge Compression Ignition Die-

sel Combustion) décrit dans [178], [179] et [180]. Dans ce cas 90% du carburant est 

injecté dans le conduit d’admission et le reste est injecté directement dans le cylin-

dre afin de contrôler l’Auto inflammation du carburant.   

c) Les stratégies à injection directe précoce. C’est cette stratégie qui est aujourd’hui la 

plus largement étudiée et utilisée pour la combustion homogène pure. En effet elle a 

comme atout principal de ne nécessiter aucune ou très peu de modification de la dé-

finition technique d’un moteur Diesel conventionnel. Cela permet donc une utilisa-

tion combinée du moteur en régime conventionnel et aussi HCCI. Généralement la 

combustion homogène est réduite à une utilisation en faible charge alors que pour 

les fortes charges la combustion conventionnelle reprend la main. Ce type de straté-

gie a été employée pour les concepts PREDIC (PRE-mixed lean Diesel Combustion) 

développé au New-ACE Institute [181], [182], PCI (Premixed Compression Igni-

tion) de Mitsubishi [183], [184] et NADI (Narrow Angle Direct Injection) de l’IFP 

[185], [186] et [187] (Figure 3-2).   

 

Figure 3-2 : Comparaison de résultats de simulation 3D pour une chambre de combustion NADI 

(figures à gauche) et conventionnelle (figures à droite). Cette figure met en évidence la différence 

du nombre de zones riches et leur localisation dans la chambre pour un essai pleine charge à 

4000tr/min.  
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d) Les stratégies à injection multiples. Le principe consiste à scinder l’injection de car-

burant en plusieurs évènements distincts, afin de tirer partiellement parti des méca-

nismes de combustion homogène. Dans ce type de stratégie le passage de la combus-

tion homogène à la combustion conventionnelle se fera simplement en modulant les 

phasages et quantités injectées par injection. A noter que la combustion HCCI est 

aussi caractérisée par de très forts taux d’EGR qui seront eux aussi modulés dans les 

cas de combustion Diesel conventionnelle.    

La plupart des modèles de combustion HCCI de la littérature s’appuient sur des codes de 

calcul développés pour la chimie complexe tel que SENKIN [151]. Notre intérêt va se 

porter sur des modèles multi zones qui permettent, entre autre, de modéliser la stratification 

en température dans le cylindre. En effet, Dronniou, dans ses travaux expérimentaux et 

numériques sur la combustion HCCI [34], a mis en évidence l’intérêt de la simulation multi 

zones afin de mieux prédire l’auto inflammation dans le cas d’une combustion totalement 

homogène. Les modèles HCCI [188], [189], [190], [191], et [34] sont généralement des 

modèles décrivant des zones à volumes variables ayant une certaine masse et certaines 

conditions thermodynamiques initiales. Les équations de cinétique chimique sont résolues 

dans ces différentes zones. La combinaison de toutes ces zones permet ensuite de retrouver 

des grandeurs moyennes dans le cylindre. Ce type de modèle permet de très bien prédire le 

déroulement de la combustion homogène ainsi que l’apparition ou non de phénomènes de 

type flamme froide. Cependant étant donné qu’aucun modèle de Jet ni même de mélange 

entre les zones n’est inclut, ces modèles ne permettent pas de prédire des combustions dans 

le cadre d’une stratégie de combustion à injection directe. Dans ce cas la masse dans 

chaque zone doit être présumée ainsi que la stratification en température initiale. 

Tous ces modèles adoptent une approche Eulérienne dans laquelle le nombre de zones n’est 

pas dépendant des conditions de simulation mais défini initialement à l’aide de 

considérations géométriques ou thermodynamiques.                

Une approche Eulérienne avec description de débits massiques entre les zones, permettant 

ainsi de modéliser un mélange, est utilisée dans les travaux de Felsch et Peters [175]. Ces 

derniers utilisent un modèle physique couplant un code de calcul de chimie complexe [192] 

dans une description multi zone avec l’utilisation d’un code CFD [193], [194] afin de 
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représenter la dynamique des fluides (Figure 3-3).  

Cette approche propose une écriture des équations utilisées dans le modèle multi zones 

prenant en compte un échange de masse entre les zones. Il existe d’autres approches qui 

proposent de coupler des codes de calcul 1D de dynamique des fluides avec un code de 

chimie complexe DARS-ESM [195].  

 

Figure 3-3 : Illustration de l’approche développée par Peters et al. [175] afin de prendre en compte 

les effets de la chimie complexe pour des combustions type PCCI dans des codes de calculs 

complexes type CFD. 

Bien que ce type d’outils de simulation ne réponde pas au cahier des charges de cette étude, 

les différentes approches qu’ils intègrent vont être explorées afin d’étendre le modèle 

développé vers des combustions type HCCI ou PCCI. 

3.2.3 Conclusion 

Toutes ces approches vont nous permettre de poser les bases du modèle quasi dimensionnel 

qui va maintenant être décrit.  

Malgré une très bonne description des grandeurs thermodynamiques locales par une 

approche Lagrangienne, ce type de modèle ne sera pas retenu. La cause principale provient 

du nombre de paramètres relatifs aux équations empiriques qu’il est nécessaire d’identifier 

et de calibrer. Dans notre cas une description la plus détaillée possible des équations 
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régissant le spray sera préférée.  

Ne voulant pas être limité par le nombre de zones, l’approche avec résolution des équations 

de cinétique complexe n’a pas été retenue. Tout comme pour le modèle 0D décrit dans le 

chapitre précédent nous allons utiliser l’outil de tabulation de la chimie. 

Nous commencerons par décrire les équations utilisées pour modéliser le spray Diesel dans 

des conditions inertes. L’écriture des taux de réaction chimique et turbulent sera ensuite 

abordée. Enfin nous présenterons l’intégration de ce modèle de Jet brûlant dans un modèle 

de chambre de combustion complet.   

3.3 Description du modèle proposé 

Ce chapitre se divise en cinq séquences. La première va permettre d’introduire le modèle 

développé dans le contexte des modèles quasi-dimensionnels appliqués aux moteurs Diesel. 

La seconde séquence présente l’approche mono dimensionnelle retenue pour modéliser les 

jets Diesel. La troisième porte sur la description des différents taux de réaction. La 

quatrième présente les hypothèses et les équations permettant l’introduction du modèle dans 

une chambre de combustion Diesel. Pour finir, la cinquième séquence présente des résultats 

du modèle obtenus pour un moteur 1,5L Renault déjà utilisé dans le chapitre précédent et 

décrit en Annexe 5. 

3.3.1 Introduction et présentation générale 

Le modèle proposé ici doit permettre de répondre aux problématiques soulevées par le 

modèle zéro dimensionnel développé dans la première partie de cette étude. Celui-ci doit 

aussi permettre de répondre à une perspective d’évolution du modèle vers des combustions 

homogènes de type HCCI. Comme présenté en introduction, les questions techniques 

soulevées par les concepts de combustion modernes (HCCI / PCCI) sont le contrôle du 

début de la combustion (SOC : Start Of Combustion) et les dégagements d’énergie très 

violents qui entrainent des gradients de pressions cylindre très importants. C’est 
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principalement en raison de ces limitations que l’utilisation de la combustion HCCI se 

réduit aux zones faiblement chargées de la plage d’utilisation du moteur. Le défi du 

contrôle de cette combustion, ainsi que du passage entre celle-ci et le mode conventionnel, 

soulève de nombreuses problématiques au niveau de la modélisation. En effet, la 

prédictivité des modèles 0D doit être étendue au type de combustion homogène. En plus des 

phénomènes chimiques, ces modèle devront correctement simuler le processus de mélange 

entre l’air et le carburant vapeur, afin de correctement définir les stratégies de mise au point 

du moteur. La grande flexibilité en terme de stratégies d'injection des moteurs modernes 

implique donc une prise en compte de ces développements technologiques dans les modèles 

moteurs.  

En première approche, avant d’obtenir un modèle 0D complètement adapté à tous les types 

de combustion, il a été fait le choix de travailler sur un niveau de modèle supérieur. La 

modélisation 1D ou quasi dimensionnelle a été choisie pour sa capacité à retranscrire les 

phénomènes transitoires très présents pour les stratégies d’injection multiples. En effet les 

petites injections très précoces ont des dynamiques différentes des longues injections 

proches PMH. Pour ces petites injections précoces l'auto-inflammation du carburant 

survient généralement après l'EOI (End Of Injection), et la description quasi-stationnaire 

caractéristique des modèle 0D de spray (paragraphe 2.2.4), n'est pas pertinente. En effet, 

Sanghoom et al.[196] ont observé et décrit « la vague entraînement ». Ce phénomène 

survenant après l'EOI explique la récession très rapide de la longueur liquide, ainsi que 

l'augmentation du taux de mélange de façon drastique juste après l'EOI. Ces observations 

permettent aussi d’expliquer les mélanges très pauvres à proximité de l'injecteur, qui 

peuvent provoquer une combustion incomplète. 

Dans la présente étude, un modèle Eulérien mono dimensionnel de jet a été utilisé. Celui-ci 

s’appuie sur les travaux effectués par Pastor et al. [197]. Ce modèle, basé sur la théorie des 

jets de gaz contrôlés par le mélange air/carburant, a été choisi plutôt qu’un modèle plus 

simple tel que celui proposé par Musculus [77]. Ce dernier repose sur la même théorie mais 

utilise de nombreuses hypothèses simplificatrices. La principale d’entre elles concerne la 

variation de densité dans les différentes sections des volumes de contrôle. Musculus [77] 

considère que l’effet de la variation de densité dans une section donnée du jet est peu 
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significative, sauf pour les zones proches du nez de l’injecteur. Cette hypothèse, qui 

simplifie grandement les équations à résoudre, conduit à une approximation importante, 

particulièrement dans les conditions de vaporisation et par la suite de combustion.  

La Figure 3-4 présente un schéma de principe du modèle qui va être décrit dans cette étude. 

La chambre de combustion est découpée en un certain nombre de « quartiers » fonction du 

nombre de trous de l’injecteur considéré. Par la suite toutes les grandeurs extensives 

devront être multipliées par le nombre de « quartiers » afin d’étendre les résultats à 

l’ensemble de la chambre de combustion. Cette partie de chambre de combustion est 

ensuite discrétisée en n+1 zones. Seront donc considérées n zones de réaction (bleu) dont 

les dimensions seront données par le modèle de Spray. Ces zones ont une géométrie fixée à 

chaque pas de temps et ont comme propriété d’échanger de la masse et de l’énergie entre 

elles. A noter que d’un pas de temps à un autre la géométrie des zones de réaction peut 

évoluer. Cette dernière remarque prendra tout son sens lorsque nous présenterons 

l’intégration du modèle de Jet brulant dans un modèle thermodynamique de chambre de 

combustion. Le modèle thermodynamique utilisé est un modèle n+1 zones dont les 

principales équations sont décrites dans l’Annexe 1. Pour ce modèle thermodynamique les 

pertes thermiques s’appliquent uniquement à la zone relative aux gaz ambiants (Figure 3-4 : 

Magenta). 

Comme le montre la Figure 3-4  il existe une zone correspondant aux gaz ambiants qui 

comprend en plus de l’air admis, l’EGR et l’IGR. Il peut être remarqué que cette zone va se 

vider avec l’entrainement des gaz dans les zones de réaction mais va aussi se remplir avec 

des gaz « recirculés » après l’impact parois. Ces derniers sont issus de la zone n (Figure 

3-4) qui correspond à la zone proche parois. Le choix de « recirculer » les gaz sera explicité 

dans le paragraphe relatif aux régimes d’impact parois (paragraphe 3.3.5). En première 

approche la combustion s’effectue uniquement dans les zones de réaction, relatives au jet 

Diesel.  

Le modèle d’injecteur utilisé est celui décrit dans le paragraphe 2.2.3.1.2 relatif à la 

réduction d’un modèle physique d’injecteur. En effet, ce type de modélisation permettra de 

reproduire fidèlement l’allure du taux d’introduction du carburant liquide et donc l’impact 

des phases transitoires relatives au début (SOI) et à la fin (EOI) de l’injection.    
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Figure 3-4 : Schéma de principe du modèle quasi dimensionnel développé dans cette étude. Dans 

l’approche proposée la chambre est découpée en « quartiers » en fonction du nombre de trous de 

l’injecteur considéré. Ce quartier de chambre de combustion est ensuite discrétisé comme présenté 

sur cette figure. Les dynamiques des zones de réaction 1, i et n sont explicitées sur la figure. 

Les équations régissant les modèles utilisés vont maintenant être détaillées. 

3.3.2 Modélisation du jet Diesel : approche mono dimensionnelle 

La description du modèle de spray a été divisée en quatre sections. Tout d’abord une 

description de l’approche monodimensionnelle va être faite avec l’établissement des 

principales hypothèses ainsi que la géométrie du spray. Deuxièmement, les équations de 

conservation régissant la dynamique du jet vont être explicitées avec la procédure de 

résolution du système d’équations. Ensuite les relations portant sur les équations d’état 

permettant de prendre en compte la vaporisation vont être exposées. Pour finir, le modèle 

de Jet Diesel sera validé sur des essais provenant de la base de données ECN [93]. 
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3.3.2.1 Description de l’approche 

Comme décrit dans le paragraphe 3.2, il existe deux familles de modèle mono dimensionnel 

ou quasi dimensionnel dont l’intérêt principal est de capter la dynamique des sprays Diesel 

dans le cas d’injections réelles. En modélisation 1D, l’approche Lagrangienne se caractérise 

par une réduction de l’approche classiquement utilisée en modélisation CFD. L’approche 

Eulérienne qui va être décrite dans cette étude principalement basée sur l’analyse du 

volume de contrôle proposé initialement par Naber et Siebers [66] dans le cas d’injections 

stationnaires. Dans les développements exposés par la suite, le domaine est discrétisé dans 

le sens axial (Axe du jet : Figure 3-4) et une vitesse d’injection non constante est appliquée 

au nez de l’injecteur.  

3.3.2.1.1  Géométrie des zones de réaction 

Les zones de réactions (Figure 3-4 : bleu) sont définies à l’aide des grandeurs géométriques 

du jet et de la discrétisation choisie. Les hypothèses faites pour décrire les grandeurs 

caractéristiques du spray sont les mêmes que celles adoptées dans l’approche zéro 

dimensionnelle (paragraphe 2.2.4). Le volume occupé par une zone de réaction est 

considéré conique (cône tronqué) et celui-ci est défini par un demi angle 2
θ ainsi que par la 

discrétisation axiale x∆  (Figure 3-5). Dans le cas de la modélisation mono dimensionnelle 

les zones sont définies dès le début de la simulation, la longueur maximum du cône n’est 

donc donnée que par la taille du domaine de calcul (Figure 3-4). La pénétrationS , est 

donnée par l’abscisse de la dernière zone de réaction dans laquelle la fraction massique de 

carburant n’est pas nulle. 

La définition de l’angle (ou demi-angle) θ , permettant de décrire la géométrie des zones de 

contrôle, est basée sur l’approche empirique déjà exposée dans le paragraphe 2.2.4.1. 

Cependant, afin de correctement prédire des grandeurs telles que la pénétration liquide 

maximum ou la longueur d’accroche de flamme, l’approche précédemment décrite est 

développée. 

Le modèle DITurbBC (Donwstream Inflow Turbulent Bondary Condition) [198] de l’IFP, 

qui est basé sur une approche Eulérienne permettant de décrire les phénomènes ayant lieu 



226 

proche du nez de l’injecteur, a été utilisé. L’un des phénomènes décrits porte sur la phase 

liquide qui atteint une certaine longueur, dite de Break-up, à laquelle l’atomisation à lieu. 

Ce phénomène a inspiré le modèle d’angle de spray proposé par Hiroyasu [84] et décrit en 

Annexe 3. Les résultats du modèle proposé dans [198] sont utilisés pour l’initialisation de 

calculs LES utilisant une approche Lagrangienne. La Figure 3-6 illustre l’approche utilisée 

ici avec les différents angles et longueurs caractéristiques. 

 

Figure 3-5 : Principe de base de l’approche mono dimensionnelle Eulérienne choisie dans cette 

étude pour représenter le spray Diesel. Les différentes grandeurs géométriques sont représentées 

ainsi que certaines hypothèses réalisées sur les champs de vitesse u(xi,r) dans les volumes de 

contrôle. 

 

Figure 3-6 : Détermination de l’angle de Jet à une certaine distance « Dist » du nez de l’injecteur 

d’après l’approche développé dans [198]. Sur cette figure empruntée de l’étude décrite dans [198], 

Φ  correspond à un angle. 
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Cette approche permet de déterminer deux angles caractéristiques : 

� L’angle exitθ  dépendant de la géométrie et des conditions dans le nez de l’injecteur, 

� L’angle aéroθ  qui est l’angle obtenu à une certaine distance après le nez de 

l’injecteur, celui-ci dépend principalement des conditions ambiantes. Cet angle est 

pris égal à l’angle défini par Siebers en 1999 [79] (Eq. 2.31) et déjà présenté dans le 

paragraphe 2.2.4.1 : 

 
0,19 0,5

,

,

tan . 0,0043
2

carb laéro amb
Theta

carb l amb

C
ρθ ρ

ρ ρ

       = −            

 Eq. 3.2 

Avec, 

�  ,carb lρ , la masse volumique du carburant liquide considéré en [ 3kg m ] dans 

l’injecteur, 

� ambρ , la masse volumique du mélange gazeux présent dans la zone des gaz ambiants. 

� ThetaC , une constante qui est pour Siebers liée à la géométrie de l’injecteur modélisé 

et qui selon lui peut varier de 0,255 à 0,276. 

Nous avons choisi de définir l’angle aéro à l’aide de cette équation empirique (Eq. 2.31) car 

celle-ci à déjà été étudiée et validée dans le chapitre précédent. De plus d’après la 

description de Siebers [79], la distance à laquelle l’angle est mesuré expérimentalement 

correspond à un angle uniquement influencé par l’aérodynamique. L’angle aéroθ  étant 

déterminé, il s’agit maintenant de déterminer la distance .aéro exit convL U τ=  ainsi que 

l’angle exitθ .  

L’angle de sortie injecteurexitθ , est supposé lié à la turbulence et au phénomène de 

cavitation dans le conduit de la buse d’injecteur. Le modèle d’atomisation proposé dans 

[198] est inspiré par le modèle « Primary Break Up » de Nishimura et al [199]. La première 

atomisation du jet liquide directement après la sortie de l’injecteur produit des gouttelettes 
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ayant une composante radiale de la vitesse dépendant de l’énergie cinétique turbulente et de 

l’énergie cinétique liée à la cavitation. C’est la combinaison des composantes axiale et 

radiale de la vitesse de sortie qui donne l’angleexitθ . 

 

Figure 3-7 : Grandeurs caractéristiques d’un trou d’injecteur d’après [198]. 

Afin de déterminer cet angle il est nécessaire de quantifier l’énergie cinétique turbulente à 

l’intérieur de la buse. Celle-ci est donnée par la formule empirique de Huh et al. [200]: 

 
2

2

1
. 1

8.
exit

flow inlet
exit d

U
k K

L D C

 
= − − 

 
 Eq. 3.3 

Avec,  

� exitU  la vitesse au nez de l’injecteur, celle-ci a déjà été caractérisée dans le paragra-

phe 2.2.3.2 ( 0exitU v= ), 

� L , la longueur caractéristique du trou de l’injecteur (Figure 3-7), 

� exitD , le diamètre géométrique du trou de l’injecteur (Figure 3-7), 

� dC , le coefficient de débit de l’injecteur considéré, 
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� inletK , le coefficient de perte relatif a la restriction entre le volume du sac et le trou 

de l’injecteur. Ce coefficient est tabulé par Benedict dans [201] et son évolution est 

représentée sur la Figure 3-8 en fonction du rapport caractéristique
exit

r R

d D
=  . 

 

Figure 3-8 : Evolution du coefficient de perte à l’entrée du trou d’injecteur en fonction du rapport 

r/d d’après [201]. 

L’énergie cinétique turbulente dans le trou de la buse est générée par les hautes vitesses et 

l’équation Eq. 3.3 est obtenue en utilisant un bilan énergétique sur la masse totale et sur la 

quantité de mouvement. La principale hypothèse porte sur la quasi-stationnarité de 

l’injection. On considérera ici que cette formule est valable pour tous les types d’injection. 

L’énergie de cavitation est définie comme l’énergie créée par le décrochage de bulles ou de 

poches de cavitation à l’intérieur du trou de l’injecteur. Ce phénomène augmente l’énergie 

cinétique turbulente du liquide dans la buse. Lorsqu’une poche de cavitation de volume PV  

se détache de la paroi, l’énergie fournie au fluide environnant à la pression statique statp  

peut être évaluée par :     

 
0

.
PV

cav statE p dV≈ ∫  Eq. 3.4 

A l’aide de l’hypothèse d’une pression homogène dans le liquide présent dans la buse et 

supposée proche de la pression dans la chambre, on obtient : 
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0

. .
PV

cav cyl p cylE P dV V P≈ =∫  Eq. 3.5 

Pour une colonne fluide de massetm , de densité ,t carb lρ ρ≈ , et de volume total tV  avec Pn  

poche de cavitation, l’énergie cinétique induite par cette même cavitation est : 

 
, , ,

0 0 0, ,

1
. . . . .

.

P P Pn n n
cyl cyl cyl g

cav p k cyl p k p k
k k kt t carb l t carb l t

P P P V
k V P V V

m m V Vρ ρ= = =

= = = =∑ ∑ ∑  Eq. 3.6 

Avec, g

t

V

V
la fraction volumique de gaz qui peut être simplement déterminée en connaissant 

les différentes sections (Figure 3-7) : 

 g exit eff

t exit

V S S

V S

−
≈  Eq. 3.7 

Avec, 0exitS S=  l’aire géométrique et effS  l’aire efficace de sortie de la buse telles que : 

 
0 .eff aS C S=  Eq. 3.8 

Avec, aC  le coefficient de contraction de l’injecteur. 

Finalement, a l’aide des équations Eq. 3.7 et Eq. 3.6 il est possible d’écrire simplement : 

 ( )
,

. 1cyl
cav a

carb l

P
k C

ρ
= −  Eq. 3.9 

Un des avantages de cette méthode est qu’elle ne nécessite ni le calcul de la taille des 

poches ou bulles de cavitation, ni l’évaluation du nombre de celles-ci. Ces grandeurs sont 

en effet très difficiles à évaluer. 

L’énergie cinétique totale dans le trou de l’injecteur est déterminée par la somme de 

l’énergie cinétique turbulente flowk  (Eq. 3.3) avec l’énergie cinétique fournie par la 

cavitation cavk (Eq. 3.9) : 

 
tot flow cavk k k= +  Eq. 3.10 

Il est possible de relier cette énergie cinétique à une intensité turbulenteu′ . Cette vitesse est 
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supposée être égale à la vitesse radiale radU d’une gouttelette à la sortie du trou de 

l’injecteur. La turbulence est supposée isotrope, de sorte que : 

 2
.

3rad totU u k′= =  Eq. 3.11 

L’angle de sortie de l’injecteur (Figure 3-7) se détermine donc facilement à l’aide de : 

 tan
2
exit rad

exit

U

U

θ  = 
 

 Eq. 3.12 

Les Figure 3-9 présentent deux résultats obtenus à l’aide de l’approche précédemment 

décrite. La Figure 3-9 a) donne la valeur des différents angles exitθ et aéroθ dans le cas d’une 

injection Main de 30mgc à -10°vil aPMH pour une pression rail de 1600bars. Sont aussi 

tracées sur cette figure l’évolution de la densité des gaz ambiants qui va impacter la valeur 

de aéroθ , ainsi que la vitesse au nez de l’injecteur. De la même manière la Figure 3-9 b) 

donne les valeurs des différents angles mais dans le cas d’une injection Pilote de 3mgc à -

30°vil aPMH pour une pression rail de 500bars. 

a) 

 

b) 

 

Figure 3-9 : Différents angles de spray en fonction du temps pour un cas moteur réel avec une 

pression collecteur de 2,2 bars, et un régime de 4500tr/min.  Rouge : exitθ  ,  Bleu : aéroθ  , Magenta : 

Evolution de la densité des gaz ambiant dans la chambre, Noir Pointillé : Vitesse au nez de 

l’injecteur.  a) Résultats pour un injection type Main de 30mgc à -10°vil aPMH et une pression rail 

de 1600bars, b) Résultats pour une injection type Pilote de 3mgc à -30°vil aPMH et une pression 

rail de 500bars. 



232 

Comme le montrent les différentes Figure 3-9 a) et b), dans chacun des cas l’angle à la 

sortie de l’injecteur exitθ  est inférieur à l’angle dit « aéro »aéroθ . Cette dernière remarque 

prendra tout son sens lorsque le modèle de spray sera détaillé dans les conditions de 

vaporisation. En effet il pourra être remarqué que la géométrie des différents volumes de 

contrôle impactera la quantité d’air entrainé et donc la quantité de carburant vapeur. Ce 

modèle d’angle permettra la validation du modèle sur des grandeurs telles que la 

pénétration liquide maximum ou encore la longueur d’accroche de flamme.  

Nous allons maintenant déterminer la valeur de l’angle pour chaque volume de contrôle ou 

zone de réaction. Pour cela il faut déterminer la distance jusqu’à laquelle l’angle 

exitθ s’applique : .aéro exit convL U τ=  (Figure 3-6). Afin d’estimer si le mouvement 

aérodynamique est suffisamment intense pour affecter la forme du jet et ainsi modifier son 

angle, un temps caractéristique lié à l’aérodynamique : aéroτ  est comparé à un temps 

caractéristique de transport convectif :convτ . Ce dernier est pris égal à :  

 
conv

exit

x

U
τ =  Eq. 3.13 

Avec, x l’abscisse dans l’axe du spray. 

D’après [202] le temps caractéristique aérodynamique peut être relié au rapport des densités 

entre le carburant liquide et l’air ambiant, ainsi qu’a la géométrie du trou de l’injecteur et la 

vitesse d’éjection du liquide :  

 ,. .carb l exit
aéro aéro

amb exit

R
C

U

ρ
τ

ρ
=  Eq. 3.14 

Avec, 

� aéroC , une constante empirique fixée par [202] à 1,73. Cependant dans la présente 

étude ce paramètre sera gardé comme paramètre à identifier et à calibrer. Celui-ci 

sera identifié sur les valeurs de pénétration liquide et de longueur d’accroche de 

flamme lorsque les résultats expérimentaux seront disponibles. 
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� 
2
exit

exit

D
R = , le rayon géométrique du trou de l’injecteur. 

La longueur aéroL  à laquelle l’angle aéroθ  s’applique est donc simplement déterminée 

lorsque : conv aéroτ τ= . 

Le principe est le suivant : 

Si conv aéroτ τ< , alors les effets aérodynamiques ne sont pas suffisamment intense pour 

modifier le jet et l’angle de spray à l’abscisse x  peut être évalué à l’aide de : exitθ θ=  

Si conv aéroτ τ≥ , alors l’angle de spray est déterminé à l’aide d’une loi géométrique (Figure 

3-6) : 

 tan tan 1 tan
2 2 2

aéro exit aéro aéro

conv conv

τ θ τ θθ
τ τ

      = + −      
      

 Eq. 3.15 

a) 

 

b) 

 

Figure 3-10 : Valeur de l’angle en fonction de l’abscisse dans le spray pour le cas d’une injection 

Main de 30mgc à -10°vil aPMH et une pression rail de 1600bars (Figure 3-9 a)). a) Valeur de 

l’angle 15µs après le début de l’injection (aSOI) et exitU =9,2m/s ; b) Valeur de l’angle 93,5µs aSOI 

et exitU =320m/s. 

Les Figure 3-10 a) et b) présentent la valeur de l’angle en fonction de l’abscisse du spray à 

deux instants différents. Pour ces figures la discrétisation spatiale utilisée est x∆ =0,5mm, 
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ce qui donne un total de 76 volumes de contrôle (Figure 3-4). Pour cette injection la 

longueur aéroL est égale à environ 1,5mm. 

La Figure 3-10 a) donne la valeur de l’angle en fonction de l’abscisse 15µs après le début 

de l’injection. A cet instant la valeur de la vitesse au nez de l’injecteur est encore très faible 

donc la valeur de θ  proche du nez de l’injecteur, c'est-à-dire là où les premières gouttes de 

carburant seront présentes, est élevée. La valeur de l’angle diminue avec l’abscisse mais 

cela n’a pas réellement d’importance car le carburant n’est pas présent dans les volumes de 

contrôle ou l’angle est plus faible. Il faudra donc retenir que pour ce premier cas (Figure 

3-10 a)) l’angle est supérieur à l’angle aéroθ  donné par la loi empirique de Siebers (Eq. 

2.31).  

La Figure 3-10 b) donne la valeur de l’angle en fonction de l’abscisse au moment ou la 

vitesse maximum au nez de l’injecteur est atteinte. A cet instant la valeur de l’angle au nez 

de l’injecteur est beaucoup plus faible que la valeur de l’angle « aéro ». L’angle va donc 

augmenter avec l’abscisse. A noter de plus qu’aux deux instants (Figure 3-10 a) et b)) la 

valeur de l’angle « aéro » (bleu) n’a quasiment pas varié. Ceci s’explique par une très faible 

variation de la densité des gaz ambiants pendant ce laps de temps. Pour cette seconde figure 

l’angle du spray se retrouve donc dans la même configuration que présenté Figure 3-6.  

Ces différentes remarques corroborent le fait que le modèle permet de capter les 

phénomènes transitoires. Dans sa description d’un angle de jet Diesel, Lefebvre [94] 

explique que l’angle est maximum en début d’injection puis diminue vers une valeur 

asymptotique correspondant au régime stationnaire. 

L’approche empirique de la géométrie des différents volumes de contrôle vient d’être 

décrite. Afin de résoudre les différentes équations de conservation relatives à la masse, la 

quantité de mouvement et l’énergie dans ces volumes de contrôles, les principales 

hypothèses vont maintenant être exposées. 

3.3.2.1.2  Principales hypothèses 

Le modèle décrit dans cette étude est basé sur les hypothèses de développement d’un Jet 

contrôlé par le mélange. Afin d’utiliser l’approche de Siebers [66] qui porte sur l’analyse 
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des volumes de contrôle définie préalablement et de l’adapter à des cas transitoire, comme 

le proposent Pastor et al. [197], d’autres hypothèses doivent être établies. Certaines d’entre 

elles sont fondées sur des observations expérimentales de jets de liquide ou de gaz [203], 

[204], [205] et [206]. Ces différentes hypothèses sont discutées en détail dans les différents 

travaux de Pastor et al. [197] ainsi que dans ceux de Musculus [77].  

Pour chaque volume de contrôle et à chaque pas de temps les hypothèses suivantes sont 

utilisées : 

a) L’analyse du spray se fait au travers de la théorie des jets de gaz. Avec l’évolution 

des technologies moteur, et particulièrement les hautes pressions d’injection ou 

encore les très petits diamètres des buses, les résultats expérimentaux ont confirmé 

l’hypothèse selon laquelle la dynamique des jets Diesel est contrôlée par le taux de 

mélange entre l’air et le carburant [207]. Cette hypothèse est certainement l’une des 

plus importantes réalisées dans cette étude. Celle-ci va nous permettre de décrire le 

Jet comme un problème monophasique même dans le cas de conditions non 

vaporisées.  

b) Les effets de compressibilité sont négligés. Cela permet de poser l’hypothèse de 

pression uniforme entre toutes les zones de réaction. 

c) Les forces visqueuses turbulente et moléculaire appliquées sur le volume de contrôle 

sont négligées. De la même manière le mélange axial induit par la diffusion molécu-

laire et turbulente est négligé.  

d) L’écoulement turbulent est supposé entièrement développé, cela signifie que le pro-

fil radial auto-similaire pour chaque variable conservée peut-être défini, c'est-à-dire 

que le rapport entre la variable conservée et sa valeur sur l’axe ne dépend pas de la 

coordonnée axiale. Cette hypothèse permet de présumer à chaque pas de temps les 

profils radiaux des variables conservées. Dans cette étude, le profil des variables 

conservées est présumé à l’aide de la distribution radiale décrite par Abramovich 

[208]. Celle-ci a été choisie plutôt qu’un profil Gaussien comme proposé dans [197] 

pour sa validité dans les cas de jets de gaz mais aussi de jets diphasiques. Cette hy-
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pothèse permet donc de relier les variables conservées à la valeur sur l’axe du spray 

de chacune d’entre elles : 

 ( )
( )

( )
( )

( )
( ) ( )

1 1
Sc Pr

2,

, ,

,, ,
1ambcarb

c carb c c amb

h x r hu x r Y x r

u x Y x h x h
αξ∞

∞

   −
= = = −      −     

Eq. 3.16 

Avec,  

� c l’indice pour les valeurs sur l’axe des variables conservées, 

� u , carbY  et h , les variables conservées, qui sont la vitesse, la fraction massique de 

carburant et l’enthalpie, 

� Sc et Pr  les nombres caractéristiques turbulents de Schmidt et de Prandtl, 

� ξ  le rapport entre la coordonnée radiale r et le rayon du volume de réaction R  don-

né par . tan
2

R x
θ =  
 

,  

� α , un paramètre ajustable de la distribution. Ce paramètre permet d’obtenir une dis-

tribution uniforme pour la première zone de réaction après le trou de l’injecteur, 

puis au fur et à mesure que le profil s’établit la distribution se modifie en une fonc-

tion Gaussienne. La Figure 3-5 donne un exemple de ce profil pour la vitesse dans 

les zones de réactions. Le calcul de la valeur de ce paramètre est détaillé dans [77]. 

e) L’écoulement est supposé localement homogène. Cette hypothèse sera utilisée pour 

définir un équilibre local aussi bien pour les conditions thermodynamiques que pour 

la vitesse. Cela permet entre autre d’écrire la densité locale du mélange de la ma-

nière suivante : 

 
( ) ( )

( )

1
,

,

,
k

k k

x r
Y x r

x r

ρ

ρ

=

∑  Eq. 3.17 

Avec,  
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� ( ),k x rρ , la densité locale pour une espèce k à la température locale ( ),T x r et à la 

pression ,ambP P ∞=  

� ( ),kY x r , la fraction massique locale de l’espèce k. 

Ces différentes hypothèses vont maintenant permettre d’établir les équations de 

conservation. Elles vont aussi permettre d’établir la procédure de résolution de celles-ci. 

3.3.2.2 Etablissement des équations de conservation 

En utilisant les hypothèses précédentes il est maintenant possible d’écrire les équations 

monodimensionnelles de conservation pour la masse, la quantité de mouvement et 

l’énergie. Celles-ci peuvent s’écrire sous la forme : 

 ( ) ( )( ) ( ) ( ), , , , , 1,carb carb carb

d
x r t Y x r t dV m x t m x t

dt
ρ = − +∫ ɺ ɺ

 

Eq. 3.18 

 ( ) ( )( ) ( ) ( ), , , , , 1,
d

x r t u x r t dV M x t M x t
dt

ρ = − +∫ ɺ ɺ

 

Eq. 3.19 

 ( ) ( )( ) ( ) ( ), , , , , 1,
d

x r t h x r t dV H x t H x t
dt

ρ ∆ = − +∫ ɺ ɺ

 

Eq. 3.20 

Avec, ( ) ( ) ,, , , , ah x r t h x r t h ∞∆ = −  la différence entre l’enthalpie du mélange dans la zone de 

réaction et l’enthalpie des gaz ambiants.       

Dans les équations Eq. 3.18, Eq. 3.19 et Eq. 3.20 les termes de droite représentent les flux 

aux travers des sections « d’entrée » et de « sortie » du volume de contrôle considéré. Les 

termes de gauche représentent l’évolution temporelle des variables conservées dans chaque 

volume (termes d’accumulation).  

Afin de résoudre ce système d’équations différentielles ordinaires pour chaque volume, un 

schéma de résolution implicite a été choisi. Si l’on considère que l’indice j  représente la 

variable temporelle et i la variable spatiale selon l’axe du jet, alors les équations de 

conservation de la masse, de la quantité de mouvement et de l’énergie peuvent se mettre 

sous la forme discrétisée : 
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 ( )1 1 1
, , , , 1

1 j j j j
carb i carb i carb i carb im m m m

t
+ + +

+− = −
∆

ɺ ɺ

 

Eq. 3.21 

 ( )1 1 1
1

1 j j j j
i i i iM M M M

t
+ + +

+− = −
∆

ɺ ɺ

 

Eq. 3.22 

 ( )1 1 1
1

1 j j j j
i i i iH H H H

t
+ + +

+− = −
∆

ɺ ɺ

 

Eq. 3.23 

Avec, 

� ( ) ( ), , ,j j j
carb i i carb im x r Y x r dVρ= ∫ , la masse de carburant dans le volume de contrôle à 

l’abscisse i et à l’instantj , 

� ( ) ( ), ,j j j
i i iM x r u x r dVρ= ∫ , la quantité de mouvement du mélange dans le volume 

de contrôle à l’abscisse i et à l’instantj , 

� ( ) ( ), ,j j j
i i iH x r h x r dVρ= ∆∫ , l’enthalpie du mélange dans le volume de contrôle à 

l’abscisse i et à l’instantj . 

� t∆ , le pas de temps.  

Afin de résoudre le système d’équations défini par les équations Eq. 3.21 à Eq. 3.23 une 

procédure inspirée des travaux réalisés par Pastor et al. [197] a été adoptée. Cette 

méthodologie permet à la différence de celle proposée par Musculus [77], de prendre en 

compte l’impact de la variation de la densité locale sur les variables conservées. Pour 

Pastor la relation entre la densité locale et les autres inconnues du système est faite de 

façon explicite, alors que pour Musculus la densité est considérée constante dans les 

différentes sections. La densité sera ici exprimée en fonction des conditions 

thermodynamiques et de la composition locale (Eq. 3.17). 

L’idée principale de la procédure de résolution des équations est d’obtenir un système dont 

les inconnues sont les valeurs des variables sur l’axe. Lorsque celles-ci sont résolues, les 

valeurs des variables conservées en tout point du spray sont obtenues à partir de la relation 

donnée dans l’hypothèse d) concernant le profil présumé des variables conservées (Eq. 

3.16). La démonstration de l’obtention du système d’équation à résoudre va maintenant être 
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décrite. Celle-ci reprend en partie les travaux exposés dans [197] avec un profil présumé 

des variables conservées de type Abramovich [208]. 

Afin de reformuler les équations Eq. 3.21, Eq. 3.22 et Eq. 3.23, les flux au travers des 

sections « d’entrée » et de « sortie » ainsi que les intégrales volumiques vont être exprimés 

en fonction des variables sur l’axe. Il est alors possible d’écrire que pour chaque variable 

conservée notée  ou  ou carbq u Y h= , le flux Qɺ correspondant s’écrit : 

 ( ) ( ) ( ), . , . ,j j j j
i i i i iQ x r u x r q x r dSρ =  ∫ɺ

 
Eq. 3.24 

A l’aide de l’équation (Eq. 3.16), il est possible d’écrire : 

 ( ) ( ) ( ) ( ) ( )2 1
, . . . 1

Gj j j j
i i c i c i iQ x r u x q x dSαρ ξ

+ = −
  ∫ɺ

 
Eq. 3.25 

Avec, G  un paramètre pris égal à 1G =  siq u= , à ScG =  si carbq Y= , à PrG =  

si ,ambq h h ∞= − . De plus il est possible d’exprimer 22 . . .i idS R dπ ξ ξ=  d’où : 

 ( ) ( ) ( ) ( ) ( )2 1 2, . . . 1 2 . . .
Gj j j j

i i c i c i iQ x r u x q x R dαρ ξ π ξ ξ
+ = −

  ∫ɺ

 
Eq. 3.26 

⇔  ( ) ( ) ( ) ( ) ( )2 122 . . . , . 1 . .
Gj j j j

i i c i c i iQ R u x q x x r dαπ ρ ξ ξ ξ
+ = −

  ∫ɺ

 
Eq. 3.27 

Nous allons maintenant introduire la fonctionXGF , celle-ci va contenir l’influence de la 

densité locale ainsi que de la géométrie du volume de contrôle : 

 ( ) ( ) ( )2

, , . 1 . .
X Gj j

XG i iF x dαρ ξ ξ ξ ξ
+ = −

  ∫
 

Eq. 3.28 

La fonction XGF  peut être interprétée comme une densité moyenne pondérée sur la section i 

du volume de contrôle.  

Finalement le flux peut donc être écrit de la manière suivante : 

 
, , 1 ,2. . . .j j j j

i i c i c i G iQ S u q F=ɺ

 
Eq. 3.29 

Avec, 2.i iS Rπ=  une section latérale du volume de contrôle considéré.  
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De la même façon, il est possible de relier les intégrales volumiques des équations Eq. 3.18, 

Eq. 3.19 et Eq. 3.20, aux valeurs sur l’axe des variables conservées : 

 ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )1 1 1, ,
2

j j j j j j
i i i i i i

x
x r q x r dV r q r dS r q r dSρ ρ ρ + + +

∆  = + ∫ ∫ ∫
 

Eq. 3.30 

Et, 

 ( ) ( ) ( ) ( )1 2. 2
,0

. . . . 1 .2. . .
Gj j j j

i i i i c i ir q r dS r q R dαρ ρ ξ π ξ ξ= −∫ ∫
 

Eq. 3.31 

⇔  ( ) ( ) , 0 ,. . 2. . .j j j j
i i i i c i G ir q r dS S q Fρ =∫

 
Eq. 3.32 

Avec la définition de XGF  (Eq. 3.28), 

 ( ) ( )2

0 , , . 1 . .
Gj j

G i iF x dαρ ξ ξ ξ ξ = −  ∫
 

Eq. 3.33 

Donc l’intégrale volumique peut être écrite de la manière suivante : 

 ( ) ( ) , 0 , 1 , 1 0 , 1, , 2. . . 2. . .
2

j j j j j j
i c i G i i c i G i

x
x r q x r dV S q F S q Fρ + + +

∆
 = + ∫

 

Eq. 3.34 

Avec, iS  la section « d’entrée » et 1iS+  la section de « sortie » du volume de contrôle 

considéré. 

A l’aide de l’équation Eq. 3.34 ainsi que de l’équation Eq. 3.29, il est possible d’écrire 

l’équation de conservation de la variable q  sous la forme : 

 ( ) ( )1 1 1
, 1 , 1 , 1. . . 0j j j

q c i c i q c i qA u q B q C+ + +
+ + ++ + =

 
Eq. 3.35 

Les termes qA , qB et qC sont des grandeurs connues. Soit l’équation de conservation relative 

à la variable q  : 

 ( )1 1 1
1

1 j j j j
i i i iQ Q Q Q

t
+ + +

+− = −
∆

ɺ ɺ

 

Eq. 3.36 

⇔  
( )



( ) 



 ( )

1 1 1 1
, 0 , 1 , 1 0 , 1

ConnuConnu

1 1 1 1
1 , 1 , 1 1 , 1

Connu

1
2. . . 2. . .

2

2. . . .

j j j j j
i c i G i i c i G i i

j j j j
i i c i c i G i

x
S q F S q F Q

t

Q S u q F

+ + + +
+ + +

+ + + +
+ + + +

  ∆  + −
 ∆  

  

= −ɺ  
Eq. 3.37 
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D’où, 

 1
1 1 , 12. . . j

q i G iA t S F +
+ += ∆

 
Eq. 3.38 

 1
1 1 , 1. . j

q i G iB x S F +
+ += ∆

 
Eq. 3.39 

 ( )1 1 1
, 0 ,. . . .j j j j

q i c i G i i iC x S q F Q t Q+ + += ∆ − − ∆ ɺ

 
Eq. 3.40 

Il apparait dans les équations Eq. 3.38 et Eq. 3.39 les termes 1
1 , 1

j
G iF +

+  et 1
0 , 1

j
G iF +

+  qui dépendent 

de la densité à l’instant 1j +  et dans la section 1i + , qui elle-même dépend de la 

composition et de la température dans la même section et au même instant. La résolution du 

système d’équation va donc nécessiter un processus itératif qui sera décrit par la suite.  

A chaque pas de temps le calcul débute par la résolution des équations dans la première 

zone, directement après le nez de l’injecteur. La vitesse entrant dans cette zone est 

simplement donnée par le modèle d’injecteur. Une fois les variables conservées connues 

pour la zone 1, le calcul de la zone 2 débute avec comme valeurs d’initialisation les valeurs 

obtenues par résolution de la zone 1. Ce processus est répété tout le long du spray jusqu’à 

ce que la vitesse 1
, 1
j

c iu +
+ soit pratiquement nulle.  

3.3.2.3 Prise en compte de la vaporisation et résolution du système 

Le modèle développé dans cette étude doit être capable de prédire le comportement du jet 

Diesel pour toutes les conditions thermodynamiques, c'est-à-dire aussi bien dans des 

conditions de vaporisation ou non. Ce paragraphe présente la méthode itérative utilisée afin 

de déterminer les variables conservées dans les différents volumes de contrôle. Pour cela la 

composition locale du mélange doit être déterminée afin d’obtenir les valeurs des intégrales 

sur les sections (Eq. 3.28). Les fonctions 1
1 , 1

j
G iF +

+  et 1
0 , 1

j
G iF +

+ sont dépendantes de la densité 

locale du mélange ( )1
1

j
i rρ +
+ . Cette dernière est fonction de la composition locale du 

mélange ( )1
, 1
j

k iY r+
+ , et de la densité de chaque espèce le composant ( )1

, 1
j

k i rρ +
+  (Eq. 3.17). 

La composition locale du mélange est obtenue à l’aide de l’hypothèse d’un processus de 
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mélange parfait adiabatique, c'est-à-dire : 

 ( )1
, 1 1j

k i
k

Y r+
+ =∑

 
Eq. 3.41 

Dans le cas présent cette composition est ramenée à deux « espèces », le carburant vapeur 

ou liquide, et les gaz ambiants composés d’air ainsi que d’EGR. 

 ( ) ( )1 1
, 1 , 1 1j j

carb i amb iY r Y r+ +
+ ++ =

 
Eq. 3.42 

La composition locale étant connue pour toutes les valeurs de la fraction massique locale de 

carburant, la température locale est alors facilement obtenue à l’aide de la résolution du 

système d’équation déduit de l’hypothèse d) (Eq. 3.16) et de la loi de Gibbs-Dalton : 

 ( ) ( )1 1
, 1 1 ,
1 1
, , 1 , 1 ,

Lej j
carb i i amb

j j
carb c i c i amb

Y r h r h

Y h h

+ +
+ + ∞

+ +
+ + ∞

 −
=   −   

Eq. 3.43 

 ( ) ( ) ( )( )1 1 1
1 , 1 1.j j j

i k i k i
k

h r Y r h T r+ + +
+ + +=∑

 
Eq. 3.44 

Avec, 

� kh , l’enthalpie du composé pur à la température locale ( )1
1

j
iT r+
+ , 

� Le, le nombre de Lewis turbulent considéré ici égal à 1, cette dernière hypothèse est 

généralement admise pour les flammes turbulentes non-prémélangées. 

Dans le cas ou les conditions thermodynamiques entrainent une évaporation du carburant 

liquide injecté, c’est l’enthalpie d’un mélange liquide plus vapeur d’espèces condensables 

et non-condensables qui est conservée. Ici le carburant est considéré comme une espèce 

condensable dans l’équation Eq. 3.44 alors que les gaz ambiants sont considérés non 

condensables.  Les enthalpies « partielles » du carburant carbh  et des gaz ambiants ambh  dans 

le volume de contrôle considéré vont maintenant être explicitées.  

L’enthalpie du carburant peut être exprimée de la façon suivante :  

 ( ) ( ) ( ) ( ), ,1 . .carb carb carb liq carb carb vapvap vap
h T Y h T Y h T= − +

 
Eq. 3.45 

Avec, 
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� ( ),carb liqh T , l’enthalpie du carburant liquide donné sous forme de polynôme par les 

tables de JANAF [21],  

� ( ),carb vaph T , l’enthalpie du carburant vapeur donné par : 

 ( ) ( ) ( ), , . .
T carb vap

carb vap carb vap vapTref
carb

Y
h T Cp T dT h T

Y
= + ∆∫

 

Eq. 3.46 

Avec, ( ),carb vapCp T  la capacité calorifique à pression constante donnée sous forme de 

polynôme par [21], ( )vaph T∆ la chaleur latente de vaporisation donnée par Yaws [209] : 

 ( )
1

n

c

T

T
vaph T L

 
− − 
 ∆ =

 

Eq. 3.47 

Avec par exemple, 49,73L = , [ ]540,26 cT K=  et 0,386n = pour le n-heptane.  

� carb vap
Y , la proportion de carburant vapeur donnée par une hypothèse d’équilibre lo-

cal entre le composé sous forme vapeur et liquide et les lois de Raoult et Dalton. Il 

est donc possible d’écrire : Si ,sat carb ambP P> , alors carb carbvap
Y Y= , sinon : 

 
( )
,

, ,

.

. .
carb sat carb

carb vap
carb sat carb amb amb sat carb

M P
Y

M P M P P
=

+ −
 

Eq. 3.48 

Avec, carbM la masse molaire du carburant considéré, ambM la masse molaire du mélange de 

gaz ambiants, ,sat carbP la pression de saturation du carburant donnée par la loi d’Antoine 

[210] : 

 ( ) 273,15
, 10

b
a

T c
sat carbP T

 − + − =
 

Eq. 3.49 

Avec, a, b et c des constante à calibrer en fonction du type de carburant, les valeurs pour le 

n-heptane ou d’autres carburants purs sont données dans [210]. 

Finalement avec les différentes équations (Eq. 3.34) à (Eq. 3.49) la température locale est 

connue ainsi que la proportion locale de carburant vapeur. C’est avec cette température que 

la densité des différents composés sera calculée. Une foi celles-ci déterminées la densité 



244 

locale du mélange est obtenue à l’aide de l’équation Eq. 3.17.  

Il peut être remarqué de plus qu’à l’aide de l’équation Eq. 3.43 le système d’équation relatif 

aux variables sur l’axe se résume maintenant à deux équations : 

 ( ) ( )21 1
, 1 , 1. . 0j j

u c i u c i uA u B u C+ +
+ ++ + =

 

Eq. 3.50 

 ( ) ( )1 1 1
, 1 , , 1 , , 1. . . 0j j j

Y c i carb c i Y carb c i YA u Y B Y C+ + +
+ + ++ + =

 
Eq. 3.51 

La conservation de l’énergie est alors déterminée implicitement par la résolution de ces 

deux équations et de l’équation Eq. 3.43. 

Le processus itératif utilisé pour déterminer les différentes valeurs sur l’axe des variables 

conservées est décrit sur la Figure 3-11. Le choix a été fait d’utiliser un algorithme basé sur 

la méthode du gradient afin de déterminer les valeurs de Y∆  et u∆  (Figure 3-11). Sur cette 

figure le système à vérifier est composé des deux équations Eq. 3.50 et Eq. 3.51. Les 

équations d’état sont les différentes équations décrites dans ce paragraphe en plus de 

l’équation des gaz parfaits.   

Dans le cas où les conditions ambiantes (température et pression) sont loin des conditions 

de vaporisation le carburant peut être considéré complètement liquide. Dans le cas où les 

conditions ambiantes sont proches des conditions critiques pour le carburant considéré alors 

celui-ci peut être considéré instantanément vaporisé et ne sera présent que sous forme 

vapeur dans le jet.  Pour ces deux cas et les cas intermédiaires la procédure présentée ici 

s’applique et permet de connaitre toutes les conditions locales dans les différents volumes 

de contrôle à chaque instant. 
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Figure 3-11 : Processus de résolution des équations de conservations pour la zone i+1 

3.3.2.4 Validation du modèle de jet proposé 

Le modèle de jet décrit dans les paragraphes précédents va être maintenant confronté à des 

résultats expérimentaux issus de la base de données ECN [93] : Table 3-1.  

Essais xO2 [%] 
Tamb 
[K] 

rhoamb  
[kg/m3] 

dTrou 
[mm] 

Tfuel [K]  
Pamb 
[bar] 

vo [m/s] 
Type 

Carburant 
1 0 967 15,3 0,1e-3 373 43,3 Stationnaire NPHT 
2 0 877 23,14 0,09e-3 363 60,1 Variable nC12 

Table 3-1 : Essais issus de [93] pour deux types de carburant : NPHT=n-heptane et nC12=n-

Dodécane. 
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a) 

 

b) 

 

Figure 3-12 : Pénétration liquide et vapeur en fonction du temps pour l’essai 1 (Table 3-1). a) 

Impact du paramètre aéroC  (Eq. 3.14), b) Impact du paramètre ThétaC  (Eq. 2.31) 

La Figure 3-12 a) présente des résultats de simulation obtenus pour une variation du 

paramètre aéroC  (Eq. 3.14), pour cette figure le paramètreThetaC  a été fixé à 0,26. Le 

paramètre aéroC  impacte la géométrie des volumes de contrôle proches du nez de l’injecteur. 

La multiplication de ce paramètre par 10 va impacter la longueur liquide de façon 

significative. La variation de la longueur liquide peut atteindre jusqu’à 80%. Cette variation 

n’est pas aussi prononcée pour la pénétration vapeur maximum, celle-ci ne varie que 

d’environ 1%. Ce paramètre permettra de calibrer le modèle afin d’obtenir une longueur 

liquide maximum identique à la mesure. 

La Figure 3-12 b) présente des résultats de simulation obtenus pour une variation du 

paramètre ThetaC  (Eq. 2.31), pour cette figure le paramètreaéroC  a été fixé à 1,73. Comme le 

montre cette figure ce paramètre impacte très largement la pénétration vapeur maximum et 

la longueur liquide.  Cette étude paramétrique va permettre de définir une méthode de 

calibration du modèle de jet 1D. 

La méthode d’identification et de calibration sera la suivante lorsque les données 

expérimentales sont disponibles :  
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� Le paramètre ThetaC  est identifié sur la pénétration vapeur maximum. Lorsque pour 

une valeur de celui-ci la pénétration vapeur simulée concorde avec la pénétration 

vapeur expérimentale, ce paramètre est fixé. 

� Le paramètre aéroC est alors identifié sur la longueur liquide maximum. Lorsque pour 

une valeur de celui-ci la longueur liquide simulée concorde avec la longueur liquide 

expérimentale, ce paramètre est fixé. 

Ces deux étapes sont répétées de façon itérative afin d’obtenir une valeur pour chaque 

paramètre permettant de prédire la longueur liquide ainsi que la pénétration liquide 

maximum pour toutes les vitesses d’injection et conditions ambiantes. 

La Figure 3-13 présente les résultats obtenus après calibration du modèle pour une valeur 

de 0,38ThetaC =  et une valeur de 2,1aéroC = . 

La Figure 3-13 présente les résultats obtenus dans le cas de l’essai n°1 de la Table 3-1. 

Cette figure montre que le modèle permet de représenter fidèlement l’évolution de la 

pénétration vapeur maximum ainsi que de la longueur liquide maximum dans le cas 

stationnaire.  

Le modèle a donc été calibré sur un essai relatif à du n-heptane et dans des conditions 

stationnaires. Les deux paramètresaéroC  et ThetaC , relatifs à la géométrie des volumes de 

contrôle, vont maintenant être considérés constants pour toutes les conditions ambiantes et 

conditions d’injection, ainsi que pour tout type de carburant.  

Afin de valider l’hypothèse réalisée ci-dessus le modèle va être testé pour un autre type de 

carburant et pour des conditions d’injection différentes. Pour cela les différentes lois 

thermodynamiques empiriques (Eq. 3.46, Eq. 3.47 et Eq. 3.49) vont être déduites de 

corrélations données par [209] et [210]. Les corrélations utilisées ici sont celles 

correspondant au n-Dodécane12 26C H . 
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Figure 3-13 : Pénétration en fonction du temps pour l’essai n°1 (Table 3-1). Noir : résultats 

expérimentaux, Bleu : résultats simulé, Rouge : Vitesse au nez de l’injecteur. 

 

Figure 3-14 : Pénétration en fonction du temps pour l’essai n°2 (Table 3-1). Noir : résultats 

expérimentaux, Bleu : résultats simulés avec le modèle 1D, Vert : résultat simulé avec le modèle de 

Siebers, Rouge : Taux d’introduction du carburant. 

La Figure 3-14 donne les résultats de simulation pour l’essai n°2 présenté dans la Table 

3-1. La courbe verte représente la pénétration vapeur maximum d’après le modèle 

empirique de Siebers présenté dans le paragraphe 2.2.4.2. Ce modèle est déduit de la 

simplification des équations de conservation dans le cas stationnaire. La valeur du 
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paramètre ThetaC  (Modèle 0D : Eq. 2.31) a été fixée à 0,22 afin de coller au mieux à la 

courbe expérimentale. La simplicité de ce modèle explique la divergence obtenue une fois 

l’injection terminée (courbe rouge). Il peut être remarqué que lorsque la vitesse au nez de 

l’injecteur devient nulle, la pénétration vapeur maximum diminue légèrement en 

comparaison avec un cas d’injection stationnaire. Le modèle quasi dimensionnel présenté 

ici permet bien de capter cette diminution de la pénétration vapeur. Cette approche prendra 

donc tout son sens dans la prédiction de la dynamique de très petites injections dans les 

stratégies à injections multiples. 

Ce modèle permet de prédire de façon très intéressante la pénétration liquide maximum. 

Avec le jeu de paramètres identifié sur l’essai n°1 de la Table 3-1 relatif à une injection de 

n-heptane, le modèle prédit relativement bien l’ordre de grandeur de la pénétration liquide 

pour une injection de n-Dodécane. Pour cette simulation seuls les paramètres des lois 

empiriques relatives aux grandeurs thermodynamiques ont été modifiés. Il peut être noté 

que la pénétration liquide est légèrement sous estimée, cependant la récession rapide de 

celle-ci quelques microsecondes après la fin de l’injection est très bien prise en compte. 

Comme l’ont montré Musculus [77] et Pickett [104] cette récession s’explique par la bonne 

représentation du phénomène de « vague d’entrainement d’air » dans une approche mono 

dimensionnelle. Ce phénomène est caractérisé par une forte augmentation du débit d’air 

entrainé dans les zones proches du nez de l’injecteur lorsque le débit hydraulique devient 

nul. Ce phénomène entraine une augmentation du taux de vaporisation dans ces zones et 

donc la disparition très rapide de la phase liquide. 

Cependant, il faut ajouter qu’une phase de calibration des paramètres liés à la géométrie des 

volumes de contrôle, lorsque les données expérimentales sont disponibles, devra 

éventuellement être envisagée dans le cas d’une modélisation de spray Diesel dont les 

caractéristiques physiques du carburant sont très différentes du n-heptane.      

3.3.2.5 Conclusion 

Ce premier paragraphe relatif à la modélisation d’un spray Diesel dans le cadre d’une 

approche monodimensionnelle permet de mettre en avant les atouts importants de ce type 
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d’approche pour modéliser finement les principales grandeurs. Les phénomènes 

transitoires, principalement rencontrés dans le cas de petites injections, sont bien 

représentés. La prédictivité de cette approche permet de simuler la dynamique du spray 

pour différentes conditions d’injection et différentes conditions ambiantes.  

Lorsque les paramètres des lois empiriques pour les grandeurs thermodynamiques relatives 

à chaque type de carburant sont bien renseignés, seuls deux paramètres du modèle sont à 

identifier. Ceux-ci sont principalement dépendants de la géométrie de l’injecteur et non de 

la nature du carburant (paragraphe 2.2.4.1).    

L’unique limitation de cette approche est, dans le cas particulier de notre étude, les temps 

de calcul. Le temps CPU est principalement dépendant de la discrétisation spatiale qui sera 

adaptée en fonction du type de phénomènes à reproduire. 

Le modèle de jet dans les conditions inertes a été présenté dans cette première partie. Afin 

d’être intégré à un modèle de chambre de combustion moteur, celui-ci doit être étudié et 

étendu à des conditions réactionnelles. Pour cela un taux de réaction doit être modélisé dans 

chaque volume de contrôle ou zone de réaction.  

3.3.3 Modélisation du taux de réaction local 

Le modèle de spray Diesel précédemment décrit pour des conditions inertes va maintenant 

être élargi aux cas avec combustion. La combustion va impacter le jet au travers d’un 

changement de composition mais aussi par la modification des conditions 

thermodynamiques au sein de celui-ci. 

La combustion d’un spray Diesel a été décrite dans les chapitres précédents et va être 

réexposée succinctement ici.  

Le carburant liquide est injecté dans des gaz ambiants chauds, celui-ci va se pulvériser très 

rapidement après le nez de l’injecteur. Les petites gouttelettes ainsi formées s’évaporent au 

fur et à mesure qu’elles pénètrent dans la chambre de combustion. Le carburant vapeur 

ainsi obtenu se mélange aux gaz ambiants entrainés par le mouvement aérodynamique créé 
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par la pénétration de ces gouttelettes. Cette première phase caractérise le délai physique, 

modélisé dans le cas présent par un équilibre entre le carburant liquide et vapeur 

(paragraphe 3.3.2.3). Dès l’apparition de carburant vapeur des réactions chimiques 

produisent des espèces intermédiaires appelées précurseurs. Lorsque le carburant et les gaz 

ambiants se trouvent dans des conditions propices en richesse et température alors les 

réactions chimiques s’emballent et l’auto-inflammation du mélange se produit. Le mélange 

de carburant vapeur et de gaz ambiants disponible est alors consommé en masse. Ce 

processus est principalement contrôlé par une vitesse de réaction chimique, ce type de 

flamme est appelée flamme de prémélange. Ce phénomène se produit quelque part dans le 

spray, sa localisation est généralement aléatoire et peut contrôlable. Juste après l’auto-

inflammation débute une seconde phase, la combustion contrôlée par le micro-mélange dite 

combustion de diffusion. Pour ce type de combustion la vitesse de la chimie est considérée 

infiniment rapide ce qui implique que le carburant vapeur et les gaz ambiants ne vont réagir 

que lorsque ceux-ci seront dans des conditions de mélange appropriées. Cette combustion 

est donc limitée par une vitesse de mélange entre les gaz ambiants et le carburant vapeur.     

La distinction entre la combustion de prémélange et de diffusion est l’un des points 

d’amélioration du modèle 0D précédemment décrit (Chapitre Chapitre 2). Afin de répondre 

à cette problématique l’approche proposée ici permet une compétition implicite entre les 

deux modes de combustion. Deux taux de réaction liés à des processus physico-chimiques 

différents seront donc calculés : un taux de réaction contrôlé par la chimie, faisant appel à 

la tabulation de la cinétique chimique présenté dans le chapitre précédent, et un taux de 

réaction contrôlé par le mélange turbulent. Ce dernier utilise une approche de type modèle 

Eddy Break-Up introduit par Magnussen et Hjertager [211]. Celle-ci généralement couplé à 

des PDF (PDF-EBU) [212], [213], [214] a ici été simplifiée afin d’être utilisé dans le 

modèle de spray précédemment décrit.   

3.3.3.1 Taux de réaction chimique 

Dans les différents travaux étudiés [212], [213], [214], l’auto inflammation ainsi que le 

taux de réaction lié à la chimie sont généralement modélisés à l’aide de lois d’Arrhenius 

(paragraphe 2.2.7.2.2). Celles-ci peuvent être déduites de schémas à une étape ou de 
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schémas cinétiques simplifiés type « Shell ignition model » proposé par Schapertons et Lee 

[215] ou Hamosfakidis et Reitz [216]. Pour simuler l’auto inflammation et l’emballement 

de la réaction nous utiliserons ici l’outil de tabulation des mécanismes chimiques déjà 

présenté et utilise dans l’approche 0D. Cet outil qui permet de reproduire les résultats de 

chimie complexe, a été développé par Colin et al. [146] en vue d’une intégration dans des 

codes de calcul 3D. Cette tabulation basée sur la méthode TKI ne nécessite pas de 

« suivre » toutes les espèces repérées comme « majoritaires », celles-ci sont reconstruites à 

l’aide de la variable d’avancement c  et de l’état local du mélangeZ . En vue d’obtenir un 

code de calcul dont les temps CPU sont raisonnables, cette dernière remarque aura un 

intérêt tout particulier.  

3.3.3.1.1  Utilisation de l’outil de tabulation de la chimie complexe dans une 
approche 1D 

Afin de réutiliser la tabulation, certaines équations décrites dans le paragraphe 2.2.7.2.3, 

relatif à l’utilisation des tables en 0D, vont maintenant être explicitées dans le cas d’une 

approche monodimensionnelle. 

Comme présenté précédemment, dans le modèle proposé par Colin et al. [146], le délai 

d’auto inflammation est obtenu à l’aide de l’intégration d’une fraction massique regroupant 

toutes les espèces repérées comme intermédiairesIY . L’hypothèse est alors faite qu’en se 

plaçant dans un écoulement homogène sans convection ni diffusion, le taux de variation de 

cette fraction massique est considéré proportionnel au traceur du carburant : 

( ),I carb Tfct Yω = °ɺ . De plus cette fraction massique est une fonction du temps caractéristique 

d’apparition de la flamme froideLTτ , donné par la tabulation : 

 ( ) ( ) ( ) ( ),, , , , . , , .I carb T LTx r t x r t Y x r t Fω ρ τ=ɺ

 
Eq. 3.52 

Avec la fonction, 
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( ) ( )( ) ( )
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τ τ
τ

τ

+ −
=  

Eq. 3.53 
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Et, B une constante représentant un temps caractéristique fixée à 1s [146]. Le traceur de 

carburant représente la quantité de carburant qui serait présente dans les mêmes conditions 

si les réactions chimique n’avaient pas eu lieu. Cette variable sera explicitée par la suite 

dans le cas de l’introduction de ce modèle de combustion dans une description 

monodimensionnelle d’un spray Diesel.  

Le seuil choisi pour définir l’atteinte du délai d’auto inflammation en flamme froide est 

défini par l’inégalité suivante : Si ( ) ( ),, , , ,I carb TY x r t Y x r t≥  alors localement le délai est 

atteint.  

Une fois que ce délai est atteint une certaine quantité de carburant disponible est 

consommée en régime de combustion froide. Cette quantité a été tabulée au travers de la 

valeur 1c  de la variable d’avancement. La connaissance de cette valeur permet d’écrire : si 

( ) ( )( ) ( )1 ,, , 1 , , . , ,carb carb TY x r t c x r t Y x r t> −  alors : 

 ( ) 1
, ,c LT

c

x r tω
τ

=ɺ  Eq. 3.54 

Avec, ( ), ,c LT
x r tωɺ le taux de réaction local en flamme froide, et cτ un temps caractéristique 

de combustion ici choisi constant et égal à 1e-5s.  En l’absence de flamme froide la variable 

1c sera donnée égale à 0, ce qui permet de modéliser le fait que les deux délais, flamme 

froide et flamme principale, sont confondus.  

Comme décrit dans le paragraphe relatif à l’utilisation de la tabulation en 0D, l’écriture de 

la variable de progrès caractéristique de la consommation du carburant est : 

 ( ) ( )
( ),

, ,
, , 1

, ,
carb

carb T

Y x r t
c x r t

Y x r t
= −  Eq. 3.55 

D’après [146] cette écriture est valide pour les écoulements adiabatiques avec un nombre de 

Lewis égal à 1. 

Lorsque le délai de flamme froide est atteint et lorsque 

( ) ( )( ) ( )1 ,, , 1 , , . , ,carb carb TY x r t c x r t Y x r t< −  le taux de réaction local est fonction de 
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l’avancement et est donné par la table :  

 ( ) ( )0 0, , , , , ,c c RESHT
x r t T P X cω ω= Φɺ ɺ  Eq. 3.56 

Avec, 0 0, , , REST P XΦ et c , la température, la pression, la richesse, la fraction molaire de gaz 

résiduels et l’avancement local. Les grandeurs de pression et température sont celles 

obtenues dans le cas sans combustion.  

Le taux de réaction local est donc une combinaison du taux de réaction en flamme froide et 

du taux de réaction en flamme principale :  

Si ( ) ( )1, , , ,c x r t c x r t< , alors : 

 ( ) ( ), , , ,carb c LT
x r t x r tω ω=ɺ ɺ  Eq. 3.57 

Si ( ) ( )1, , , ,c x r t c x r t> , alors : 

 ( ) ( ), , , ,carb c HT
x r t x r tω ω=ɺ ɺ  Eq. 3.58 

Ce modèle a été testé pour des cas de réacteur homogène dans le paragraphe 2.2.7.2.3.3, la 

problématique maintenant va être l’écriture des équations de transport liées à la variable c  

et à la fraction massique des espèces intermédiaires IY . 

3.3.3.1.2  Avancement et espèces intermédiaires : Equations de transport 

Afin d’utiliser le modèle précédemment décrit dans une approche mono dimensionnelle, le 

calcul de deux nouvelles grandeurs dans chaque volume de contrôle va être nécessaire. 

L’introduction du modèle d’auto inflammation dans un modèle monodimensionnel de spray 

Diesel va nécessiter de connaitre à chaque instant et pour chaque abscisse les valeurs des 

variables relatives à la tabulation. Ces variables sont au nombre de deux : 

� Les espèces intermédiaires( ), ,IY x r t , permettant de caractériser l’auto inflammation 

aussi bien en flamme froide qu’en flamme principale 

� L’avancement ( ), ,c x r t  (Eq. 3.55), permettant de décrire l’état d’avancement de la 

réaction à un instant donné, 
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De la même manière que pour les équations de conservation décrites dans le paragraphe 

3.3.2.2, les équations de transport des deux variables citées ci-dessus sont soumises aux 

mêmes hypothèses (paragraphe 3.3.2.1.2). Ces hypothèses permettent l’écriture des 

équations de transport sous la forme suivante : 

 ( ) ( )( ) ( ) ( ) �, , , , , 1,I I I I

d
x r t Y x r t dV m x t m x t

dt
ρ ω= − + +∫ ɺɺ ɺ  Eq. 3.59 

 ( ) ( )( ) ( ) ( ) �, , , , , 1, c

d
x r t c x r t dV C x t C x t

dt
ρ ω= − + +∫ ɺ ɺ ɺ  Eq. 3.60 

Avec, 

� Cɺ , le flux relatif à la variable d’avancement au travers d’une section du volume de 

contrôle considéré, 

� �
cωɺ , le taux de production moyen lié à l’avancement dans le volume de contrôle, ce-

lui-ci est obtenu à l’aide de : 

 � ( ) ( ), , . , , .c cx r t x r t dVω ρ ω= ∫ɺ ɺ  Eq. 3.61 

� Imɺ , le flux relatif aux espèces intermédiaires au travers d’une section du volume de 

contrôle considéré, 

� �
Iωɺ , le taux de production moyen des espèces intermédiaires dans le volume de 

contrôle, celui-ci est obtenu à l’aide de : 

 � ( ) ( ), , . , , .I Ix r t x r t dVω ρ ω= ∫ɺ ɺ  Eq. 3.62 

La procédure de résolution développée dans le paragraphe 3.3.2.2 ne va pas pouvoir être 

reproduite ici. En effet celle-ci est basée sur le fait que les profils radiaux des variables 

conservées sont présumés (hypothèse d) Eq. 3.16). Le profil de la variable d’avancement 

ainsi que de la fraction massique des espèces intermédiaires ne peut être relié directement 

aux profils présumé des variables conservées. Une dépendance existe entre les grandeurs 

locales telles que la température ou l’état du mélange, mais celle-ci est fortement non 

linéaire, ce qui ne nous permet pas de présumer du profil radial de la variable d’avancement 

et de la fraction massique des espèces intermédiaires. Cependant les valeurs locales des 
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taux de réaction ( ), ,I x r tωɺ  et ( ), ,c x r tωɺ  tiennent compte des profils des variables 

conservées au travers de la tabulation.  

Le profil de la variable d’avancement et des espèces intermédiaires n’étant pas présumé, 

seules les valeurs moyennes de ces variables seront transportées. Et afin de définir une 

procédure de résolution pour les équations de transport (Eq. 3.59) et (Eq. 3.60), nous allons 

supposer que localement la masse volumique n’est pas impactée par le profil des variables 

( ), ,c x r t  et ( ), ,IY x r t . Ces dernières hypothèses permettent de sortir des différentes 

intégrales les valeurs moyennes des variables transportées.     

Afin d’appliquer une procédure de résolution identique à celle déjà utilisée, les différents 

termes des équations Eq. 3.59 et Eq. 3.60 vont être développés. Un schéma implicite en 

temps a été utilisé : 

 

 ( ) �1 1 1 1
1 ,

1 j j j j j
i i i i c iC C C C

t
ω+ + + +

+− = − +
∆

ɺ ɺ ɺ  Eq. 3.63 

 ( ) �1 1 1 1
, , , , 1 ,

1 j j j j j
I i I i I i I i I im m m m

t
ω+ + + +

+− = − +
∆

ɺɺ ɺ  Eq. 3.64 

Les intégrales volumiques peuvent s’écrire sous la forme : 

 ( ) ( ) ( ) ( ) ( ) ( )1 1 1, , . , , . . . . .
2

j j j j
i i i i i i

x
x r t q x r t dV r q r dS r q r dSρ ρ ρ + + +

∆  = + ∫ ∫ ∫
 

Eq. 3.65 

Avec,  ou Iq c Y= , et avec les hypothèses précédentes: ( ) �j j
i iq r q=  d’où : 

 ( ) ( ) ( ) �1 2

0
. . . .2. . .j j j j

i i i i i ir q r dS r q R dρ ρ π ξ ξ=∫ ∫
 

Eq. 3.66 

⇔  ( ) ( ) � ( )
,

1

0
. . 2. . . .

j
GG i

j j j j
i i i i i i

F

r q r dS S q dρ ρ ξ ξ ξ

−=

=∫ ∫
�������

 
Eq. 3.67 

Donc,  

 ( ) ( ) � �
, 1 1 , 1, , . , , . . 2. . . 2. . .

2
j j j j

i i GG i i i GG i

x
x r t q x r t dV S q F S q Fρ − + + − +

∆  = +
 ∫

 

Eq. 3.68 

De la même manière l’écriture des flux au travers des sections « d’entrée » et de « sortie » 
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des volumes de contrôle s’écrit : 

 ( ) ( ) ( ). .j j j j
i i i i iQ r u r q r dSρ =  ∫ɺ

 
Eq. 3.69 

⇔  
� ( ) ( )

( )1 ,

1 22
, 0

2 . . . . . 1 . .

j
G G i

j j j j
i i c i i i

F

Q R u q dαπ ρ ξ ξ ξ ξ

−=

= −∫ɺ

�����������
 

Eq. 3.70 

D’où : 

 �
( )

2
, 1 ,2 . . . .j j j j

i i c i i G G iQ R u q Fπ −=ɺ

 

Eq. 3.71 

Les équations de transport peuvent donc être mises sous forme d’un système d’équation à 

résoudre : 

 �( ) �( ) �1 1 1 1
, 1 1 1 ,. . .j j j j

c c i i c i c c iA u c B c C ω+ + + +
+ + ++ + = ɺ

 
Eq. 3.72 

 �( ) �( ) �1 1 1 1
, 1 , 1 , 1 ,. . .

I I I

j j j j
Y c i I i Y I i Y I iA u Y B Y C ω+ + + +

+ + ++ + = ɺ
 

Eq. 3.73 

Avec, 

 ( )
1

1 1 , 12. . . j
q i G G iA t S F +

+ − += ∆
 

Eq. 3.74 

 1
1 , 1. . j

q i GG iB x S F +
+ − += ∆

 
Eq. 3.75 

 �1 1 1
,. . . .j j j j

q i i GG i i iC x S q F Q t Q+ + +
−= ∆ − − ∆ ɺ

 

Eq. 3.76 

La résolution des équations Eq. 3.72 et Eq. 3.73 permet de connaitre l’état d’avancement de 

la réaction dans le volume de contrôle. La procédure de résolution de ces équations est 

similaire à celle utilisée pour le modèle de jet. Cette procédure sera explicitée dans le 

paragraphe relatif au couplage du modèle de Jet avec le modèle de combustion (paragraphe 

3.3.4). 

3.3.3.2 Introduction d’un Taux de réaction lié au micro mélange : Approche 
Eddy Break Up 

L’approche décrite ci-dessus permet la prise en compte fine des effets de la chimie sur le 
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taux de production lié à la variable d’avancement de la réaction ( ), ,c x r tωɺ . Ce taux de 

production dépend, au travers de la tabulation, de la température locale mais aussi de l’état 

du mélange. Cet état de mélange est pris en compte au travers de la valeur de la richesse 

locale ( ), ,x r tΦ . La valeur de ce taux de production est donc implicitement liée aux 

conditions locales dans le spray. L’impact du macro-mélange est donc pris en compte au 

travers de l’état du mélange à l’abscisse x et au rayon r. Cependant le profil de la variable 

conservée ( ), ,carbY x r t est présumé, de plus le processus de mélange entre les gaz ambiants 

et le carburant est supposé instantané et parfait. L’impact d’un temps caractéristique de 

mélange ne sera donc pas correctement reproduit dans l’état actuel du modèle de 

combustion. Le taux de production du carburant sera limité seulement par un effet de macro 

mélange caractérisé par la quantité de gaz ambiants, donc d’oxydant, entrainé dans le 

volume de réaction à l’instant t. Afin de prendre en compte un effet lié au micro mélange 

sur le dégagement d’énergie de combustion nous allons introduire un modèle permettant de 

relier un temps caractéristique turbulent au taux de consommation du carburant 

( ), ,c x r tωɺ .Pour cela, une approche basée sur le modèle Eddy Break-Up (EBU) [211] a été 

employée.  

L’idée générale de l’approche basée sur le modèle EBU-Arrhenius est d’écrire un taux de 

consommation du combustible comme une compétition entre deux phénomènes,  

� Le premier lié à la chimie ( ), ,c Chim
x r tωɺ , 

� Le second lié au micro-mélange( ), ,c Mel
x r tωɺ . 

Plutôt que d’utiliser l’approche classique qui consiste à déduire d’une loi d’Arrhenius le 

taux de réaction lié à la chimie, nous le déduisons ici de calculs faisant appel à la tabulation 

de la chimie complexe (Eq. 3.57 & Eq. 3.58).  

Le taux de consommation lié au micro mélange est gouverné par l’intensité du mélange 

turbulent, entre les tourbillons de combustible et d’oxygène, en d’autre termes par le temps 

caractéristique de la turbulence. Par ailleurs, le modèle EBU suppose que le taux de 
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réaction est piloté par la concentration de l’espèce minoritaire localement présente. Le taux 

de réaction produit par le micro mélange s’écrit alors sous la forme [211] : 

  ( ) ( ) ( ) ( )
20

,

, ,
, , . , , . .min , , ,c Mel carb vapMel

Y x r t
x r t B x r t Y x r t

k

εω ρ
γ

 
=   

 
ɺ  Eq. 3.77 

Avec,  

� MelB , un paramètre du modèle qui a été choisi comme paramètre à identifier, 

� ( ), , ,carb vapY x r t , la fraction massique locale de carburant vapeur, 

� ( )
2

, ,OY x r t , la fraction massique locale d’oxygène, cette dernière est déduite de la 

connaissance de la composition locale ainsi que de la composition des gaz ambiants, 

� γ , rapport stœchiométrique de la masse d’oxygène sur la masse de carburant va-

peur, 

� ε , le taux de dissipation turbulent, 

� k , la densité d’énergie cinétique turbulente, 

Le rapport des deux dernières grandeurs représente le temps caractéristique associé au 

micro mélange : 

 turb

kτ
ε

=  Eq. 3.78 

Ce dernier a été explicité dans le paragraphe 2.2.6 pour une approche 0D. Cette approche a 

ici été conservée pour modéliser ce temps caractéristique. Il peut cependant être remarqué 

qu’une approche quasi-dimensionnelle serait plus appropriée dans ce cas. Cette dernière 

remarque permet d’identifier d’ores et déjà un point d’amélioration du modèle. 

Une fois le taux de production associé au micro mélange déterminé, le taux de production 

global doit maintenant être explicité. Le couplage entre un modèle contrôlé par la chimie et 

un modèle contrôlé par le micro-mélange requièrt une transition continue qui est 

généralement très difficile à exprimer. Typiquement cette transition s’appuie sur un 
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raisonnement lié au nombre de DamkohlerDa , qui est le rapport entre les échelles de temps 

caractéristiques de mélange et de chimie. Pires da Cruz et Poinsot [213] proposent d’écrire 

le taux de réaction comme une combinaison des deux phénomènes :  

 ( ) ( )( ) ( ) ( ) ( ), , 1 . , , . , ,c c cChim Mel
x r t f c x r t f c x r tω ω ω= − +ɺ ɺ ɺ  Eq. 3.79 

Avec, ( )f c une fonction qui dans [213] peut avoir plusieurs formes (Table 3-2). 

Cas 1 2 3 4 5 

( )f c  c  ( ) 2
7 1 expc c

c
 + −  
 

 
1

. 1 sin .
2 2

c
π π −  + +  

  
 ( )( )1

. 1 2 4.
2

erf c+ − +  3c  

Table 3-2 : fonctions utilisées dans le modèle PDFA-CHI proposé par Pires da Cruz et Poinsot 

[213] 

La signification de cette fonction ( )f c  quelque soit le cas choisi est la suivante : cette 

écriture du taux de réaction global caractérise le fait qu’avec l’avancement de la réaction le 

temps caractéristique de la chimie diminue et par conséquent la combustion devient 

progressivement contrôlée par le mélange turbulent. 

Dans ce travail, nous avons adopté la première fonction de la Table 3-2, cette fonction a 

aussi été utilisée par d’Errico et al. [217] et reprise par de nombreux autres auteurs.  

Finalement, le taux de réaction local s’écrit sous la forme : 

 ( ) ( )( ) ( ) ( ) ( ), , 1 , , . , , , , . , ,c c cChim Mel
x r t c x r t x r t c x r t x r tω ω ω= − +ɺ ɺ ɺ  Eq. 3.80 

Et, à l’aide de l’hypothèse réalisée sur le transport de la valeur moyenne il est possible 

d’écrire : 

 � ( ) ( ), , . , , .c cx r t x r t dVω ρ ω= ∫ɺ ɺ  Eq. 3.81 

⇔  � ( ) ( )( ) ( ) ( ) ( ), , . 1 , , . , , , , . , , .c c cChim Mel
x r t c x r t x r t c x r t x r t dVω ρ ω ω = − + ∫ɺ ɺ ɺ  Eq. 3.82 

⇔  � ( )� �1 . .c c cChim Mel
c cω ω ω= − +ɶ ɶɺ ɺ ɺ  Eq. 3.83 

Cette dernière équation permet d’obtenir le taux de réaction moyen dans le volume de 

contrôle afin de résoudre l’équation Eq. 3.72.  

Le modèle de combustion est donc maintenant complètement décrit. Afin d’obtenir un 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  261 

modèle de combustion Diesel celui-ci va être couplé au modèle de jet Diesel décrit dans le 

paragraphe 3.3.2. 

3.3.4 Couplage du modèle de Jet et du modèle de Combustion 

Le couplage entre le modèle de spray Diesel et le modèle de combustion va s’appuyer sur 

une étude réalisée par Desantes et Pastor [218]. Celle-ci est issue des travaux réalisés sur la 

modélisation monodimensionnelle du spray Diesel qui ont fortement inspiré le 

développement du modèle de jet présenté dans cette étude. 

Le couplage du modèle de Jet et du modèle de combustion va nécessiter de poser plusieurs 

hypothèses et d’effectuer quelques modifications du modèle de Jet.  

� Les effets de poussée ne sont pas à prendre en compte dans le cas de la combustion 

d’un spray Diesel. En effet les estimations du nombre de Froude selon la définition 

donnée dans [219] pour les conditions dans un moteur Diesel conventionnel indi-

quent que ce nombre est de l’ordre de 9.105. Cela signifie simplement que les équa-

tions de conservation formulées dans le paragraphe 3.3.2  restent valides. 

� La relation présentée dans l’équation Eq. 3.43 reste valable dans les conditions de 

réaction. Le mélange est donc toujours supposé adiabatique et en conséquence les 

transferts de chaleur par radiation sont négligés. 

� Les différents profils présumés des variables conservées restent valides même dans 

le cas avec combustion.  

Cette dernière hypothèse ne s’applique pas à la fraction massique de carburant qui ne sera 

pas conservée dans le cas réactif. Le paragraphe suivant va détailler l’approche utilisée afin 

de réécrire l’équation de conservation de la masse. 

3.3.4.1 Introduction de la fraction de mélange locale 

Une des principales modifications à effectuer sur le modèle de jet vient du fait que dans le 
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cas réactif la fraction massique de carburant n’est pas conservée. Cependant une approche 

tout à fait identique en termes de résolution d’équation peut être envisagée en remplaçant la 

variable ( ), ,carbY x r t par une variable adimensionnée indépendante de la combustion. La 

fraction de mélange ( ), ,z x r t déjà utilisée dans le chapitre précédent va être introduite afin 

de modéliser l’état du mélange en tout point du jet dans les conditions de combustion. En 

remplaçant ( ), ,carbY x r t  par ( ), ,z x r t dans les différentes équations il devient possible de 

résoudre les équations de conservation aussi bien dans les cas inertes que dans les cas avec 

combustion.  

Ce scalaire passif va de plus être utilisé dans le modèle de combustion, particulièrement 

pour déterminer le taux de production lié à la chimie. En effet, dans les équations Eq. 3.52, 

Eq. 3.53 et Eq. 3.55 le traceur de carburant apparait. Cette variable est représentative de la 

fraction de carburant qui serait présente dans un cas sans combustion, celle-ci peut donc 

être prise égale à la fraction de mélange : 

 ( ) ( ), , , , ,carb TY x r t z x r t=  Eq. 3.84 

Pour finir la composition locale est dérivée de la fraction de mélange à l’aide de 

l’approximation de Burke-Schumann [220] : 

 
2 2

2

, ,

, ,0 ,

.

.
carb v O O amb

carb v O amb

Y Y Y
z

Y Y

γ
γ

− +
=

+
 Eq. 3.85 

Avec, 

� ,carb vY , la fraction massique locale de carburant vapeur, 

� 2OY , la fraction massique locale d’oxygène,  

� 2 ,O ambY  , la fraction massique d’oxygène présente dans la zone des gaz ambiants, 

� , ,0carb vY , la fraction massique de carburant vapeur présente dans le flux de carburant, 

ici choisie égale à 1. 

La richesse utilisée comme entrée de la tabulation est déduite simplement de l’équation Eq. 
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3.85 : 

 
1

.
1

st

st

zz

z z

−Φ =
−

 Eq. 3.86 

Avec, stz  la fraction de mélange stœchiométrique définit par
2

1

, ,0

,

1 . carb v
st

O amb

Y
z

Y
γ

−
 

= + 
  

. 

L’utilisation de l’approximation de Burke-Schumann se justifie ici car, une fois l’auto 

inflammation atteinte, la vitesse caractéristique de combustion sera considérée toujours 

supérieure à la vitesse de propagation des espèces. Cela peut se vérifier en comparant les 

variables �cωɺ  et ɶu . 

L’équation Eq. 3.51 peut donc être réécrite et donne : 

 ( ) ( )1 1 1
, 1 , 1 , 1. . . 0j j j

z c i c i z c i zA u z B z C+ + +
+ + ++ + =  Eq. 3.87 

Avec, 

 1
1 1 , 12. . . j

z i G iA t S F +
+ += ∆

 
Eq. 3.88 

 1
1 1 , 1. . j

z i G iB x S F +
+ += ∆

 
Eq. 3.89 

 1 1 1
, 0 ,. . . .j j j j

z i c i G i i iC x S z F Z t Z+ + += ∆ − − ∆ ɺ

 
Eq. 3.90 

Et, 

 
, 0 , 1 , 1 0 , 12. . . 2. . .

2
j j j j j

i i c i G i i c i G i

x
Z S z F S z F+ + +

∆
 = + 

 

Eq. 3.91 

 
, , 1 ,2. . . .j j j j

i i c i c i G iZ S u z F=ɺ

 
Eq. 3.92 

C’est donc à l’aide de la valeur de la fraction de mélange locale ainsi que de l’avancement 

et de l’hypothèse d’un mélange parfait et adiabatique qu’un système de trois équations 

permet de déterminer à chaque instant la composition locale : 

 ( ) ( ) ( ), , , , , , 1amb carb bY x r t Y x r t Y x r t+ + =
 

Eq. 3.93 

Le système est donc composé des équations Eq. 3.55, Eq. 3.85 et Eq. 3.93. Celui-ci 
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permettra de déterminer : 

� la fraction massique locale de carburant carbY sous forme liquide et vapeur,  

� la fraction massique locale de gaz ambiant ambY dont la composition est a priori 

fixée,  

� la fraction massique locale de gaz brûlésbY composés, d’oxygène, de dioxyde de 

carbone, d’eau et d’azote. Les proportions de ces différentes espèces sont fonction 

de la richesse à laquelle la combustion a lieu.   

3.3.4.2 Prise en compte de l’effet de la combustion sur la géométrie du jet  

Le changement de composition dû à la combustion dans les volumes de contrôle va 

impliquer une variation de la température. Lors de la combustion, la température des gaz 

augmente et a pour effet de diminuer brutalement la densité locale des gaz dans le cas d’une 

géométrie de volume de contrôle fixée. Cette diminution brutale de densité va entrainer, à 

un pas de temps donné, une non-conservation de la masse entre le cas inerte et le cas avec 

combustion. Cette différence de densité et donc de masse entre les cas inerte et réactif 

implique que la pénétration du jet dans les deux cas sera totalement différente ce qui n’est 

pas du tout vérifié expérimentalement [83]. Une hypothèse a été réalisée sur la géométrie 

des volumes de contrôles. Ces géométries sont déterminées dans le cas inerte à l’aide des 

équations développées dans le paragraphe 3.3.2.1.1, et ont la possibilité d’évoluer si une 

combustion a lieu. 

Afin de toujours vérifier, , ,tot inerte tot combum m=  dans un volume de contrôle donné, la géométrie 

du volume de contrôle doit, à un pas de temps donné, toujours vérifier :  

 
( )
( )

1

0
1

0

, , .2. . .

, , .2. . .

inertcombu

inert combu

x r t dV

V x r t d

ρ π ξ ξ

ρ π ξ ξ
= ∫

∫  
Eq. 3.94 

Avec, inertV et combuV respectivement le volume de contrôle dans le cas inerte et dans le cas 

réactif. 
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La nouvelle valeur de l’angle permettant de décrire le volume de contrôle est alors donnée 

par : 

 
( )
( )

1

0
1

0

, , . .
tan tan .

2 2 , , . .

inertcombu inert

combu

x r t d

x r t d

ρ ξ ξθ θ
ρ ξ ξ

   =   
   

∫

∫  
Eq. 3.95 

Ces dernières équations sont vérifiées si et seulement si l’expansion radiale du jet est 

considérée instantanée et si l’expansion axiale est négligée. Cette dernière remarque se 

vérifie à l’aide des travaux réalisés par Pickett [83] déjà présentés Figure 2-14 dans le 

chapitre relatif à la modélisation 0D d’un spray. Cette figure met en avant le fait que dans 

les cas avec et sans combustion la pénétration maximum est sensiblement identique.  

La méthode de résolution relative au modèle de jet brûlant va maintenant être exposée. 

3.3.4.3 Méthode de résolution du modèle 

 

Figure 3-15 : Procédure de résolution à 2 étapes du modèle de jet brûlant 

Le couplage du modèle de combustion et de spray va nécessiter une résolution en deux 

étapes (Figure 3-15). Ce choix a été fait afin de renseigner les entrées de la tabulation de la 

chimie, car l’outil utilisé nécessite de connaitre à chaque instant les conditions 

thermodynamiques locales dans le cas sans combustion. Les différentes équations de 

conservation vont donc être résolues afin d’obtenir la valeur des variables conservées sur 

l’axe : 1
, 1
j

c iu +
+  et 1

, 1
j

c iz +
+ . Une fois celles-ci connues, elles vont être utilisées dans la résolution 

des équations de transport Eq. 3.72 et Eq. 3.73 relatives au modèle de combustion. Cette 
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méthode aura pour impact de ne pas prendre en compte l’effet de la combustion sur la 

dynamique du jet.  

 

Figure 3-16 : Procédure de résolution des équations de transport liées au modèle de combustion 

pour la zone i+1 

La méthode de résolution des équations de conservation (modèle de Jet) reste identique à la 

méthode décrite sur la Figure 3-11, à ceci près que la fraction massique de carburant 

1
, , 1

j
carb c iY +

+ est remplacée par la fraction de mélange1, 1
j

c iz +
+ .   

La Figure 3-16 décrit la méthode de résolution utilisée afin d’accéder aux grandeurs locales 

dans le cas d’un jet brûlant. A un pas de temps et pour un volume de contrôle donnés, une 

fois le modèle de jet résolu à l’aide du processus décrit Figure 3-11, les équations de 

transport sont résolues de manière itérative.  
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Cette méthode à deux étapes (Figure 3-15) permet de garantir un temps de calcul 

raisonnable du modèle de jet dans les conditions réactives. Le pas de temps utilisé pour la 

résolution des équations est un pas de temps variable défini de façon très simple : 

 
max

max ,max

1
min , ,

c

dx
t t

v ω
 

∆ = ∆  
 ɺ

 
Eq. 3.96 

Avec,  

� maxt∆ , un pas de temps constant choisit arbitrairement permettant le calcul des équa-

tions de thermodynamique dans la zone des gaz ambiants dans le cas ou l’injection 

n’a pas débutée, 

� maxv , la vitesse maximum dans le spray exprimée de la façon suivante : 

 ( )max 0 , 1:
max , j

c i i N
v v u

=
=

 
Eq. 3.97 

Avec, 0v la vitesse au nez de l’injecteur et , 1:

j
c i i N

u
=

la vitesse sur l’axe dans les volumes de 

contrôle. 

� ,maxcωɺ , la vitesse de réaction maximum liée à l’avancement, celle-ci est déterminée 

simplement en se plaçant dans les conditions de richesse et température critiques 

lorsque qu’un site d’auto inflammation est détecté dans le spray. 

L’introduction de ce pas de temps variable très simple, malgré une résolution implicite en 

temps, a été faite pour faciliter la résolution des équations de transport et ainsi minimiser le 

nombre d’itérations nécessaires. 

3.3.4.4 Premiers résultats : Cas d’une enceinte à volume constant 

Le modèle a été validé sur des essais disponibles dans la base ECN [93]. Les résultats de 

simulation sont comparés avec des mesures expérimentales (Table 3-3) de délai d’auto 

inflammation (Ign. Dly.) ainsi que de longueur d’accroche de flamme (Long. Accro. Flam.). 

La bonne représentation de ce type de grandeurs donnera un aperçu sur la capacité du 
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modèle à correctement se comporter dans des cas de combustion au sein d’un moteur.  

Essais xO2 [%] 
Tamb 
[K] 

rhoamb  
[kg/m3] 

dTrou 
[mm] 

Tfuel [K]  
Pamb 
[bar] 

Long. 
Accro. 
Flam. 
[mm] 

Ign. 
Dly. 
[ms] 

1 21 1237 15,6 0,1e-3 373 54,8 7,7 0,26 
2 21 1148 15,5 0,1e-3 373 50,6 10 0,27 
3 21 1058 15,4 0,1e-3 373 46,4 13 0,38 
4 21 967 15,3 0,1e-3 373 42,1 17 0,53 
5 21 921 15,3 0,1e-3 373 40 20,3 0,61 
6 21 876 15,2 0,1e-3 373 37,9 25,5 0,79 
7 21 830 15,2 0,1e-3 373 35,8 30,1 1,03 
8 21 783 15,1 0,1e-3 373 33,7 46,2 1,65 
9 21 737 15,1 0,1e-3 373 31,6 67 2,46 

Table 3-3 : Essais expérimentaux tirés de la base de donné ECN [93] pour du n-heptane. 

a) 

 

b) 

 

Figure 3-17 : Résultats de simulation pour des essais issus de la base de données ECN [93] pour du 

n-heptane dans plusieurs conditions exposées Table 3-3. a) Longueur d’accroche de flamme en 

fonction de la température initiale pour les neufs essais de la Table 3-3. b) Délai d’auto 

inflammation en fonction de la température initiale pour les neufs essais de la Table 3-3. 

Comme le montre la Figure 3-17 a) et b), le modèle de jet brûlant permet de bien reproduire 

les grandeurs caractéristiques d’un spray dans les conditions de combustion. Dans les cas 

de température et de pressions élevées le modèle permet de très bien prédire le délai d’auto 

inflammation ainsi que la longueur d’accroche de flamme. Lorsque les conditions 

ambiantes se dégradent un écart entre la mesure et la simulation apparaît. Une surestimation 

du délai d’auto inflammation et une sous-estimation de la longueur d’accroche de flamme 
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sont clairement visibles sur la Figure 3-17. Cette dernière constatation aura un impact 

important lors de la validation du modèle moteur pour des essais avec des injections Pilotes 

précoces. Cependant, les résultats présentés ici sont très satisfaisants car obtenus 

uniquement à l’aide d’un jeu de paramètres constant lié à la géométrie des volumes de 

contrôle. Le jeu de paramètre utilisé est celui décrit dans le paragraphe 3.3.2.4, obtenu 

après calibration du modèle sur des essais dans les conditions inertes et pour du n-heptane : 

0,38ThetaC =  et 2,1aéroC = . 

Un ajustement du paramètreMelB  (Eq. 3.77) qui traduit l’impact du micro mélange sur le 

dégagement d’énergie, devra certainement être envisagé afin de corriger les écarts existants 

sur la longueur d’accroche de flamme. Pour les résultats présentés Figure 3-17, la valeur de 

ce paramètre est prise égale à 6,15MelB =  , cette valeur est tirée directement de la littérature 

[214]. La sous estimation de la longueur d’accroche de flamme peut provenir d’une sous 

estimation de la vitesse de micro-mélange dans les zones de réaction. 

Les Figure 3-18 présentent qualitativement l’allure d’un spray Diesel dans des conditions 

de combustion. Comme le montre la Figure 3-18 c) le modèle monodimensionnel permet de 

repérer localement les zones de température élevée. Les ordres de grandeur ne sont 

globalement pas respectés pour la température maximum ainsi que la longueur d’accroche 

de flamme. Ceci s’explique principalement par la non-connaissance des conditions exactes 

de simulation permettant d’obtenir les résultats présentés Figure 3-18 b). 
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a) b) c) 

 

 
 

Figure 3-18 : Visualisation de la répartition de température dans un spray Diesel dans les 

conditions de combustion. a) Modèle de Dec et al. [64] du déroulement d’une combustion Diesel du 

point de vue du spray, b) résultat de simulation 3D à 1,5ms aSOI (After Start Of Injection) issu de 

l’étude de [250] dans le cas d’un spray injecté dans une enceinte à 850K, c) résultat issu du modèle 

de spray brûlant 1D à 1,5ms aSOI dans des conditions voisines de celles utilisées pour les résultats 

3D (Fig. b)) 

3.3.4.5 Conclusion 

Dans cette séquence l’extension du modèle de spray Diesel à des conditions de réaction a 

été présentée. Ce modèle permet de correctement prédire des grandeurs caractéristiques du 

spray telle que le délai d’auto inflammation ainsi que la longueur d’accroche de flamme. 

Qualitativement le déroulement de la combustion semble aussi être bien représenté.  

Une nouvelle phase de validation de ce modèle de jet brûlant serait nécessaire afin de 

conclure sur sa capacité à correctement reproduire le comportement d’un spray Diesel pour 

tout type de condition. La validation du modèle pour différentes conditions ambiantes avec 

prise en compte de l’EGR, différentes conditions d’injection, ainsi que différents carburants 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  271 

n’a pas été réalisée ici en raison de l’absence de données expérimentales complètes à 

disposition.    

Dans les paragraphes qui suivent le modèle va être intégré à un modèle de chambre de 

combustion. Le principe général de la première version du modèle va être présentée ainsi 

que de nombreuses perspectives d’évolution de celui-ci en vue de mieux prendre en compte 

l’impact de la géométrie sur le déroulement de la combustion.   

3.3.5 Introduction du modèle dans une chambre de combustion Diesel 

Ce paragraphe va décrire les grands principes utilisés afin d’utiliser le modèle de jet brûlant 

dans le cadre d’une simulation moteur. La Figure 3-4 donne un premier aperçu de la 

structure générale du modèle.  

Avec cette approche aucune extension du modèle pour les cas de stratégie d’injections 

multiples n’est nécessaire car l’approche Eulérienne permet de prendre en compte la multi 

injection de façon implicite. Celle-ci est simplement traduite dans le modèle par une 

évolution des conditions au nez de l’injecteur et une évolution des dimensions des zones de 

réaction. En effet quelque soit la vitesse au nez de l’injecteur, l’état des différentes 

grandeurs est connu à chaque pas de temps pour tous les volumes de contrôle. L’unique 

limitation de cette approche est la non prise en compte de l’aérodynamique sur la géométrie 

du jet. 

3.3.5.1 Prise en compte du volume variable et de la limitation de la zone de 
calcul : recirculation des gaz 

La chambre de combustion est découpée en quartiers qui eux-mêmes sont découpés en n+1 

zones. La dynamique des n zones de réaction est donnée par le modèle de spray et de 

combustion décrit dans les paragraphes précédents. Nous allons maintenant détailler les 

hypothèses réalisées concernant la dernière zone de réaction (proche parois) ainsi que la 

zone des gaz ambiants 
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Le modèle thermodynamique utilisé est un modèle n+1 zones explicité dans l’Annexe 1. 

L’évolution de la température moyenne dans les zones de réaction est directement donnée 

par le modèle de jet brûlant, et l’évolution de la température dans la zone des gaz ambiants 

(Figure 3-4) est donnée par : 

 
( )

( )
,

,

1
.( . .

.

            . . . )

amb amb th amb j j amb
amb v amb

amb amb amb k k amb

dT P dV dQ h dm
m c

u dm m Y u

= − + +

− −

∑

∑  
Eq. 3.98 

Avec, le terme ( ). .amb k k amb
m Y u∑ qui traduit l’évolution de la composition des gaz ambiant 

dû à la recirculation des gaz provenant de la dernière zone du jet. 

Dans le cas présent les échanges thermiques aux parois s’effectuent uniquement sur la zone 

de gaz ambiant. De la même manière, le travail du piston ne s’applique que sur le système 

« gaz ambiants » tout en supposant la pression uniforme entre toutes les zones.  

La pénétration maximum du jet est supposée limitée par les parois du cylindre uniquement. 

Le nombre de zones de réaction est donné par la distance maximum, prise égale la moitié 

de l’alésage, et la discrétisation spatiale. Cette dernière remarque implique que la géométrie 

du bol n’est pas prise en compte dans cette première approche. 

Les différentes zones de réaction (corps du jet) échangent de la masse et de l’énergie 

uniquement avec les zones voisines. Les seules interactions avec la zone des gaz ambiants 

pour les n-1 zones de réaction (hors dernière zone proche parois), s’effectuent par 

l’entrainement de gaz. Seul le débit de gaz depuis la zone de réaction n vers les gaz 

ambiants existe. Les gaz provenant de ce débit se diluent instantanément dans le mélange 

gazeux de la zone ambiante. Ce mélange parfait et instantané implique qu’une partie de ces 

gaz est ré-entrainée au pas de temps suivant dans les zones de réaction. Aucune réaction 

chimique ne s’effectue dans la zone des gaz ambiants et le carburant est considéré 

uniquement sous forme vapeur. 

Dans le cas d’une injection très précoce les différentes espèces gazeuses auraient donc le 

temps d’être « brassées » dans la chambre de combustion. Cela permettra de modéliser une 

pseudo-répartition aussi bien massique que thermique dans la chambre de combustion. 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  273 

Cette description pourra donc en théorie permettre d’étendre le modèle à des cas de 

combustions dites pseudo HCCI. En considérant la zone des gaz ambiants comme une zone 

réactive.  

Cette recirculation des gaz est une approche très empirique d’un phénomène beaucoup plus 

complexe et très dépendant de la géométrie, en particulier celle du bol. La modélisation 

fine d’une transition entre une combustion totalement homogène (HCCI) et une combustion 

Diesel conventionnelle devra tenir compte précisément de ces effets de géométrie. Aucune 

comparaison n’a été réalisée entre l’expérience et les résultats numériques pour une 

stratégie d’injection réalisée en vue d’obtenir une combustion homogène. Le modèle sera 

validé par la suite sur des résultats moteurs réels dans une configuration de combustion 

conventionnelle.  

3.3.5.2 Proposition d’un modèle empirique d’impact parois 

L’impact d’un spray Diesel avec une paroi se caractérise par deux phénomènes : 

� L’impact vapeur / parois 

� L’impact liquide / parois 

Concernant le premier phénomène, dans le présent modèle, l’impact du flux de gaz sur la 

paroi se traduit uniquement par un débit de gaz sortant de la dernière zone de réaction vers 

la zone de gaz ambiants. Dans la première séquence nous allons uniquement proposer des 

voies d’amélioration en vue d’une meilleure prise en compte de ce phénomène et permettre 

ainsi de quantifier l’impact de telle ou telle géométrie de bol.   

Le second phénomène va être modélisé en dégradant une approche utilisée en modélisation 

tridimensionnelle. Le modèle obtenu va être implémenté dans le modèle moteur global afin 

d’estimer si il y a ou non mouillage aux parois pour tel ou tel type d’injection.  

3.3.5.2.1  Modèle empirique d’interaction d’un flux de gaz avec une paroi 

L’impact du spray vapeur avec la paroi va avoir des effets importants sur le déroulement de 
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la combustion, et particulièrement au travers de la modification de l’entrainement d’air 

[81]. La prise en compte d’une modification de l’entrainement d’air dans le cadre de 

l’approche présentée ici va être difficile. A la différence d’une approche Lagrangienne où 

le calcul d’entrainement d’air est réalisé au travers d’un modèle empirique, celui-ci est ici 

directement déduit des équations de conservation. L’entrainement d’air ne peut donc pas 

être directement modifié à l’aide de l’ajout d’un paramètre permettant de capter l’influence 

des parois. L’unique levier à notre disposition se trouve être la définition géométrique des 

volumes de contrôle.  

Dans ce paragraphe seule la description de l’approche choisie va être faite, sans validation 

expérimentale.L’approche empirique décrite ici repose sur une constatation faite par 

Bruneaux [80] concernant les volumes de jet libre et les volumes de jet ayant impactés une 

paroi. Sur la Figure 3-19 a) Bruneau a proposé de décrire l’évolution de zones 

caractéristiques afin de comparer les différentes dynamiques des jets avec et sans 

interaction parois :   

� La zone A : « zone libre stationnaire », correspondant à la zone centrale du jet qui 

ne sera en aucun cas influencée par la paroi, 

� La zone S : « zone confinée stationnaire », correspondant à la zone centrale du jet 

qui va être influencée par la dynamique de celui-ci après impact paroi, 

� La zone M : « zone moyenne le long de la paroi », correspondant à la partie du jet 

qui va se propager le long du mur, 

� La zone B : « nez du jet », c’est la zone correspondant au bout du spray incluant le 

vortex. 
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a) 

 

b) 

 

Figure 3-19 : a) Définition des zones caractéristiques du jet Diesel permettant l’analyse de la 

dynamique du spray dans le cas jet libre et jet impactant une paroi d’après Bruneau [80]. b) 

Evolution du volume du jet pour plusieurs conditions d’injection, pour un jet libre et un jet ayant 

impacté une paroi, d’après les résultats obtenus par [80]. 

 Comme le montre la Figure 3-19 b) les volumes de jet libre ou ayant impacté une paroi 

sont sensiblement équivalents. A l’aide de son analyse des zones caractéristiques décrites 

ci-dessus, Bruneaux [80] a pu conclure que : 

� L’impact paroi a une influence significative sur l’entrainement d’air local par rap-

port à un Jet libre. Le macro-mélange sera plus faible dans la partie centrale du jet 

avant l’impact (zone S), puis il sera fortement intensifié dans la zone B en grande 

partie par la création du vortex au nez du jet, 

� A une pression d’injection de 150MPa Bruneau [80] montre que ces deux effets se 

compensent, 

� A une pression d’injection de 200MPa l’auteur indique que le taux d’entrainement 

est augmenté de façon significative, en grande partie dû à l’intensification du vortex 

dans la zone B. 

Aujourd’hui les pressions d’injection sont rarement supérieures à 1600 bars, il semble donc 

intéressant d’utiliser les hypothèses suivantes qui découlent directement des constatations 

expérimentales réalisées dans [80] (Figure 3-20 a)) : 
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a) Les volumes de spray entre le cas jet libre et jet ayant impacté une paroi sont choisis 

strictement égaux,  

b) La dynamique macroscopique du spray, pénétration vapeur maximum, entrainement 

d’air total, ….etc. ne seront pas influencés par l’impact paroi. 

Dans l’approche qui est proposée ici, l’entrainement d’air global dans le spray ne sera pas 

impacté car le volume total de celui-ci ne sera pas modifié, cependant la modification de la 

géométrie des volumes de contrôle proches parois va impacter le macro-mélange dans ces 

volumes.    

Comme le montre la Figure 3-20 b), il va être nécessaire de déterminer deux nouvelles 

grandeurs afin de décrire la géométrie du spray après impact paroi. Ces deux grandeurs 

sont : 

� Les nouveaux rayons ,i paroiR  pour les zones concernées par l’impact parois, 

� La hauteur paroih  , qui permettra de déterminer le nombre de zone concernées par 

l’impact parois. 

a) 

 

b) 

 

Figure 3-20 : a) Schéma de principe de la prise en compte de l’impact parois sur la géométrie du 

spray. b) Détail de l’approche pour les zones proches paroi et en particulier la dernière zone « n ». 

Cette dernière grandeur va être calculée en supposant que le rebond du jet contre la paroi 
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est modélisé à l’aide d’un rebond solide sans aucune perte d’énergie cinétique dû à 

l’impact. L’angle d’incidence avant l’impact d’une goutte particule solide contre la paroi 

est donc conservé après rebond. Connaissant la vitesse moyenne dans la dernière zone « n » 

ainsi que l’angle d’incidence donné par la géométrie de cette dernière zone dans le cas jet 

libre, la hauteur paroih peut être calculée à chaque pas de temps. Une foi cette hauteur 

déterminée pour un pas de temps donné, en utilisant la discrétisation spatiale x∆  imposée 

en début de simulation, le nombre de zones impactées par « l’effet paroi » est simplement 

donné par : 

 paroish
NbZone

x∆
≃

 

Eq. 3.99 

Une foi le nombre de zones impactées par « l’effet paroi » connu, le nouveau rayon de 

celles-ci est déterminé de sorte que les volumes entre le jet libre et le jet impactant la paroi 

soient égaux.  

A un instant t, lorsque la nouvelle géométrie du spray est déterminée, il reste à redistribuer 

la masse qui aurait dû passer de la zone n à la zone n+1. Encore une fois l’approche la plus 

simple a été retenue, pour cela la masse est répartie équitablement entre chaque zone 

impactée par « l’effet paroi ». D’autres modes de répartition peuvent être envisagés : la plus 

grande partie de la masse peut en effet « rester » dans les zones proches parois puis plus la 

zone est éloignée de la paroi, moins la masse réattribuée est importante.   

Aucune validation expérimentale de cette approche n’est disponible, c’est principalement 

pour cette raison quelle n’a pas été retenue dans cette étude pour le modèle moteur complet. 

Celle-ci peut cependant être validée qualitativement en comparant des visualisations 

réalisées dans [80] dans le cas d’un jet impactant une paroi verticale.   

La Figure 3-21 représente la méthode expérimentale utilisée par Bruneaux [80] pour la 

visualisation d’un spray ayant impacté une paroi verticale.  
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Figure 3-21 : Schéma de principe de visualisation par LIEF utilisée dans [80]. 

La Figure 3-22 montre que qualitativement le modèle empirique décrit ici permet une 

première prise en compte de « l’effet paroi » sur la dynamique du Jet. Cependant il peut 

être noté que la hauteur du « rebond » semble sensiblement sur estimée. De plus le modèle 

ne permet pas de reproduire l’impact du vortex en bout de jet au milieu duquel il est 

possible de voir une zone relativement riche. La zone S (décrite Figure 3-19) est facilement 

repérable par sa richesse élevée et est ici bien représentée.  

Cette approche devra dans l’avenir être explorée et surtout validée par des mesures 

expérimentales afin d’identifier les ordres de grandeur des variables géométriques : paroih  

et ,i paroiR . Une fois celles-ci validées, il pourra être intéressant de faire varier la géométrie 

du mur afin de vérifier que le modèle permet de prendre en compte son impact sur les 

grandeurs du jet. Enfin, lorsque ces développements possibles auront été validés, 

l’intégration de ce modèle dans le modèle moteur complet pourra être envisagée.  

L’évolution de ce modèle pourra de plus s’appuyer sur des travaux expérimentaux visant à 

caractériser la dynamique d’un spray Diesel proche d’une paroi [223], [224], [225], [226], 

[227] et [228]. A l’aide de ces différents travaux il serait intéressant d’affiner l’approche 

développée dans cette étude afin de représenter de façon plus précise l’impact de la paroi 

sur des grandeurs locales comme l’entrainement d’air. 
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Figure 3-22 : Comparaison qualitative de la répartition de fraction massique de carburant entre 

les résultats de visualisation effectués dans [80] décrits Figure 3-21, pour un essai à 1500bars de 

pression d’injection, une température ambiante de T=800K, une densité de rho=25kg/m3, et une 

distance injecteur / paroi de dw=26.6mm. Les dimensions des images de LIEF sont de 56*13mm 

3.3.5.2.2 Modèle empirique d’impact de goutte de liquide avec une paroi 

Une première approche de la description de l’impact d’un flux de gaz contre une paroi a été 

décrite dans le paragraphe précédent. Cependant selon le type d’injection et surtout selon 

son phasage dans le cycle moteur, un régime d’impact caractérisé par l’impact de gouttes de 

carburant liquide contre une paroi peut exister.  

De nombreux travaux expérimentaux ont été réalisés concernant l’étude d’un spray liquide 

impactant une paroi [229], [230], [231] et [232], ou plus particulièrement l’étude d’une 

goutte impactant une paroi [233] et [234]. Ces différents travaux ont servi entre autre à 

étudier les différents régimes d’impact d’une goutte qui rentre en collision avec une paroi 

verticale. Naber et Reitz proposent en 1988 deux premières études numériques, [235] et 
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[236], qui serviront de base à la plupart des modèles d’impact liquide parois implantés dans 

les codes de calcul tridimensionnels. Comme le montre la Figure 3-23, il existe sept 

régimes d’impact pour une goutte isolée impactant une paroi sèche. Ces régimes sont 

fonction de deux grandeurs caractéristiques qui sont : 

� La température de la paroi impactéeparoisT ,   

� Le nombre de Weber donné par la relation suivante : 

 
2

, . . goutte
carb l goutte

carb

u
We dρ

σ
=

 

Eq. 3.100 

Avec,  

� ,carb lρ , carbσ  la masse volumique et la tension de surface du carburant liquide consi-

déré, 

� goutted , goutteu  le diamètre et la vitesse de la goutte juste avant l’impact paroi. 

 

Figure 3-23 : Classification des Régimes d’impact, rencontrés dans le cas d’une goute isolée 

impactant une paroi verticale sèche, en fonction du nombre de Weber et de la température paroi 

d’après l’étude réalisée par [237] et inspirée des travaux de [238]. TB et TLeid représentent la 

température d’ébullition et la température de Leidenfrost du carburant considéré. TPA, TN, et 

TPR sont des températures de référence liées au modèle proposé dans [237]. 
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La complexité de la description de l’impact liquide paroi vient principalement du nombre 

important de régimes existants. En première approche il est possible de distinguer l’impact 

d’une goutte sur une paroi sèche ou humide. L’impact d’une goutte avec une paroi humide 

implique des phénomènes non décrit sur la Figure 3-23, tels que l’expulsion d’une partie du 

liquide lors du choc avec le film recouvrant la paroi. Le modèle d’impact liquide / paroi 

proposé ici consiste simplement à estimer si dans certaines configurations d’injection une 

partie du carburant liquide atteint la paroi et dans ce cas à estimer un pourcentage de la 

masse de carburant potentiellement captée par la paroi.  

 

Figure 3-24 : Principe de résolution du modèle phénoménologique d’impact liquide paroi. 

Pour cela une large étude bibliographique a été entreprise afin d’étudier les différentes 

approches disponibles. La plupart des modèles existants sont destinés à l’intégration dans 

des code de calcul 3D [238], [239], [240], [241], [242], [243] et [244], seuls de rares 

modèles existent [245] permettant une description monodimensionnelle, mais uniquement 

dans le cadre d’une approche Lagrangienne. Cette étude bibliographique a permis de définir 

un schéma de résolution propre à la dernière zone de réaction (proche paroi) permettant 
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d’estimer l’impact liquide/paroi. Ce schéma est résumé Figure 3-24.  

Ce modèle est issu d’une simplification des différentes approches étudiées et en particulier 

de celle développée par Chen et al. [245]. La quantité de liquide qui sera capturée par la 

paroi est donnée en fonction du régime d’impact de la goutte. Les nombres critiques de 

Weber notés ,e critiqueW sont donnés par les corrélations empiriques suivantes [245] : 

 0,18
, 1 2630.e critiqueW La−=

 
Eq. 3.101 

 0,18
, 2 1320.e critiqueW La−=

 
Eq. 3.102 

Avec, La le nombre de Laplace relatif à la goutte de carburant liquide, donné par : 

 ,
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=
 

Eq. 3.103 

Et carbµ la viscosité dynamique du carburant liquide à la température considérée.  

Il reste enfin à déterminer la température de Leidenfrost, celle-ci est évaluée de la façon 

suivante [249], pour un impact perpendiculaire à la paroi : 

 0.09
, 135,6.Leid satT T We⊥ = +

 
Eq. 3.104 

Et pour un impact oblique : 

 ( ) ( )4 2
, . 0,028. 1,88.10 .Leid sat Leid satT T T T θ θ−
⊥= + − −

 
Eq. 3.105 

Avec,  

� satT , la température de vapeur saturante de la goutte, 

� θ , l’angle d’incidence en [°] donné par la géométrie de la dernière zone (Figure 

3-20). 

La connaissance de ces différentes grandeurs permet de savoir à chaque instant le régime 

d’impact d’une goutte. Il existera un certain nombre de gouttes dans la zone considérée et 

celles-ci vont satisfaire tel ou tel régime d’impact, en fonction du profil de vitesse dans la 
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zone. Afin de déterminer ce nombre de gouttes une procédure très simple a été employée.  

Une fois la valeur des grandeurs conservées connue dans la zone n, la présence ou non de 

liquide est connue. Si une partie du carburant est sous forme liquide, alors la procédure 

suivante va s’appliquer :  

a) La température moyenne de la zone permettra d’obtenir la masse volumique 

moyenne du carburant liquide ,carb lρ  ainsi que la tension de surfacecarbσ du carburant 

considéré dans cette zone.  

b) Le diamètre de goutte goutted est pris égal au diamètre moyen des gouttes dans la 

zone. Ce diamètre moyen sera déduit du SMD (Sauter Mean Diameter). Dans notre 

cas, le SMD est déterminé à l’aide de la corrélation empirique donné par Hiroyasu 

dans [246]. La masse totale de carburant étant connue dans la zone n une estimation 

du nombre de gouttes est alors possible. Lorsque ce nombre de gouttes est détermi-

né, le diamètre moyen d’une goutte dans la zone s’écrit simplement : 
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,
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d
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   

Eq. 3.106 

c) Le profil de vitesse axiale est présumé dans le volume de contrôle (hypothèse d) Eq. 

3.16). Ce profil de vitesse est supposé s’appliquer aux gouttes présentes dans la 

zone. A l’aide de cette hypothèse, de l’équation Eq. 3.100, ainsi que des points a) et 

b) précédents, il sera possible de déterminer un profil du nombre de Weber lors de 

l’impact parois.  

d) Le profil du nombre de Weber dans la zone proche paroi déterminé précédemment, 

associé à la méthode de résolution décrite sur la Figure 3-23 permet de déterminer 

une proportion de la masse de carburant liquide qui sera captée par la paroi. 

Ce modèle d’impact paroi couplé au modèle de jet Diesel nécessiterait d’être validé 

expérimentalement afin de déterminer ses limites et sa capacité à prédire le mouillage paroi 

dans le cas d’un moteur Diesel.  
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a) 

 

b) 

 

Figure 3-25 : Proportion [%] du carburant injecté qui pourrait potentiellement être capté par la 

paroi en fonction du phasage de l’injection et de la masse injectée pour un essai à 2250 tr/min, une 

pression d’admission de 1,66bar, une masse admise de 600 mg,  a) Essai avec une pression rail de 

850bar, b) Essai avec une pression rail de 1500 bar. 

a) 

 

b) 

 

Figure 3-26 : Proportion [%] du carburant injecté qui pourrait potentiellement être capté par la 

paroi en fonction du phasage de l’injection et de la masse injectée pour un essai à 1000 tr/min une 

pression d’admission de 1,03bar, une masse admise de 350 mg,  a) Pression rail de 850bar, b) 

Pression rail de 1500 bar. 

Les Figure 3-25 a) et b), et Figure 3-26 a) et b), donnent un exemple de résultats obtenus 

avec le modèle de mouillage aux parois. Les calculs sont effectués sur une base de moteur 

réel décrit en Annexe 5. L’injecteur utilisé est un injecteur six trous avec un angle de nappe 
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de 120°. La principale problématique des stratégies de multi injection est de déterminer la 

probabilité d’injecter une partie du carburant en dehors du bol et des parois du piston. Le 

modèle donne ici uniquement la masse potentiellement captée par les parois du cylindre. 

Les résultats en termes de valeur absolue ne peuvent être pris comme référence car le 

modèle n’a pas été calibré sur des résultats d’essais expérimentaux. Cependant à l’aide de 

ce modèle il va être possible de définir des zones à ne pas explorer pour la mise au point 

des stratégies de multi injection.   

En plus d’aider à la mise au point des stratégies de multi injection, l’intérêt de l’intégration 

de ce modèle dans un modèle moteur va être la possibilité de prédire des phénomènes tels 

que la dilution du carburant dans l’huile ou encore l’émission de polluants tels que les HC 

ou CO. Afin d’obtenir un niveau de détail permettant la prédiction de ces phénomènes, la 

dynamique du film liquide doit être étudiée en s’inspirant par exemple des travaux de Han 

et al. [247]. La prise en compte d’autres travaux [248] permettrait de plus d’étendre le 

modèle vers des cas de démarrage à froid.  

3.3.5.3 Conclusion 

Ce paragraphe a permis de décrire les grands principes utilisés afin d’introduire le modèle 

de Jet brûlant dans une chambre de combustion Diesel.  

Le modèle permet : 

� de prendre en compte l’impact de la variation du volume de chambre de combustion 

sur les grandeurs thermodynamiques du Jet,  

� de modéliser une pseudo-recirculation des gaz suite à un impact parois,  

� d’estimer si il y a ou non dépôt de carburant liquide sur les parois. 

Pour résumer les axes d’amélioration déjà évoqués dans les paragraphes précédents, le 

modèle devra intégrer : 
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� la prise en compte de la géométrie de la chambre sur le jet en modélisant plus fidè-

lement l’interaction entre une paroi et un flux de gaz,  

� l’introduction d’un modèle permettant de prédire si telle ou telle stratégie 

d’injection est raisonnable ou critique pour un fonctionnement normal du moteur, en 

estimant la dilution et les émissions de HC et CO produites par le mouillage paroi. 

Des résultats de ce premier niveau de modélisation vont maintenant être présentés. 

3.4  Résultats cas moteur 

Dans cette partie deux types de résultats seront présentés. Dans un premier temps les 

résultats de visualisation directe d’un spray dans un monocylindre à accès optique seront 

exposés et comparés à des résultats obtenus par simulation. Dans une seconde séquence le 

modèle de chambre de combustion complet sera utilisé afin de prédire des traces de 

pression cylindre. Les essais utilisés sont les essais exposés Annexe 5 (par ailleurs déjà 

utilisés dans le cadre de la modélisation 0D : paragraphe 2.3). 

3.4.1.1 Validation du modèle de jet pour une injection dans un volume 
variable 

Les résultats expérimentaux présentés dans ce paragraphe sont obtenus sur un moteur 

monocylindre de cylindre 5.10-4 m3 et avec un taux de compression mesuré de 15,2. 

L’alésage, la course, ainsi que la longueur de bielle sont respectivement de 85, 88 et 

145mm. Le montage expérimental est décrit sur la Figure 3-27. L’entrainement du moteur 

est réalisé à l’aide d’un moteur électrique avec un régime constant pris égal à 1200 tr/min. 

L’arbre est équipé d’un encodeur optique dont la précision est de 0,1 °vil. Les pressions 

cylindre sont enregistrées à l’aide d’un transducteur AVL refroidi par eau, celui-ci est relié 

à un amplificateur dont la résolution est de 0,1 °vil. Cette sonde a été calibrée avant la 

campagne d’essais avec un outil haute pression Keller. La linéarité de la sonde ( 0,6%< ± ) 

a été vérifiée à partir d’une pression maximale de 10MPa, qui est une pression bien 

supérieure à celle obtenue dans le moteur. La température de l’huile ainsi que celle du 
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circuit de refroidissement a été régulée à 65°C. La pression d’admission est elle aussi 

régulée. Afin de pouvoir visualiser la pénétration liquide, le moteur est placé dans des 

conditions inertes, pour cela seul de l’azote pur est admis dans le cylindre. L’injecteur 

utilisé est un injecteur Piézoélectrique trois trous qui a été caractérisé préalablement sur un 

banc d’injection (Annexe 2). L’injecteur est relié à un système Common-rail lui-même relié 

à une pompe haute pression. Le carburant choisi est du n-heptane pur, principalement en 

raison de ses lois thermodynamiques bien connues et parce que le modèle a déjà été validé 

pour ce type de carburant (paragraphe 3.3.2.4). L’accès optique est fait au travers d’un bol 

en quartz ainsi que par une partie de la paroi de la chambre elle aussi en quartz. Les 

visualisations de pénétration liquide ont été effectuées à l’aide de la diffusion de Mie. La 

prise de vue a été réalisée par une caméra haute vitesse (40000 images/s) avec une 

résolution de 256*128 pixels². 

 

Figure 3-27 : Dispositif expérimental de visualisation d’un spray Diesel dans les conditions moteur 

inertes.  

Les différentes mesures exposées par la suite sont des résultats obtenus après une moyenne 

sur 100 cycles consécutifs.  

Dans le cadre d’une injection directe dans un moteur Diesel, le phasage injection est le 

principal levier permettant d’obtenir des conditions thermodynamiques très différentes 



288 

(Figure 3-28). La longueur liquide sera donc fortement impactée par l’instant de l’injection 

dans le cycle. Le défi principal dans le cadre d’une stratégie à injection directe est de 

combiner les avantages de la combustion pour des phasages loin du PMH (notamment par 

le biais des stratégies à injections multiples, décrites dans le paragraphe 2.2.10) tout en 

évitant les phénomènes de mouillage parois par le carburant liquide. En effet ce phénomène 

a un impact très négatif sur les émissions polluantes ainsi que sur la dilution du carburant 

dans l’huile [221], [222].  

 

Figure 3-28 : Variation de la densité dans le moteur monocylindre en fonction de l’angle 

vilebrequin pour trois pressions d’admission et quatre phasages d’injection.  Cette figure décrit la 

position initiale du piston pour les quatre types d’injection.  

Le but de ce paragraphe est de valider le modèle dans le cas où l’injection n’est pas 

stationnaire et où les conditions dans la chambre de combustion varient. Pour cela les 

résultats pour trois types de phasage injection seront étudiés : 

a) Cas d’une injection Pre ou Pilote : L’injection débutera à -20°vil aPMH, dans ce cas 
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la densité ainsi que la température augmenteront tout au long de l’injection, 

b) Cas d’une injection Principale ou Main : L’injection débutera à -5°vil aPMH, dans 

ce cas la densité ainsi que la température seront sensiblement constantes tout au 

long de l’injection, 

c) Cas d’une After injection : L’injection débutera à +10°vil aPMH, dans ce cas la den-

sité ainsi que la température diminueront tout au long de l’injection, 

Pour ces trois types d’injections l’évolution de la longueur liquide sera donc totalement 

différente. La matrice d’essais comprend de plus une variation de la pression d’injection de 

600 à 1500 bars, ainsi qu’une variation de la pression d’admission de 0,6 à 1 bar. Toutes les 

mesures sont effectuées à iso masse injectée (15mgc de n-heptane). Les paramètres du 

modèle de Jet,aéroC  et ThetaC , prennent les valeurs qui ont été déterminées dans le paragraphe 

3.3.2.4.  

 

Figure 3-29 : En haut : Exemple de visualisation par diffusion de Mie pour une injection à -5°vil 

aPMH à 1200 bars de pression rail et 0,6 bar de pression collecteur. (aSOI : après début 

d’injection), En bas : Images binarisées correspondantx au résultats obtenus par diffusion de Mie. 

La Figure 3-29 donne un exemple de résultat obtenu avec la caméra haute vitesse pour un 
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trou de l’injecteur. La température ambiante dans ce cas est proche de 770K et la densité 

avoisine 8 kg/m3. Les images en haut sont les images moyennes obtenues par diffusion de 

Mie et les images en bas sont les images traitées qui correspondent à la partie liquide du jet.  

 

Figure 3-30 : Longueur liquide simulée et expérimentale en fonction du temps après le début de 

l’injection (aSOI) pour trois types de phasage : Rouge = -20°vil aPMH, Bleu = -5°vil aPMH et Vert 

= +10°vil aPMH, dans le cas d’une pression d’admission de 0,6bar et une pression rail de 900 bars. 

La courbe noire représente la vitesse au nez de l’injecteur, les ronds représentent les valeurs 

mesurées expérimentalement et les traits pleins représentent les valeurs simulées. 

La Figure 3-30 donne la pénétration liquide simulée et mesurée pour les trois types 

d’injections décrites préalablement. Pour chacun de ces cas les conditions ambiantes 

initiales sont différentes et leur évolution ne sera pas identique.  

� Dans le cas d’une injection Pilote (Rouge : -20°vil aPMH), la densité ainsi que la 

température sont de plus en plus élevées se qui signifie que la longueur liquide doit 

augmenter rapidement jusqu'à établissement puis diminuer tout au long de 

l’injection [104]. 

� Dans le cas d’une injection principale (Bleu : -5°vil aPMH), l’évolution des condi-

tions ambiantes est faible mais celles-ci sont très élevées au moment de l’injection. 

Dans ces conditions la longueur liquide doit être la plus faible et très peu varier. 
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� Dans le cas d’une injection After (Vert : +10°vil aPMH), les conditions ambiantes 

sont élevées mais celles-ci se dégradent ce qui implique une augmentation de la lon-

gueur liquide tout au long de l’injection. 

Ces différentes constatations se vérifient sur la Figure 3-30 pour les valeurs mesurées de 

longueur liquide. Comme le montre cette figure le modèle donne des valeurs de pénétration 

liquide en accord avec les mesures et les évolutions sont également bien respectées. Dans le 

cas d’une injection Pilote (rouge) la longueur liquide est maximum très peu de temps après 

le début de l’injection, cette longueur liquide est quelque peu surestimée par le modèle mais 

celui-ci est par la suite en accord avec les données expérimentales. Dans le cas de 

l’injection principale (bleu) la longueur liquide maximum est obtenue 1,5 ms après le début 

de l’injection et est relativement constante, le modèle permet de correctement retranscrire 

cette évolution. Pour l’After injection, la longueur liquide maximale est obtenue juste avant 

la fin de l’injection aussi bien pour les résultats mesurés que simulés. 

Les Figure 3-31 a), b) et c) donnent l’évolution de la pénétration liquide en fonction du 

temps pour les trois types d’injections et pour trois valeurs de la pression d’admission. La 

variation de pression d’admission permet d’obtenir des conditions ambiantes initiales 

différentes et donc des pénétrations liquides maximum différentes. Comme le montrent ces 

différentes figures le modèle permet bien de reproduire l’évolution de la longueur liquide 

au cours du temps. La valeur absolue de la pénétration liquide maximum n’est pas toujours 

correctement reproduite, cependant le modèle permet de donner un ordre de grandeur 

réaliste de celle-ci pour un jeu de paramètre fixé. Les différentes dynamiques sont quant à 

elles très bien reproduites. Tous ces résultats sont obtenus pour le jeu de paramètres décrit 

dans le paragraphe 3.3.2.4. Une meilleure prédiction des grandeurs absolues pourra être 

obtenue à l’aide de la calibration d’un nouveau jeu de paramètre, en particulierThetaC  (Eq. 

2.31) qui varie en fonction de la géométrie de l’injecteur. 

Le modèle de Jet dans des conditions moteur inerte a donc été en partie validé au travers de 

la pénétration liquide maximum. Afin de comparer les résultats de simulation du modèle 

complet aux données relevées sur banc moteur, les différents modèles empiriques pour les 

grandeurs thermodynamiques vont être exprimées soit pour le carburant Diesel lorsque 

ceux-ci sont disponibles, soit pour un carburant proche du Diesel commercial : le n-
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Dodécane. 

a) 

 

b) 

 

c) 

 

Figure 3-31 : Evolution de la longueur liquide en fonction du temps après le début de l’injection 

(aSOI) pour trois valeurs de pression d’admissions. a) injection Pilote (-20°vil aPMH), b) Injection 

principale (-5°vil aPMH), c) injection After (+10°vil aPMH). La vitesse simulée au nez de 

l’injecteur est reproduite (courbe noire) pour le cas d’une injection à 900 bars, les ronds 
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représentent les valeurs mesurées expérimentalement et les traits pleins représentent les valeurs 

simulées 

3.4.1.2 Résultats du modèle quasi-dimensionnel complet  

Ce paragraphe va permettre de donner un premier aperçu des résultats du modèle complet 

dans le cas moteur. La première séquence s’attardera sur une étude de l’impact des entrées 

de la simulation qui sont principalement les différentes discrétisations ainsi que les 

paramètres à identifier. La seconde séquence présentera des résultats pour deux essais 

moteurs déjà utilisés dans le chapitre 2.3 relatif à la calibration et la validation du modèle 

0D. 

3.4.1.2.1  Etude paramétrique 

Afin de quantifier l’impact des discrétisations spatiales qui sont à définir avant chaque 

simulation, nous avons réalisé une variation paramétrique de la discrétisation axiale ainsi 

que radiale. L’essai moteur utilisé pour cette variation paramétrique est un essai à 10 bars 

de PME, 4450 tr/min, sans EGR et une masse injectée en Main de 25 mg/c à -13°vil aPMH. 

Cette étude paramétrique a été réalisée aussi pour minimiser le nombre de zones nécessaires 

à l’obtention de résultats indépendants des discrétisations radiale et axiale. Et ceci dans un 

souci de minimisation des temps de calcul. Il faut remarquer que pour tous les résultats 

présentés précédemment les différentes discrétisation étaient de : 200 zones radiales 

et [ ]45dx e m−= . 

Comme le montre la Figure 3-32 a) la discrétisation radiale va largement impacter les 

résultats du modèle de spray ainsi que le déroulement de la combustion. A partir d’une 

certaine valeur de la discrétisation les résultats tendent vers le même ordre de grandeur 

(courbes noire et verte). De plus il peut être remarqué que la discrétisation radiale 

n’impacte pas le délai d’auto inflammation, mis à part pour les cas extrêmes (courbe bleue). 

Nous choisirons donc dans la suite de cette étude de discrétiser radialement le spray avec 

un peigne de 120 valeurs pour chaque profil de variable conservée ou transportée. 

La Figure 3-32 b) donne les résultats de la variation de discrétisation axiale. Une tendance 
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asymptotique des résultats est rapidement obtenue pour une valeur de discrétisation axiale 

inférieure à 1cm (courbe verte dx=1e-2 [m]). Il peut de plus être remarqué que la 

discrétisation axiale n’impacte pas de façon significative le délai d’auto inflammation. Afin 

d’obtenir un nombre de zones conséquent, dans un souci de qualité des résultats, dans le 

domaine considéré (moitié de l’alésage du moteur), une discrétisation de 1mm a été choisie 

pour le reste de l’étude (courbe rouge).         

a) 

 

b) 

 

Figure 3-32 : a) les pressions cylindre en fonction de l’angle vilebrequin pour différents valeur de 

la discrétisation radiale dr b) les pressions cylindre en fonction de l’angle vilebrequin pour 

différentes valeurs de la discrétisation axiale dx. L’essai utilisé est un essai à 10 bars de PME et 

4450 tr/min, sans EGR, une masse injectée en Main de 25mgc à -13°vil aPMH.  

La Figure 3-32 a) et b), montre que la géométrie des zones de contrôle va avoir un impact 

significatif sur les résultats de combustion. Cette étude a permis d’optimiser les différentes 

discrétisations et ainsi diminuer les temps de calcul. 

La Figure 3-33 a) et b) donne les résultats obtenus après variation des principaux 

paramètres de calibration du modèle. 

La Figure 3-33 a) montre que le paramètre lié à la géométrie du jet permettant d’obtenir la 

valeur de l’angle aéro (Eq. 2.31), impacte fortement le déroulement de la combustion. Plus 

la valeur de ThetaC est élevée, plus l’angle est grand et donc plus les volumes des zones de 

réaction sont importants. Cette dernière constatation se traduit par une augmentation de la 

quantité de gaz entrainée dans chaque zone de réaction. La probabilité que les conditions 
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thermodynamiques soient favorables à la combustion sera donc augmentée et le dégagement 

d’énergie sera plus intense. Ce paramètre est donc un des paramètres principaux permettant 

l’identification et la calibration du modèle de chambre de combustion. Les bornes de ce 

paramètre seront simplement définies afin de rester dans des valeurs d’angles de jet 

réalistes.  

a) 

 

b) 

 

Figure 3-33 : a) les pressions cylindre en fonction de l’angle vilebrequin pour différents valeur du 

paramètre lié à la géométrie du jet CTheta. b) les pressions cylindre en fonction de l’angle 

vilebrequin pour différents valeur du paramètre lié au dégagement d’énergie induit par le micro 

mélange BMel. L’essai utilisé est un essai à 10 bars et 4450 tr/min sans EGR une masse injectée en 

Main de 25mgc à -13°vil aPMH. 

La Figure 3-33 b) montre que le paramètre lié au taux de réaction produit par le micro 

mélange (Eq. 3.77) impacte peu la combustion. Ce paramètre devrait pourtant être l’un des 

paramètres les plus influents du modèle de combustion. Le fait que celui-ci impacte très 

peu la combustion montre que l’une des grandeurs dans les volumes de réaction est mal 

décrite. Notre réflexion se porte naturellement sur le temps caractéristique de micro 

mélange et donc sur la densité d’énergie cinétique turbulente et le taux de dissipation 

associé (Eq. 3.78). Ce temps caractéristique est déterminé pour le volume de spray total et 

non pour chaque volume de contrôle. Il ne permet donc pas de quantifier correctement le 

micro mélange pour chaque zone de réaction. Un travail sur cette grandeur sera donc 

nécessaire en vue de l’amélioration du modèle de combustion 1D présenté dans ce chapitre. 

Une écriture mono dimensionnelle pour les grandeurs de la turbulence s’avère donc 
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nécessaire en vue de décrire correctement le phénomène de micro mélange dans chaque 

volume de contrôle. 

Aucun des paramètres étudiés ici n’impacte le délai d’auto inflammation, celui-ci sera 

entièrement dépendant des résultats donnés par la tabulation. Au vu de la Figure 3-17 b) les 

délais d’auto inflammation devraient être correctement prédits pour toute la plage de 

fonctionnement moteur. Cette dernière remarque est vérifiée si les corrélations empiriques 

pour les grandeurs thermodynamiques liées au carburant Diesel sont connues et valides sur 

toute la plage de température et de pression rencontrées dans un moteur. Une discussion 

sera effectuée sur les résultats d’auto inflammation pour deux cas moteurs présentés dans la 

séquence suivante.     

Ce paragraphe à permis de définir les différentes discrétisations utilisées par la suite. Il a 

aussi permis d’observer l’impact des paramètres du modèle qui seront à calibrer en vue 

d’une étude sur toute la plage de fonctionnement d’un moteur.  

3.4.1.2.2 Premiers résultats dans le cas d’essais moteur réels 

Pour les différents résultats présentés par la suite aucun travail de calibration n’a été 

entrepris. Les résultats sont donnés pour les valeurs suivantes des paramètres : 

0,38ThetaC = , 2,1aéroC = , 6,15MelB = et pour des discrétisations définies dans la séquence 

précédente. Les résultats présentés seront comparés aux résultats obtenus 

expérimentalement sur le moteur réel ainsi qu’aux résultats obtenus à l’aide du modèle 0D 

décrit dans le chapitre Chapitre 2. Le modèle 0D a été identifié et calibré, les discussions ne 

porteront donc pas sur la capacité du modèle 1D à fidèlement reproduire les résultats 

expérimentaux mais sur son aptitude à capter les différents phénomènes.    

La Figure 3-34 présente les résultats obtenus pour l’essai déjà utilisé dans le paragraphe 

précédent. La Figure 3-34 a) montre que sans phase de calibration le modèle n’est pas apte 

à reproduire exactement la trace de pression cylindre. Le principal écart vient de la sur 

estimation du délai d’auto inflammation. Cette dernière remarque est clairement visible sur 

la Figure 3-34 b), relative au dégagement d’énergie apparent. Cet écart peut être dû à : 

� Une mauvaise interprétation des tables de cinétique chimique, 
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� Une erreur dans les données expérimentales utilisées pour l’initialisation de la simu-

lation. 

a) b) 

  

Figure 3-34 : a) et b) les pressions cylindre et les dégagements d’énergie apparents expérimentaux 

et simulés pour les modèle 0D et 1D en fonction de l’angle vilebrequin pour un essai à 10 bars et 

4450 tr/min, sans EGR, une masse injectée en Main de 25mgc à -13°vil aPMH. 

Etant donné les résultats obtenus par le modèle dans le cas d’une bombe à volume constant 

(Figure 3-17 b)) et à l’aide des résultats donnés par la tabulation en comparaison avec les 

schémas cinétiques complexes (chapitre 2.2.7.2.3.3), la première voie d’explication pour 

cet écart semble fausse. Le modèle semble capable de très bien reproduire les délais d’auto 

inflammation dans les cas où la température et la pression sont élevées, ce qui est le cas ici. 

Nous avons relevé dans le chapitre 2.3 que pour certains essais, particulièrement les essais 

avec un régime élevé, les phasages injection ne correspondaient pas aux traces de 

dégagement d’énergie associés. Pour ce type d’essais la combustion débute avant la 

consigne d’injection. Ceci pourrait donc expliquer les écarts sur le délai d’auto 

inflammation qui sont dus à un décalage sur la consigne d’injection.  

Sur les résultats du modèle 1D présentés Figure 3-34 b), il est possible de clairement 

distinguer les différentes phases de la combustion. Une fois le délai d’auto inflammation 

atteint, la première phase de la combustion présente un dégagement d’énergie violent et 
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bref (courbe bleu : premier pic). Quasi simultanément la phase de diffusion débute. Si le 

délai d’auto inflammation était correctement simulé, il est possible de présumer que les 

proportions entre prémélange et diffusion seraient bien respectées. La surestimation du pic 

de prémélange pour le résultat de simulation 1D s’explique par la surestimation du délai 

d’auto inflammation : plus le délai sera faible moins la phase de prémélange sera intense. 

Une fois le modèle calibré sur un certain nombre d’essais, celui-ci devrait permettre de 

quantifier la proportion de carburant consommé par chaque phase de la combustion.    

La Figure 3-35 présente des résultats du modèle 1D obtenus pour un essai utilisé dans le 

cadre de la calibration du modèle 0D. Cet essai est intéressant car une stratégie à trois 

injections est utilisée. Ici elle sert clairement à réduire la phase de prémélange associée à la 

combustion de l’injection principale. C’est un essai à 10 bars de PME avec un régime de 

1250 tr/min, sans EGR, une masse injectée en Pilote de 2,2mgc à -28°vil aPMH, une masse 

injectée en Pre de 1mgc à -17°vil aPMH et une masse injectée en Main de 20mgc à 0°vil 

aPMH. Sur la Figure 3-35 les résultats expérimentaux ainsi que ceux issus du modèle 0D 

sont présentés en plus des résultats de simulation 1D. 

Au regard des Figure 3-35 b) et Figure 3-36 b), il peut d’ores et déjà être affirmé que le 

délai d’auto inflammation pour l’injection principale ne pourra être correctement modélisé. 

En effet, même si celui-ci se trouve être très faible, la combustion associée à l’injection 

Main (courbe noire) débute quelques millisecondes avant la consigne d’injection (courbes 

vertes pointillées). La consigne d’injection, qui est une donnée d’entrée de la simulation, 

semble donc erronée. C’est cette problématique qui a déjà été présumée pour l’essai 

précédent.  

Les résultats du modèle 0D montrent que celui-ci surestime la phase de prémélange 

permettant ainsi de corriger en partie l’erreur induitze par la mauvaise consigne d’injection. 

Il est intéressant de noter que si cette erreur est vérifiée et répétée pour tous les essais, le 

modèle 0D permet de l’absorber suite à la phase d’apprentissage. Dans le modèle 1D le 

délai d’auto inflammation et la phase de prémélange ne nécessitent aucune phase de 

calibration (paragraphe 3.4.1.2.1). Cela explique qu’il ne sera pas capable de prendre en 

compte cette erreur mais permettra de la révéler en fonction de la confiance accordée aux 

résultats de simulation.   
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La Figure 3-35 et Figure 3-36 a) montrent que le modèle 1D sous estime le délai d’auto 

inflammation pour l’injection Pre. Cette seconde injection (courbe cyan pointillée) entraine 

un emballement de la réaction alors que celle-ci débutait tout juste (Figure 3-36 a) : petit 

pic juste avant la consigne d’injection). Nous recensons ci-dessous quelques voies 

d’explication possibles à ce phénomène : 

� Le modèle n’a pas été calibré, ce qui peut expliquer les écarts entre la simulation et 

les résultats expérimentaux, 

� Comme souligné dans le paragraphe 3.3.4.4, le modèle a tendance à sous estimer les 

délais d’auto inflammation dans le cas de conditions thermodynamiques dégradées 

(Figure 3-17), 

� La définition Eulérienne du modèle implique que les stratégies d’injections multi-

ples seront prises en compte de façon totalement implicite avec l’application d’un 

débit variable au nez de l’injecteur. Cette propriété du modèle peut être, dans cer-

tains cas, problématique car avec cette définition toutes les injections vont totale-

ment interagir entre elles. Il n’y aura pas comme dans le modèle 0D de répartition 

de débit entre les différents volumes de réaction. Dans le cas présent l’injection i+1 

interagit uniquement avec l’injection i et les gaz ambiants. Si cette interaction est 

surestimée, cela peut expliquer l’emballement de la réaction suite à l’apport rapide 

de carburant dans les zones, suite à une nouvelle injection.   

Au regard de la Figure 3-35 b) et plus particulièrement la Figure 3-36 b), l’allure du 

dégagement d’énergie pour la combustion principale semble pouvoir être bien reproduite. 

La courbe noire (résultats expérimentaux) montre que la phase de prémélange est très faible 

et quasiment confondue avec la phase de diffusion. Celle-ci est cependant reproduite 

quasiment à l’identique dans le cas de la modélisation 1D. On s’aperçoit sur cette figure 

que le dégagement d’énergie en prémélange est largement surestimé par le modèle 0D. Il 

faut noter aussi que les délais d’auto inflammation pour les deux modèles sont identiques. 

Dans le cas de la modélisation 1D, pour la phase de diffusion une amélioration et une 

calibration du modèle de taux de réaction lié au micro mélange s’avère nécessaire. 
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a) b) 

  

Figure 3-35 : a) et b) les pressions cylindre et les dégagements d’énergie apparents expérimentaux 

et simulés pour les modèles 0D et 1D en fonction de l’angle vilebrequin pour un essai à 10 bars de 

PME et 1250 tr/min, sans EGR, une masse injectée en Pilote de 2,2mgc à -28°vil aPMH, une masse 

injectée en Pre de 1mgc à -17°vil aPMH et une masse injectée en Main de 20mgc à 0°vil aPMH. 

a) b) 

  

Figure 3-36 : Dégagements d’énergie apparents expérimentaux et simulés pour les modèles 0D et 

1D en fonction de l’angle vilebrequin pour l’essai représenté sur la Figure 3-35. a) les dégagements 

d’énergie apparents juste après la consigne d’injection Pre, et b) les dégagements d’énergie 

apparents juste après la consigne d’injection principale. 
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En conclusion, l’approche 1D décrite ici va nécessiter une phase de calibration pour 

correctement reproduire le déroulement de la combustion pour toute la plage de 

fonctionnement moteur.  

Nous allons maintenant conclure sur ce modèle et ouvrir des voies d’amélioration. 

3.5 Conclusion et perspectives 

Une nouvelle approche a été décrite dans ce chapitre. Le niveau de description des 

phénomènes physiques pris en compte par le modèle proposé ici est bien supérieur à celui 

décrit lors du chapitre précédent. Cela se traduit par un nombre très faible de paramètres à 

identifier et calibrer pour obtenir une représentation exacte des phénomènes régissant le 

déroulement de la combustion Diesel. 

Ce modèle permet une prédiction des grandeurs du jet, telles que la longueur d’accroche de 

flamme ou encore la pénétration liquide, de façon très intéressante et à l’aide uniquement 

d’un essai de calibration. Lorsque le modèle de jet et principalement les paramètres liés à la 

géométrie de celui-ci, ont été identifiés et calibrés, le modèle de jet brûlant permet de très 

bien reproduire les délais d’auto inflammation. 

Malgré les premiers résultats très encourageants obtenus sur des essais moteurs réels, ce 

modèle va nécessiter d’être enrichi. Les principales voies d’amélioration repérées dans 

cette étude sont : 

� Une meilleure description des grandeurs locales liées à la turbulence et en particu-

lier la description plus fine d’un temps caractéristique de micro mélange dans les 

zones de réactions. Cette évolution du modèle permettra de modéliser la phase de 

diffusion de façon beaucoup plus précise. Elle permettrait aussi une amélioration 

des résultats en terme de longueur d’accroche de flamme. 

� Une amélioration de la prise en compte de la multi injection, par une prise en 

compte de la déformation des zones de réaction induite par l’aérodynamique. 
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� Une amélioration de la prise en compte de l’influence de la géométrie et en particu-

lier de la géométrie du bol. Cette évolution pourrait rapidement être effectuée en va-

lidant et en intégrant le modèle empirique exposé paragraphe 3.3.5.2. 

Lorsque ces évolutions du modèle auront été effectuées alors une extension du modèle vers 

des combustions particulières telles que les combustions HCCI pourra être envisagée. 

Celle-ci pourra être effectuée très simplement en permettant à la zone correspondant aux 

gaz ambiants de devenir une zone réactive.  
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Chapitre 4 
Conclusion Générale 
Le présent travail de recherche a été guidé par un objectif d’amélioration de  la prédictivité 

des modèles 0D/1D de la combustion Diesel conventionnelle en gardant comme contrainte 

des temps de calcul raisonnables. La prédictivité est l’axe majeur d’amélioration des 

modèles en vue d’une utilisation dans les processus de mise au point des moteur à 

combustion interne.   

Dans cette étude deux typologies de modèle ont été étudiées et développées : 

� Un modèle 0D orienté simulation système qui tend à décrire par une approche 

physique l’ensemble des phénomènes intervenants lors de la combustion Diesel, lui 

conférant ainsi un niveau de prédictivité conséquent.  

� Un modèle 1D ou quasi-dimensionnel permettant une description fine des 

phénomènes liés aux jets Diesel brûlants dans des conditions moteur.    

Chacun de ces modèles a un intérêt et une utilisation qui lui est propre : 

� Le modèle 0D a pour but d’être intégré à un simulateur de groupe motopropulseur 

complet.  

� Le modèle 1D a été développé afin de répondre à des problématiques soulevées par 

le modèle 0D, mais aussi afin d’anticiper les besoins futurs en modélisation. Une 

des utilisations futures de ce modèle pourrait être la caractérisation des phénomènes 

physiques prépondérants lors de la transition entre les combustions conventionnelles 

et les combustions particulières telles que les combustions HCCI ou PCCI.     

Une synthèse rapide de chacun de ces modèles est effectuée ci après en s’attardant sur les 

perspectives d’évolution de chacun d’entre eux.  

Un nouveau modèle de combustion 0D : 
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Le modèle proposé dans cette étude permet de tenir compte des phénomènes physiques tels 

que la vaporisation, l’injection, la turbulence ainsi que de l’impact de la chimie sur les 

dégagements d’énergie. Le niveau de détail de celui-ci lui confère un temps de calcul 

raisonnable avec un niveau de prédictivité relativement bon. Les principales avancées 

concernent : 

Le sous modèle de combustion de prémélange qui permet de tenir compte finement de 

l’impact de la température, de la dilution ainsi que de la richesse sur le dégagement 

d’énergie, 

La prise en compte de l’effet de la multi injection sur la combustion au travers d’un modèle 

de répartition de masse entre les zones de réaction. De plus, l’interaction entre les zones de 

réaction peut tenir compte de phénomènes aérodynamiques tels que le Swirl, 

La prise en compte de la multi injection sur l’évolution de la distribution de richesse dans 

les zones de réaction qui permet de reproduire qualitativement les avantages majeurs de ce 

type de stratégie sur la combustion.  

Ce modèle permet de correctement reproduire les grandeurs liées à la combustion pour 

toute la plage de fonctionnement d’un moteur avec un nombre très réduit d’essais utilisés 

pour l’identification et la calibration des paramètres. De plus, le nombre restreint de 

paramètres à recaler permet une prise en main aisée de celui-ci dans le cas d’une utilisation 

pour un moteur différent.   

Cette description zéro dimensionnelle de la combustion Diesel atteint laisse cependant 

entrevoir certaines limitations : 

a) La mauvaise estimation de certaines grandeurs liées aux phénomènes chimiques,  

Cette problématique apparait dans le chapitre relatif à la calibration et aux résultats 

(paragraphe 2.3). Celle-ci porte sur la sous-estimation du délai d’auto inflammation et sur 

la surestimation du taux de réaction. Ce point a en partie été résolu dans le chapitre relatif à 

la modélisation quasi dimensionnelle d’un jet brûlant. Dans ce chapitre (Chapitre 3) nous 

avons montré qu’une description plus fine des conditions thermodynamiques dans la zone 
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de réaction permettait une très bonne prédiction des délais d’auto inflammation. De plus, 

l’approche n-zones a permis une discrétisation de la variable d’avancement dans le volume 

total du jet à la différence de l’approche 0D qui considère une valeur de cette variable 

homogène dans toute la zone occupée par le spray.  

Ces deux dernières remarques ainsi que le travail de validation des tables dans le cas d’un 

réacteur homogène permettent d’avancer deux axes d’amélioration du modèle en vue d’une 

meilleure prédiction du délai d’auto inflammation et du taux de réaction : 

� Modéliser une distribution en température à l’aide d’une approche par PDF. Dans 

l’état actuel du modèle celle-ci n’est prise en compte qu’au travers de la distribution 

en richesse. 

� Ne pas considérer une variable d’avancement homogène dans la zone de réaction et 

modéliser une stratification de celle-ci en lien avec les distributions en richesse et 

en température. 

b) La mauvaise estimation des grandeurs locales dans le jet, 

Afin de répondre à cette seconde problématique, une seconde voie d’amélioration de ce 

modèle 0D peut venir d’un travail de réduction du modèle de combustion quasi-

dimensionnel développé dans le chapitre 3. Cette démarche de réduction permettra : 

� Une meilleure estimation des grandeurs caractéristiques du jet, principalement pour 

les conditions transitoires type SOI (Start Of Injection) ou EOI (End Of Injection). 

� Une estimation plus fine de la dynamique du phénomène d’entrainement de gaz dans 

la zone de réaction et en particulier la caractérisation de la « vague d’entrainement » 

dans une approche 0D. 

c) Le sous modèle de répartition des masses entre les phases de la combustion, 

Le problème soulevé par le sous modèle de répartition de la masse de carburant vapeur 

entre les phases de combustion de prémélange et de diffusion est un axe d’amélioration de 

l’approche 0D. Ce modèle est le modèle le plus éloigné de la phénoménologie. C’est un 
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modèle mathématique qui induit généralement un certain nombre d’erreurs principalement 

une surestimation du dégagement d’énergie en phase prémélangée. Toujours en s’inspirant 

des travaux réalisés sur la modélisation quasi-dimensionnelle un axe majeur d’amélioration 

peut être suggéré : 

� Le développement d’une approche s’inspirant de l’écriture d’un taux de réaction 

local lié à la chimie et un taux de réaction local lié au micro mélange avec une 

transition continue entre les deux modes (paragraphe 3.2.3) pourra être envisagé en 

0D. Ce modèle découlant d’une réduction d’une approche EBU-Arrhenius 

permettrait de supprimer le sous modèle de diffusion décrit par Barba [61] utilisé 

dans la description 0D. Il permettrait de plus de réduire le nombre de paramètres à 

identifier et à calibrer. 

Une approche quasi-dimensionnelle innovante : 

La présente étude a permis la description d’un nouveau modèle de combustion Diesel 1D ou 

quasi-dimensionnel. Cette approche permet de donner des résultats très intéressants dans le 

cas d’un jet brûlant dans une enceinte à volume constant. Ce modèle permet une prédiction 

des grandeurs du jet telles que la longueur d’accroche de flamme ou encore la pénétration 

liquide de façon très pertinente pour une large gamme de conditions ambiantes et à l’aide 

uniquement d’un essai utilisé pour l’identification et la calibration des paramètres. En effet, 

lorsque le modèle de jet et principalement les paramètres liés à la géométrie de celui-ci, ont 

été identifiés et calibrés, le modèle de jet brûlant permet de très bien reproduire les délais 

d’auto inflammation. Les principales avancées de cette approche sont : 

La prise en compte des phénomènes transitoires sur les grandeurs caractéristiques du spray 

et donc leur impact sur le déroulement de la combustion, 

Une première description des interactions spray / paroi, avec en particulier un sous modèle 

permettant d’estimer le mouillage parois pour tout type d’injection et pout toutes les 

conditions ambiantes, 

Une description fine des phénomènes physiques au travers de la résolution des équations de 

conservation qui permet d’augmenter considérablement la prédictivité du modèle et donc de 



Chapitre 4 
Conclusion Générale 

  307 

réduire de façon drastique le nombre de paramètres à identifier, 

L’utilisation d’une approche originale pour le calcul du taux de réaction du carburant. Ce 

dernier est une combinaison d’un taux de réaction lié à la chimie, déduit d’une approche 

utilisant la tabulation des schémas cinétiques complexes, avec un taux de réaction lié au 

micro mélange, déduit d’une approche de type EBU. 

Ce modèle va cependant nécessiter un certain nombre de développements avant de pouvoir 

obtenir les mêmes niveaux de prédictivité pour son utilisation dans le cas d’une combustion 

dans une chambre de combustion Diesel. Les différents axes d’amélioration sont : 

� Un travail portant sur la modélisation des grandeurs de la turbulence dans une 

approche monodimensionnelle devra être envisagé. Ceci afin de mieux décrire le 

taux de réaction local lié au micro mélange, 

� Une introduction des mécanismes réactionnels dans la zone de gaz ambiants en vue 

d’étendre le modèle complet aux combustions homogènes. Les réactions devront 

pouvoir avoir lieu aussi dans la zone des gaz ambiants, jusqu'à présent considérée 

neutre, 

� Une meilleure description de l’impact vapeur/parois devra être envisagée en 

s’inspirant du modèle empirique proposé dans le paragraphe 3.2.5.2.1. Ceci dans le 

but de prendre en compte la géométrie de la chambre et plus particulièrement du bol 

sur le déroulement de la combustion,  

� Une proposition de prise en compte de l’aérodynamique interne, principalement le 

mouvement de Swirl, sur la géométrie des volumes de contrôle. Ceci permettra de 

mieux décrire le déroulement de la combustion dans le cas de stratégie à injection 

multiples, 

� Un travail numérique permettant de réduire les temps de calcul devra être envisagé. 

Ce travail permettra une utilisation de ce modèle dans des algorithmes 

d’optimisation en vue de calibrer automatiquement les paramètres du modèle sur des 

essais réels. 
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Lorsque toutes ces évolutions auront été étudiées et implémentées, le modèle complet 

ouvrira de nouvelles perspectives, car : 

� Le nombre très restreint de paramètres à identifier et à calibrer lui confère un 

intérêt particulier dans le cadre d’études moteur dans les projets amont lors 

desquels le nombre d’essais est très réduit. Après identification et calibration sur 

un nombre très faible d’essais, ce modèle devrait être capable de venir compléter 

les bases de données nécessaires à la calibration et validation des modèles 0D, 

� Ce modèle devrait permettre de modéliser une transition entre les combustions 

conventionnelles et HCCI. Une phase de réduction de ce modèle, en se 

concentrant sur les phénomènes prépondérants, permettra d’obtenir un modèle 

réduit. Ce nouveau modèle 0D pourra alors être utilisé pour le développement de 

stratégies de contrôle innovantes en vue d’une utilisation des combustions 

homogènes. 

A terme, avec l’augmentation des puissances de calcul, ce modèle 1D pourra être utilisé 

sans phase de réduction dans un simulateur complet. Cela permettra d’obtenir un outil de 

pré-mise au point des moteurs Diesel très en amont dans les processus de développement. 

Cette dernière remarque est cependant soumise à l’évolution des modèles 

phénoménologiques d’émissions polluantes qui sont à l’heure actuelle très insuffisants en 

termes de prédictivité.  
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Annexe 1. Modèle thermodynamique de 
chambre de combustion 
Cette annexe expose le point de vue thermodynamique du système gaz présent dans la 

chambre de combustion pour différents niveaux de complexité. Le niveau de complexité est 

principalement lié à la discrétisation de la chambre en différents sous systèmes 

thermodynamiques ouvert qui sont caractérisées par leur masse, leur composition, leur 

température ou encore leur volume. La première hypothèse va porter sur l’uniformité de la 

pression dans la chambre. Dans le cas d’une approche multi zones, cette hypothèse introduit 

une première contrainte algébrique dans notre système en imposant une pression égale entre 

toutes les zones. Les différents systèmes d’équations thermodynamiques à résoudre seront 

présentés dans le paragraphe qui suit. Le modèle le plus simple, une zone, utilise 

l’hypothèse d’un mélange parfait et instantané de gaz parfait, la chambre est donc 

considérée homogène à chaque instant. Le modèle multi zones va lui discrétiser la chambre 

en un nombre de zone prédéterminé et les grandeurs moyennes dans la chambre seront 

déduites des différentes valeurs de température, volume, masse et composition dans chaque 

zone.  

Ces différents modèles thermodynamiques incluent des sous modèles afin de décrire les 

phénomènes physiques liés à la combustion Diesel. Le phénomène induit par la combustion 

se traduit au niveau thermodynamique de plusieurs façons. Selon le modèle 

thermodynamique choisit la combustion se traduira : 

� soit par une évolution de la fraction de gaz brûlé,  

� soit par un débit massique entre les gaz frais et les gaz brûlés,  

� soit par une évolution de la composition dans la zone dans laquelle la combustion à 

lieu. 
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Modélisation Thermodynamique de la Chambre de 
combustion 

Les sous paragraphes suivants vont décrire les équations utilisées dans les différents cas en 

fonction du choix de la discrétisation du système gaz dans la chambre de combustion. De 

plus, les différentes équations proposées seront écrites pour un système ouvert.  

Modèle thermodynamique 1 zone 

Pour cette première approche le système considéré est la masse de gaz présente dans le 

volume cylindre à chaque instant. Cette approche suppose que le système gaz est homogène 

ce qui conduit donc à une température et une pression des gaz uniformes.  

Afin d’identifier les différents termes sources intervenant dans l’analyse thermodynamique 

de la chambre de combustion, un bilan énergétique pour le système gaz doit être fait. 

Comme le résume la Figure 4-1, le mélange de gaz dans le cylindre échange avec le milieu 

extérieur au travers des transferts thermique aux parois paroisQδ , du travail qu’exerce le 

piston sur le systèmeWδ , et la variation d’enthalpie induite par les différents mécanismes 

de transfert de masse tel que l’injection de carburant liquide : ( ), ,.carb l carb l inj
h dm , les fuites 

aux segments ou Blow-by : ( ).i i fuites
h dm∑ , et les transferts de masse aux soupapes. Ces 

derniers prennent en compte les différents phénomènes de balayage ou de back-flow : 

( ).j j adm
h dm∑ et( ).j j ech

h dm∑ . Ces quatre derniers termes seront regroupés dans un terme 

générique( ).j jh dm∑ . 
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Figure 4-1 : Bilan énergétique pour le système « mélange de gaz » dans le cylindre. 

En négligeant l’énergie potentielle et l’énergie cinétique, le premier principe de la 

thermodynamique appliqué à ce système permet donc d’écrire :  

 .p j jdU W Q h dmδ δ= + +∑  Eq. 4.1 

Avec dU  la variation d’énergie interne. Chacun des quatre termes de l’équation (Eq. 4.1) 

va maintenant être décrit.  

L’énergie interne d’un mélange de gaz peut être calculée à partir des énergies internes de 

chaque espèce constituant le mélange : 

 . .k k k kU m u m Y u= =∑ ∑  Eq. 4.2 

Avec km , kY  et ku  respectivement la masse, la fraction massique et l’énergie interne par 

unité de masse de l’espèce k. 

A l’aide de la première loi de Joule et sachant que l’énergie interne massique et la capacité 

calorifique à volume constant peuvent être estimées à partir des formules : 

 .k ku Y u=∑  Et ,.v k v kc Y c=∑  Eq. 4.3 

La variation d’énergie interne peut s’écrire : 
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 . . . .k k vdU u dm m dY u m c dT= + +∑  Eq. 4.4 

Avec, 

� . .vm c dT, le terme correspondant à la variation d’énergie induit par l’évolution de 

température, 

� .u dm, le terme représentant la variation d’énergie dûe à l’ajout ou au retrait de 

masse dans la zone,  

� .k km dY u∑ , le terme lié à la variation d’énergie induite par l’évolution de la com-

position du mélange. Cette évolution de composition peut être la conséquence de 

l’injection de carburant liquide puis sa transformation en carburant vapeur, mais elle 

est surtout la conséquence de la combustion qui va venir transformer l’état du mé-

lange considéré.  

Les différentes grandeurs thermodynamiques liées aux espèces, énergie interne 

spécifique ku , l’enthalpie spécifiquekh , ainsi que la capacité calorifique à volume 

constant ,v kc , sont déduites des modèles polynomiaux en température disponible dans la 

librairie CHEMKIN II [20] et issue des tables de JANAF [21]. 

Le travail fournit par le piston au système gaz s’exprime : 

 W PdVδ = −  Eq. 4.5 

Avec, 

� P , la pression dans la zone donc la pression cylindre avec l’hypothèse de pression 

uniforme, 

� dV , la variation de volume de la zone, dans le cas d’un modèle une zone la varia-

tion du volume est donnée par le modèle de cinématique piston qui est un modèle 

algébrique fonction des grandeurs géométrique de la chambre de combustion. 

Les pertes thermiques aux parois sont la somme des pertes thermiques induites par les 

phénomènes de convection et de rayonnement : 
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, ,p p convectif p rayonnement pQ Q Q dQδ δ δ= + ≡  Eq. 4.6 

Les différents modèles empiriques de flux thermiques aux parois seront décrits par la suite. 

Finalement en réarrangeant ces différents termes il est donc possible d’exprimer la 

variation de température du système au cours du temps : 

 ( )1
. . .

. p j j k k
v

dT PdV dQ h dm u dm m dY u
m c

= − + + − −∑ ∑  Eq. 4.7 

Les différents débits massiques étant issus de différents sous modèles, débit aux soupapes, 

débit de fuites et taux d’introduction du carburant (paragraphe 2.2.3), ils sont considérés 

connus. Il est donc aisé de connaitre la masse totale et la composition du système gaz. 

De plus il est communément admis que le mélange est un mélange parfait de gaz parfait qui 

satisfait donc l’équation d’état : 

 . . .PV m r T=  Eq. 4.8 

Avec, 

� m , la masse totale dans la zone, 

� r , la constante des gaz parfait du mélange. 

Avec les équations (Eq. 4.7) et (Eq 4.8) ainsi que l’équation algébrique de variation du 

volume, il est possible de décrire l’évolution de toutes les grandeurs thermodynamique du 

système considéré. 

Etant donné la nature de la combustion Diesel conventionnelle, qui est caractérisé par une 

forte hétérogénéité dans la chambre de combustion, ce type d’approche n’est pas bien 

adapté à des modèles de combustion prédictifs. Cependant celle ci est souvent utilisée en 

analyse de combustion, aussi bien pour les cas moteur à allumage commandé que pour les 

cas des moteurs à allumage par compression. Elle permet, à l’aide d’une trace de pression 

cylindre mesurée, d’extraire des grandeurs généralement non mesurables telles que 

l’évolution de la composition des gaz dans la chambre au cours du temps. Ce calcul est 

effectué à l’aide d’un processus itératif qui prend en compte les espèces chimiques 
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présentes dans le cylindre à partir de la quantité d’air frais admis, du taux d’EGR et de 

l’estimation de la quantité de gaz résiduels [22]. Dans ce processus itératif l’utilisation de 

sous modèles tels que les modèles de transfert thermique aux parois sont nécessaires. On 

retrouve aussi ce type de modèle thermodynamique dans des applications de contrôle 

moteur [23], du fait de sa simplicité et de son nombre réduit de variable d’état.   

Modèle Thermodynamique 2 zones 

Le concept d’un modèle thermodynamique deux zones se retrouve généralement dans 

l’étude de la combustion des moteurs à allumage commandé [24], [25], dans ces deux 

études l’approche est basée sur des travaux antérieurs développés par Ferguson [26] et 

Heywood [2]. Dans ce cas, le système gaz préalablement présenté sera divisé en deux sous 

systèmes. Dans le cas des moteurs à allumage commandé il est communément admis de 

séparer les gaz frais (air + carburant vapeur) des gaz brûlés qui sont issus de la combustion 

ou provenant d’éventuel gaz recyclés (EGR) ou résiduel (IGR). La connaissance de 

certaines grandeurs liées à ces deux espèces, gaz frais et gaz brûlés, va être utile pour les 

modèles de combustion dit prédictifs [27], [28]. Verhelst et Sheppard [29] décrivent très 

bien le système d’équation utilisé pour la modélisation de la combustion dans les moteurs à 

allumage commandé soupapes fermées. Cette approche est aussi utilisée en combustion 

Diesel principalement pour l’accès aux grandeurs thermodynamiques des gaz brûlés. Dans 

l’optique de post-traiter les résultats de combustion avec des sous modèles de formation de 

polluants, il est intéressant de connaitre l’évolution de grandeur telle que la température des 

gaz brûlés. Cette approche est utilisée principalement dans le cas de la modélisation des 

espèces tel que les NOx [30], [31] ou encore les CO thermiques [32], [33]. Pour ce type de 

polluants les modèles dits phénoménologiques sont dérivés de schéma cinétique complexe. 

L’impact d’une grandeur telle que la température sera donc primordiale pour une bonne 

estimation des émissions. A noter que l’introduction d’un gradient de température dans la 

zone des gaz brûlés peut être envisagée pour une meilleure prédiction des polluants [24]. 

La formulation mathématique détaillée du modèle thermodynamique deux zones, applicable 

aussi bien pour les modèles d’analyse que pour les modèles prédictifs, est constitué d’un 
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système de 7 équations algébriques et différentielles. On retrouvera pour chaque zone une 

équation de conservation de l’énergie ainsi qu’une équation d’état, mais aussi une équation 

de conservation de la masse et du volume total. Si le choix est fait de résonner sur les gaz 

frais et les gaz brûlés, dans le cas d’une combustion à allumage commandé cette distinction 

entre les deux zones est marquée par une frontière réelle représentée par le front de flamme, 

alors que dans le cas de la combustion Diesel la frontière va être totalement fictive. C’est 

pour cette raison que par la suite les zones seront numérotées de 1 à 2 permettant 

généraliser l’approche. 

 

Figure 4-2 : Illustration du modèle thermodynamique deux zones avec l’approche gaz frais / gaz 

brûlés : illustration de la frontière réelle entre gaz frais (bleu) et gaz brûlés (jaune). 

De la même façon que pour l’équation (Eq. 4.7), il est possible d’écrire la variation de 

température d’une zone au cours du temps à l’aide du premier principe de la 

thermodynamique : 

 
( ) ( )( )

( ) ( )( )
1 1 ,1 1 1 1 11

,1

2 2 ,2 2 2 2 22
,2

1
. . .

.

1
 . . .

.

p j j k k
v

p j j k k
v

dT PdV dQ h dm u dm m dY u
m c

dT PdV dQ h dm u dm m dY u
m c

 = − + + − −


 = − + + − −


∑ ∑

∑ ∑
 Eq. 4.9 

Pour un modèle dans lequel les zones ne sont pas définies par leur composition mais plutôt 
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par une grandeur intensive telle que leur température initiale, par exemple dans le cas d’un 

modèle avec prise en compte d’une couche limite thermique proche parois, la combustion 

impactera la température au travers du terme( ).k kdY u∑ .  

Ce dernier terme est à expliciter dans le cas gaz frais / gaz brûlés. En effet la variation de 

composition peut être considérée nulle dans la zone des gaz brûlés car l’hypothèse est 

souvent faite que la combustion se déroule à une richesse donnée. Cette richesse fixée 

initialement (fermeture soupapes) et qui ne varie pas dans le temps, implique que les 

produits de combustion sont connus par avance et leur proportion ne varie pas. Dans le cas 

d’une injection directe l’hypothèse est faite que l’introduction du carburant se déroule 

uniquement dans la zone des gaz frais. Cela implique une modification de la température de 

la zone par un changement de composition de celle-ci en plus de l’ajout de masse. Comme 

le montre la Figure 4-2, dans le cas d’un modèle gaz frais / gaz brûlés un nouveau débit va 

apparaitre : le débit de masse entre les zones induit par la combustion. Ce débit interviendra 

dans les termes ( ).j jh dm∑  et ( ).u dm de chaque équation de variation de température.  

Les équations d’état sur les différentes zones, sachant que la pression est uniforme dans la 

chambre, donnent :  

 1 1 1 1

2 2 2 2

. . .

. . .

PV m r T

PV m r T

=
 =

 Eq. 4.10 

Avec, 

� 1m  et 2m ,, la masse totale dans la zone 1 et la zone 2,  

� 1r  et 2r ,, la constante du mélange de gaz parfait présent dans la zone 1 et 2, 

De plus les trois équations suivantes sont obtenues en considérant la conservation de la 

masse et du volume : 

 
1 2V V V= +  Eq. 4.11 

 ( )1 ,1 ,1 ,1 , 1adm ech fuites comb carb ldm dm dm dm dm dm= − − ± +  Eq. 4.12 
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 ( )2 ,2 ,2 ,2 , 2adm ech fuites comb carb ldm dm dm dm dm dm= − − ± +  Eq. 4.13 

Les termes ( ) [ ], 1,2comb carb l j
dm dm

∈
± + dans les équations (Eq. 4.12) et (Eq. 4.13) sont à 

expliciter en fonction du choix fait pour la définition des zones. Le système à 7 équations 

est donc obtenu à l’aide des équations (Eq. 4.9) à (Eq. 4.13).  

Il reste maintenant à déterminer à l’aide des grandeurs thermodynamiques de chaque zone 

les grandeurs moyennes dans la chambre, et en particulier la température moyenne dans la 

chambre de combustion. De part l’hypothèse de pression uniforme et à l’aide de la 

conservation de la masse, la pression ainsi que la masse totale dans la chambre sont connus 

à chaque instant. La température moyenne se déduit donc de l’équation d’état des gaz 

parfait appliquée à la chambre : 

 .

.

PV
T

m r
=  Eq. 4.14 

Afin d’éviter de recalculer la composition globale dans la chambre à chaque instant 

Dronniou [34] a, dans son étude de la modélisation de la combustion homogène, écrit la 

température moyenne en fonction des différentes températures dans les zones et de leurs 

fractions volumiques respectives, 

 
1 2

1 2

1

V V

T
f f

T T

=
+

 
Eq. 4.15 

Avec, 1Vf  et 1Vf , la fraction volumique de la zone 1 et de la zone 2. 

Modèle Thermodynamique Multizones 

L’approche multi zones n’est rien d’autre qu’une généralisation du modèle deux zones. 

L’idée sous jacente au développement de ce type de modèle est généralement de venir 

palier à un manque de description géométrique des modèles 0D de combustion Diesel. Dans 

l’approche deux zones, gaz frais / gaz brûlés, l’hypothèse est faite que la température dans 

les gaz brûlés est homogène dû à un mélange parfait et instantané des produits issus de la 
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combustion. Afin de reproduire un gradient de température il peut être envisagé de 

discrétiser la zone des gaz brûlés. Afin de mieux prédire la formation des oxydes d’azote, 

Heywood [35] a par exemple discrétisé la zone des gaz brûlés en deux sous zones, une zone 

adiabatique et une zone type « couche limite » proche parois. Dans le cas de la 

modélisation de la combustion Diesel, ce type de modèle a été utilisé par Dronniou [34] 

pour modéliser une stratification de température dans la chambre de combustion. Dans son 

cas la composition et la température initiales des zones sont des données d’entrées du 

modèle. Il peut cependant être imaginé, et c’est ce qui sera présenté dans le chapitre 3.3 et 

en particulier dans le paragraphe 3.3.2, d’estimer des débits entre des zones permettant de 

modéliser en plus de la stratification en température, la forte hétérogénéité en richesse 

caractéristique de la combustion Diesel conventionnelle.  

L’écriture de la conservation de l’énergie donne dans le cas N zones :  

 ( ) ( )( ),
,

1
. . .

.n n p n j j n n n k k nn
v n

dT PdV dQ h dm u dm m dY u
m c

= − + + − −∑ ∑  Eq. 4.16 

Avec, [ ]1,n N∈ , l’indice relatif à la zone considérée. 

De plus l’écriture de l’équation d’état sur chaque zone ainsi que la conservation de la masse 

et du volume totale donne :  

 . . .n n n nPV m r T=  Eq. 4.17 

 
1

N

n
n

V V
=

=∑  Eq. 4.18 

 
, , , 1 1n adm n ech n fuites n n n n ndm dm dm dm dm dm→ + − →= − − ± ±  Eq. 4.19 

Avec, 1n ndm → + et 1n ndm − → , représentant respectivement les débits de masse entre la zone n et 

les zones voisines. 

Le système d’équation algébrique et différentielle constitué des équations (Eq. 4.16) à (Eq. 

4.19) permet de décrit l’état thermodynamique de chaque zones à chaque instant.  

Une des voies pour déterminer la température moyenne dans la chambre est d’utiliser 
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l’équation d’état des gaz parfait. Mais afin d’éviter un calcul de composition global dans la 

chambre permettant de calculer la constante des gaz parfait du mélange, il a été choisit 

d’estimer la température globale à l’aide des grandeurs déjà calculés :  

 

1

1
N

Vn

n n

T
f

T=

=
∑

 
Eq. 4.20 

Avec, Vnf  , la fraction volumique de la zone n. 

Ce modèle thermodynamique multi zones sera éprouvé dans le chapitre Chapitre 3 

Modèle de Pertes 

Dans un moteur à combustion interne les pertes désignent généralement les échanges 

thermiques pariétaux et les différents échanges de matières indésirables telles que les fuites 

au travers des segments. Dans un moteur automobile classique l’énergie perdue par 

transfert thermique peut représenter de 20 à 30% de l’énergie chimique contenu dans le 

carburant. Ces pertes ont bien entendu une influence prépondérante sur le rendement propre 

du moteur mais aussi sur les émissions polluantes. 

Pertes Thermiques aux Parois 

Dans une chambre de combustion Diesel les températures peuvent atteindre localement 

2500 K. Il est donc, pour la bonne tenue mécanique des matériaux, nécessaire de disposer 

d’un système de refroidissement.  Le terme pertes thermique désigne donc le flux de 

chaleur échangé entre les parois et le système thermodynamique considéré. Cependant ce 

flux n’est pas forcément négatif du point de vue du système gaz. En effet lors de la phase 

d’admission, la température des gaz présent dans le collecteur est généralement inférieure à 

celle des parois de la chambre de combustion. Le flux thermique sera donc positif et les 

parois vont réchauffer le mélange gazeux admis. Il est à noter que pour un moteur quatre 

temps cette phase est très minoritaire car c’est lors des phases de compression, détente, 
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pendant lesquels s’effectue la combustion, et la phase d’échappement que les flux 

thermiques sont les plus important. 

Les transferts thermiques au sein d’une chambre de combustion peuvent être de deux 

types : convectif ou radiatif. Ceci est d’autant plus vrai dans les moteurs Diesel, en effet le 

rayonnement des particules à haute température est à l’origine de transfert radiatif 

approximativement cinq fois plus important que le rayonnement des gaz brûlés [2]. Ce 

phénomène de transfert thermique par rayonnement peut représenter jusqu’à un quart des 

transferts thermiques aux parois. Les modèles thermodynamiques d’échange aux parois sont 

la conséquence d’un principe de proportionnalité entre le flux de chaleur et l’écart de 

température qui en est la cause. Le plus simple des modèles a un caractère global. Ce type 

de modèle très empirique permet le plus souvent, par l’établissement de corrélations, de 

quantifier les transferts de chaleur intégrés sur toute la surface de la chambre et sur toute la 

durée du cycle. Cependant suite à une étude dimensionnelle, il est possible de proposer des 

modèles dit semi-empiriques [36].  

Malgré la remarque précédente sur l’importance des transferts radiatifs dans les moteurs à 

allumage par compression, les modèles phénoménologiques d’échange aux parois sont 

souvent de la forme : 

 ( ). .parois paroisQ h A T Tδ = − −  Eq. 4.21 

Avec, 

� T et paroisT , la température du système gaz considéré et la température moyenne de la 

paroi en contact avec le système, 

� A , la surface d’échange, 

� h , le coefficient d’échange qui varie au cours du cycle et qui regroupe généralement 

les transferts radiatifs et convectifs. 

Les différentes corrélations existantes [37], [38], [39], [40], [41] et [42],  pour le coefficient 

de transfert, sont basées sur l’étude d’un cas d’écoulement dans une conduite. Dans ce cas 
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le nombre de Nüsselt s’écrit à l’aide des nombres adimensionnel de Reynolds et Prandtl : 

 Nu .Re .Prn mα=  Eq. 4.22 

A partir de cette équation (Eq. 4.22), l’enjeu est de définir les nombresα , n et m mais aussi 

les différentes grandeurs qui servent à définir les nombres adimensionnels, tel que la vitesse 

et la température. Les corrélations et les valeurs des coefficients vont varier d’un facteur 

deux selon les différents auteurs (Figure 4-3). Ce qui explique le caractère non universel 

des différentes corrélations proposées.  

 

Figure 4-3 : Comparaison des valeurs des coefficients d’échange selon les auteurs [38]. 

Suite à cette constation il a été fait le choix d’étudier et d’utiliser dans la présente étude, la 

corrélation la plus rependue et validée, l’approche de Woschni [40] pour les moteur Diesel. 

Dans ces travaux les auteurs proposent :  

 ( )
0.8

0.2 0.8 0.53
1 2 0. . . u r

woschni p
r r

C T
h C B P T C V C P P

PV
− −  

= + − 
 

 Eq. 4.23 

Avec,  

� 
2. .

60
mot

p

N S
V = , la vitesse moyenne du piston en [m s] calculée à l’aide de la 

courseS  et le régime motN , 
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� P , la pression cylindre en [ 2kilo pound cm− ], 

� T , la température du système gaz considéré en [K ], 

� uC etB , respectivement la cylindrée unitaire et l’alésage du moteur, 

� rT , rP et rV , respectivement la température, la pression et le volume dans un état de 

référence, souvent choisit comme l’état à l’instant de fermeture des soupapes 

d’admission, 

� woschniC , 1C et 2C , les constantes d’ajustement du modèle. 

Les valeurs de ces constantes sont répertoriées dans la Table 4-1 pour chaque phase d’un 

moteur 4 temps. Ces valeurs sont valables pour les unités données par Woschni dans son 

modèle. Il est donc nécessaire de les recalculer pour des unités SI.  

Phase Cwoschni C1 C2 
Admission / Echappement 110 6,18 0 

Compression 110 2,28 0 
Combustion / Détente 110 2,28 3,24e-3 

Table 4-1 : Valeurs des coefficients pour la corrélation de Woschni 

Une foi la corrélation pour le coefficient d’échange choisit et calibrée, un autre facteur 

prépondérant dans les échanges thermiques va être à expliciter : la température parois. 

Cette température est généralement considérée moyenne dans la chambre et constante au 

cours du cycle. On lui attribue généralement une valeur aux alentours de 450K. Cependant 

cette vision simpliste peut être étoffée de deux manières : 

a) Soit en caractérisant une température des divers éléments constituant la chambre de 

combustion ce qui a été proposé Watts et Heywood [43], 

Piston Culasse Chemise Soupape Echappement Soupape Admission 
480 434 423 704 502 

Table 4-2 : Température, en [K], de surface des différents éléments de la chambre de combustion 

d’après l’étude de [43] 

Les valeurs données dans la Table 4-2, sont obtenues par Watts et Heywood à l’aide de 
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simulation dans un moteur à allumage commandé à deux soupapes, mais il peut être 

intéressant de s’en inspirer pour en déduire une valeur de température parois pour chaque 

élément d’une chambre de combustion Diesel à injection directe et à quatre soupapes. Une 

voie pour obtenir la température moyenne des éléments peut être l’utilisation des résultats 

de simulation 3D liée à la thermique cylindre réalisée lors des phases de conception du 

moteur.   

b) Soit en déterminant une corrélation de cette température en fonction des données 

d’entrées comme la température d’eau, d’huile, ou le régime moteur :  

 ( )0,01575 0,0013. . 4,6.parois eau eauT T T N PME= + − +  Eq. 4.24 

La corrélation présentée dans l’équation (Eq. 4.24) extraite de l’étude réalisée par [44], 

permet d’obtenir la valeur de la température parois moyenne de la chambre de combustion 

en fonction de données d’entrées de la simulation. Il pourrait cependant être intéressant de 

venir enrichir cette corrélation avec d’autres grandeurs plus représentatives telles que la 

température d’huile ou la masse de gaz admise. A noter que la PME n’est pas une donnée 

d’entrée pour les modèles dit prédictifs mais plutôt un résultat obtenu à l’aide de la 

simulation. Cette corrélation sera donc valable uniquement pour des modèles d’analyse de 

combustion. 

Le modèle de Woschni a été développé en 1967 sur une base expérimentale de moteur 

Diesel de poids lourd, avec une cylindrée unitaire très importante. Des améliorations de ce 

modèle ont été proposées [45] afin de tenir compte de la réduction de la cylindré des 

moteurs récents et de l’impact de l’aérodynamique interne sur les flux thermiques. Malgré 

ces avancées et malgré les différents travaux expérimentaux visant à caractériser les flux 

thermique dans les moteur Diesel récents [46], [47], les modèles de pertes aux parois reste 

peut prédictifs. Ils nécessitent donc soit une base expérimentale très fournie qui permet de 

présumer les valeurs des coefficients et des températures parois en fonction du type de 

moteur modélisé, soit un recalage systématique des coefficients. L’approche utilisée pour 

identifier et calibrer les coefficients de pertes parois est décrite dans le paragraphe 2.3, 

cette approche sera utilisée aussi bien pour le modèle prédictif 0D que pour le modèle 1D. 
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Pertes Induites par les fuites de matière : Modèle de Blow-by 

Les fuites au travers des segments sont rarement prises en compte dans la modélisation 0D. 

En effet dans le cas des moteurs de série celles-ci sont très faibles et impactent peu la 

combustion. Cependant ces fuites vont être beaucoup plus importantes dans le cas d’outils 

de recherche tels que des mono cylindre à accès optique dans lesquels l’étanchéité n’est pas 

toujours extrêmement bien assurée. Elles auront de plus, un effet prépondérant sur les 

émissions d’hydrocarbures imbrûlés ainsi que sur la dilution du carburant dans l’huile.  

L’idée générale d’un modèle de fuites est bien expliquée par Gatowski et al. [48] qui a 

développé un modèle permettant de connaitre les débits entre les différents petits 

interstices, formés par les volumes entre les segments, le carter et la chambre de 

combustion en fonction des pressions régnant dans les différents volumes considérés. De 

plus il est à noter que selon Heywood [2] le volume des interstices peut représenter entre 1 

à 3,5% du volume mort de la chambre de combustion.  

La principale difficulté du modèle développé par Gatowski et al. [48] est de déterminer les 

sections de passage des restrictions qui évoluent en fonction des conditions de 

fonctionnement du moteur.  

Les équations du modèle de fuite ne seront pas utilisées dans cette étude donc pas 

explicitées par la suite. Il faut cependant garder en tête que pour une prédiction de la 

dilution ou des émissions d’hydrocarbure imbrûlé, il sera nécessaire de modéliser ce débit 

au travers des segments.  
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Annexe 2. Méthode Expérimentale de 
caractérisation d’un Injecteur 
Le travail de caractérisation d’un injecteur à été réalisé dans le cadre d’une étude sur la 

visualisation d’un spray dans les conditions moteur. Certain résultats de cette étude sont 

utilisés dans le chapitre Chapitre 3, relatif à la modélisation quasi dimensionnelle d’un jet 

Diesel. Pour cette étude réalisée sur un mono cylindre à accès optique nous disposions d’un 

injecteur Bosch Cri2.2 solénoïde équipé d’une buse à trois trous. Les Figure 4-4 a) et b) 

décrivent l’injecteur utilisé et son principe de fonctionnement.  

a) 

 

b) 

 

Figure 4-4 : a) Description d’un injecteur solénoïde Bosch Cri2.2 équipé d’une buse à 3 trous. b) 

Principe de fonctionnement d’un injecteur solénoïde, avec la représentation de la consigne ECU 

(courant de commande [A]) qui induit une levée de l’aiguille et donc une modification de la 

pression dans les différents volumes du corps de l’injecteur.   

La caractérisation de l’injecteur se fait à l’aide d’une mesure de débit à la sortie de la buse 

en fonction du courant de consigne et de la pression dans le rail. Il existe différents moyens 

de mesure du débit instantané, cependant dans notre cas le banc de mesure du taux 
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d’introduction est un « Injection Analyser » IAV Gmbh. Celui-ci est décrit sur les Figure 

4-5 a) et b). 

a) 

 

b) 

 

Figure 4-5 : a) Description du banc d’injection « Injection Analyser » utilisé pour la 

caractérisation de l’injecteur solénoïde dans cette étude. b) Schéma de principe hydraulique du 

banc décrit sur la figure a) 

La mesure du taux d’introduction est ici basée sur le principe du « tube loop indicator » 

(Figure 4-5). Le principe est le suivant : 

� On procède à une injection dans un milieu qui est identique au fluide injecté, en 

l’occurrence du carburant liquide, 

� L’injection induit une augmentation de pression dynamique dans le tube de mesure, 

et celle-ci est proportionnelle au taux d’introduction du liquide considéré, 

� Cette augmentation de pression dynamique est détectée par un capteur piézoélectri-

que et permet d’accéder au profil du taux d’introduction du carburant. 
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La mesure de température réalisée à l’aide d’un thermocouple installé proche du nez de 

l’injecteur permet de remonter à la masse volumique du liquide injecté. Afin de se 

rapprocher au plus près des conditions moteur réelles une contre pression est appliquée au 

fluide présent dans le tube. Celle-ci est réalisée l’aide d’un piston sur lequel de l’azote 

applique une force permettant d’obtenir une pression dans le volume occupé par le liquide. 

Une valve permet de maintenir cette pression constante. Ce système permet de faire la 

contre pression de 5 jusqu’à 180 bar.  

La mesure de pression dynamique est convertie par le système de la façon suivante :  

 ( )
f

A
m p t

c
=ɺ  Eq. 4.25 

Avec, 

� A  la section du tube,  

� fc la vitesse du son dans le fluide considéré,  

� ( )p t  la mesure de pression dynamique. 
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Annexe 3.  Etude et Analyse des Modèles 
Empiriques de Spray Existants 
Hiroyasu et Arai [84] proposent un article de synthèse reprenant les quatre principaux 

paramètres utilisés pour décrire un spray. Ces paramètres sont résumés sur la Figure 2-18 : 

� la longueur de Break-up qui correspond à la longueur maximum du noyau liquide,  

� la pénétration du nez du spray qui est égale à la longueur de pénétration maximum 

du jet dans les conditions de vaporisation ou non,  

� le SMD qui est le diamètre moyen des gouttes,  

� l’angle de spray.  

 

Figure 4-6 : Paramètres principaux dans la description d’un spray Diesel d’après [84] 

Malgré de nombreux travaux sur les sprays Diesel résumés dans l’article proposé par Hay et 

Jones en 1972 [85], l’étude réalisée par Hiroyasu et Arai [84] est l’une des premières 

réellement intéressantes pour des cas d’application moteur. Dans ce travail, les auteurs 

étudient les jets à des niveaux de densité allant jusqu’à -333kg.m  et des diamètres de trou 

réduits jusqu’à100µm. De nombreux autres auteurs [86], [87], [88] ont aussi étudiés la 

problématique des jets dans les conditions moteurs, les corrélations proposées ont ensuite 

été au fur et à mesure enrichies, [89], [90], [91], permettant de prendre en compte le plus 
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grand nombre de phénomènes physiques impactant les quatre grandeurs caractéristiques du 

spray. 

Les travaux expérimentaux réalisés par Siebers et ces coauteurs depuis 1996, leurs ont 

permis d’obtenir un grand nombre de données et d’étudier l’impact de nombreuses 

grandeurs physiques sur le développement du jet. C’est en 1996 que Naber et Siebers [66] 

commence à caractériser l’effet de la température et de la densité sur le jet. Comme la 

majorité des études, leurs travaux se basent sur des résultats expérimentaux réalisés dans 

une chambre à volume constant qui permet de couvrir une plage de température allant de 

400 à 1400K et des conditions de densité de 4 à -3100kg.m . A l’aide de ces données 

expérimentales les auteurs ont déduit une corrélation empirique pour la pénétration 

maximum. Par la suite Siebers développera d’autres corrélations, principalement pour 

l’angle [79] ainsi que pour la pénétration liquide maximum [67].  

Il serait intéressant de comparer les résultats des corrélations proposées avec ceux obtenus 

par les différents autres auteurs. Très récemment, Le Moyne et Dos Santos [92] ont proposé 

d’étudier les différentes corrélations de la littérature pour les quatre grandeurs 

caractéristiques du jet. Dans leur étude, ils ont réutilisé les valeurs des paramètres pour les 

corrélations données par les auteurs et comparé les résultats de celles-ci avec des données 

expérimentales issus de la base de données ECN (Engine Combustion Network) [93]. 

La suite de ce paragraphe ne s’attarde que sur deux grandeurs du jet, l’angle et la 

pénétration maximum. En effet avec ces deux grandeurs et l’hypothèse d’un cône parfait, il 

sera possible de définir le volume de réaction. Ces sous paragraphe vont largement 

s’inspirer des travaux de synthèse réalisés par Le Moyne dans [92] afin de comparer les 

différentes corrélations. C’est suite à cette étude bibliographique que les modèles présentés 

dans le paragraphe 2.2.4 ont été retenus afin de répondre au cahier des charges du modèle 

développé.  

Modèles Empirique d’angle de Spray 

Dans cette section quatre modèles d’angle de spray ont été présélectionnés et vont être 
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exposé :  

� le modèle de Ruiz et Chigier [87] qui s’inspire fortement du modèle développé 

quelques années auparavant par Reitz et Bracco [86],  

� le modèle d’Hiroyasu et Arai [84],  

� le modèle d’Arregle [89],  

� et enfin le modèle de Siebers [79].  

D’après ces différents auteurs, l’angle du jet dépend principalement des caractéristiques 

géométriques de l’injecteur telles que sa longueur de trou 0l  ou son diamètre de trou0d , des 

propriétés du carburant et des conditions ambiantes dans lesquelles l’injection est réalisée. 

Les différents modèles présentés par la suite donnent l’angle ou le demi-angle dans des 

conditions stationnaires. En effet comme l’a décrit Lefebvre [94] l’angle d’un spray croit 

rapidement en début d’injection, atteint un maximum, puis décroit pour atteindre une valeur 

asymptotique. C’est cette valeur constante qui sera modélisée.  

Ruiz et Chigier [87] propose une amélioration de la corrélation décrite par Reitz et Bracco 

[86] :  

 ( ) ( )
0,5 0,25

,

, ,

Re4
tan . . .

We
carb lamb

carb l carb l

f
A

ρπθ γ
ρ

−
   

=       
   

 Eq. 4.26 

Avec, 

� θ , l’angle du jet, 

� ambρ  et ,carb lρ , la densité des gaz ambiant et la densité du carburant liquide, 

� A , une constante dépendante des grandeurs géométriques de 

l’injecteur 0

0

3 0,28.
l

A
d

 
= +  

 
, 
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� ,Recarb l  et ,Wecarb l , le nombre de Reynolds et le nombre de Weber qui sont les nom-

bres caractéristiques relatifs au carburant liquide au nez de l’injecteur, 

� ( )f γ , une fonction permettant de prendre en compte les propriétés physiques du 

carburant. 

Dans ce modèle un certain nombre de grandeurs géométriques et physique sont prise en 

compte. Une bonne estimation de ces grandeurs va donc être primordiale pour obtenir un 

niveau de prédictivité intéressant.  

Hiroyasu et Arai proposent [84]:  

 

0,260,22 0,15

0 0

0 ,

2 83,5. . . amb

sac carb l

l d

d d

ρθ
ρ

−
    

=       
     

 Eq. 4.27 

Avec, sacd , le diamètre du sac de l’injecteur. 

Dans ce modèle on retrouve le rapport des densités et le rapport des grandeurs 

géométriques caractéristiques de l’injecteur. Un rapport supplémentaire apparait et celui-ci 

qui nécessite de connaitre le diamètre du sac. En dernier lieu, il peut être noté que ce 

modèle ne tiens pas compte des nombres caractéristiques liés au carburant liquide. L’impact 

de la nature du carburant, principalement la viscosité, ne sera donc pas modélisée.  

Arregle et al. [89] proposent :  

 ( ) 0,508 0,00943 0,335
0tan . .inj ambd Pθ ρ=

 Eq. 4.28 

Avec, injP , la pression d’injection. 

Cette corrélation, largement moins détaillée que les autres, prend en compte l’influence de 

la pression d’injection. Il est cependant largement admis que la pression d’injection 

n’influence pas la valeur de l’angle, de plus cela est visible par la valeur très faible de 

l’exposant associé à cette grandeur (Eq. 4.28). 
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Et enfin Siebers [79] proposent en 1999 :  

 

0,19 0,5

,

,

tan 0,0043.
2

carb lamb
Theta

carb l amb

C
ρρθ

ρ ρ

       = −            

 Eq. 4.29 

Avec, ThetaC  une constante qui est pour Siebers liée à la géométrie de l’injecteur modélisé 

qui selon lui peut varier de 0,255 à 0,276. 

Dans cette dernière corrélation, seul le rapport des densités est pris en compte et donc pour 

Siebers, pour un injecteur donné, l’angle du jet dépend exclusivement de l’état des 

conditions ambiantes. Pour la suite il sera choisit de prendre 0,26ThetaC = , et de garder cette 

valeur constante pour chaque type d’injecteur afin de pouvoir comparer la prédictivité de 

cette corrélation avec les autres.  

Les conditions dans lesquelles ont été obtenues les données expérimentales sont décrites 

dans [93]. Ces expériences ont été réalisées avec le carburant de recherche DF2 décrit par 

Siebers dans [79] dont la densité à 450K est de 3
, 699 .carb l kg mρ −= . Et pour trois différentes 

géométries de buse d’injecteur récapitulées dans [92]. 

 

Figure 4-7 : Demi-angle de jet en fonction de la densité des gaz ambiant pour un diamètre de trou 

d’injecteur de 330µm d’après [92]. 
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a) 

 

b) 

 

Figure 4-8 : a) Erreur moyenne et b) Ecart type moyen sur le demi-angle de spray pour les quatre 

modèles présentés et pour une variation de la densité des gaz ambiant de 8 à 80kg/m3 pour deux 

diamètres de trou d’injecteur, Essais 1 : d=241µm et Essais 2 : d=330µm. 

Comme le montrent les données expérimentales sur la Figure 4-7, l’angle de jet augmente 

avec la densité des gaz ambiants. Tous les modèles cités ci-dessus représentent bien cette 

tendance. Il apparait cependant que les évolutions ne sont pas les mêmes et que certains 

donnent des valeurs d’angle qui sont proches de l’expérience sans recalage. Il serait donc 

intéressant de comparer l’erreur moyenne et l’écart type moyen donnée par les différents 

modèles décrit ci dessus. L’étude réalisée par Le Moyne a donc été reproduite pour les 

quatre modèles décris préalablement et pour deux types d’injecteurs. 

Les Figure 4-8 a) et b), permettent de montrer que la plupart des modèles sans recalage 

estiment mal la valeur de l’angle. Le modèle le plus prédictif semble être le modèle proposé 

par Hiroyasu et al. [84]. Cependant au regard de la Figure 4-8  b), le modèle de Siebers 

permet de très bien prédire l’évolution de l’angle en fonction de la densité des gaz ambiant, 

en effet l’écart type est inférieur à 5% sur les deux essais. La tendance à bien représenter 

l’évolution de l’angle par rapport à la densité va être primordiale en vue d’une utilisation 

du modèle dans un simulateur prédictif de chambre de combustion. 

Modèle Empirique de Pénétration Vapeur 

Les modèles de pénétration vapeur peuvent être classés selon plusieurs théories :  
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� la théorie basée sur la pulvérisation et l’éclatement du jet développé par Hiroyasu et 

al. [84], 

� l’approche qui utilise la théorie du moment décrite par entre autre Wakuri et al. [95] 

et utilisée par Siebers [66],  

� l’utilisation de la physique diphasique par Sazhim et al.[96], qui ne sera pas exposé 

dans cette étude.  

La Figure 4-9 montre un exemple de résultats obtenu dans [92]. A l’aide de ces conclusions 

et suite à une étude bibliographique, quatre modèles ont été retenus et vont par la suite être 

étudiés et analysés.  

 

Figure 4-9 : Exemple de résultats pour les modèles 0D de pénétration vapeur en fonction du temps 

pour un injecteur particulier et pour une densité donnée d’après [92]. 

� Hiroyasu et Arai proposent en même temps que leur corrélation sur l’angle du jet, 

un modèle empirique permettant de décrire la pénétration du carburant au cours du 

temps. Ce modèle est dérivé de la « théorie des deux zones » développée par Levich 

en 1962 [97]. Hiroyasu propose deux équations, une avant le Break-up et une se-

conde après :  
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0,5
2.

0,39. .     si    0 b
l

P
S t t t

ρ
 ∆= < < 
 

 Eq. 4.30 

 ( )
0,25

0,5

02,95. . .     si    b
g

P
S d t t t

ρ
 ∆= >  
 

 Eq. 4.31 

Avec, 

� S , la pénétration maximum du jet en fonction du temps, 

� t , le temps écoulé depuis le début de l’injection, 

� bt , le temps au quel le Break-up à lieu, ce temps est évalué à l’aide de 

l’équation
( )

,
0.5

.
28.65

.
carb l o

b

amb

d
t

P

ρ
ρ

=
∆

, 

� P∆ , la différence de pression entre la pression régnant dans la chambre à l’instant t 

et la pression d’injection. 

Wakuri et al. [95] proposent en 1960 l’une des premières équations empiriques pour 

l’évolution de la longueur de pénétration du jet au cours du temps. Afin de proposer cette 

corrélation les auteurs utilisent la théorie de la conservation de la quantité de mouvement 

avec l’hypothèse selon laquelle la vitesse relative entre les gouttes de carburant et l’air 

entrainé peut être négligée.  

 ( )

0,5
0,25

0,25 0.1.189. . .
tan 2

a
amb

d tP
S C

θρ

 
 ∆  =      

 

 Eq. 4.32 

Avec, aC  le coefficient de contraction décrit dans le paragraphe 2.2.3,  

Arregle et al. [89] proposent, de la même manière que pour l’angle de jet, une corrélation 

pour la pénétration maximum du nez du jet. Tout comme pour le modèle d’angle (Eq. 4.28) 

la corrélation proposée est très simple :  
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 0,307 0,262 0,406 0,568
0 . . .inj ambS d P tρ −=

 Eq. 4.33 

A noter que dans la corrélation proposée par Arregle (Eq. 4.33), la pénétration est, comme 

pour les modèles décrits précédemment, toujours une fonction de la racine carré du temps. 

La grande base de données expérimentale de Siebers lui a permis d’exprimer une 

pénétration adimensionnée en fonction de termes de substitution [66] :  

 

1

1

2

1 1
n n

n

S
t

t

−
  
   = +    

   

ɶ

ɶ
ɶ

 Eq. 4.34 

Avec, 

� 
S

S
x+=ɶ , la pénétration adimensionnée, 

� 
t

t
t+=ɶ , le temps adimensionné, 

� n , une constante du modèle qui est pris égale à 2,2 pour le cas de jet vapeur. 

Les différentes grandeurs sont adimensionnées à l’aide d’une échelle temporellet+ et d’une 

longueur caractéristique x+  :  
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  Eq. 4.35 

 

0,5

,
0

. tan .
2

carb l

amb

inj

d

t
a U

ρ
ρ

θ
+

 
 
 =
 
 
 

 Eq. 4.36 
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Avec, 

� a , une constante prise égale à 0,66, 

� injU , la vitesse au nez de l’injecteur. 

En première approche et de la même manière que dans le paragraphe précédent, les quatre 

modèles présentés préalablement vont être testés pour deux types d’injecteur et pour des 

variations de conditions ambiantes. En effet comme le montre la Figure 4-10, les conditions 

ambiantes impactent la pénétration du jet dès le début de l’introduction du carburant.  

 

Figure 4-10 : Evolution de la pénétration en fonction du temps et de la densité des gaz ambiant, 

résultats issus de [93] 

La Figure 4-11 donne un exemple de résultats obtenus avec le modèle de Siebers (Eq. 2.32). 

Ces résultats sont obtenus pour des conditions inertes, pour quatre valeurs de densité des 

gaz ambiants, pour une pression d’injection de 1400 bars, et pour un injecteur dont les trous 

sont de diamètre 241µm. Il est possible de noter qu’un coefficient pris constant et égal à 

0,26ThetaC =  (Eq. 2.31) permet au modèle de prédire correctement l’évolution de la 

pénétration en fonction du temps pour des conditions stationnaires.  

L’erreur moyenne et l’écart type moyen présentés sur les Figure 4-12, ont été obtenus en 

moyennant leurs valeurs au cours du temps. En dehors du modèle proposé par Arregle, 

l’erreur moyenne, obtenue sans recalage, ne dépasse pas 25% pour tous les modèles. Il est à 
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noter de plus que pour les modèles de Wakuri et Siebers, l’angle du jet rentre en compte 

dans l’estimation de la pénétration. Une bonne estimation de celui-ci permettra de meilleurs 

résultats sur la pénétration. Dans le cas présent les valeurs des angles sont données par les 

modèles et non par les données expérimentales. De même que pour l’erreur moyenne, 

l’écart type moyen des modèles varie peu et permet d’affirmer que ces modèles 

représentent bien l’évolution de la pénétration en fonction des conditions ambiantes.  

 

Figure 4-11 : Exemple de résultats donné par le modèle de Siebers (Eq. 2.32) pour des essais issus 

de la base de données ECN [93] 

a) 

 

b) 

 

Figure 4-12 : a) Erreur moyenne et b) Ecart type moyen sur la pénétration maximum du jet pour 

les quatre modèles présentés et pour deux diamètres de trou d’injecteur, Essais 1 : d=241µm et 

Essais 2 : d=330µm. 
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Il est intéressant de regarder l’influence de la pression d’injection sur la pénétration. Au 

regard des résultats présentés sur la Figure 4-13, la pression d’injection modifie la 

pénétration du jet au cours du temps. L’augmentation de pression va augmenter la vitesse 

initiale de la goutte de carburant au nez de l’injecteur et donc augmenter sa pénétration. 

Tous les modèles exposés ci-dessus prennent en compte cette augmentation, soit avec un 

exposant positif sur la différence de pression, soit au travers du calcul de la vitesse initiale 

du carburant injU . 

 

Figure 4-13 : Pénétration en fonction du temps à iso densité pour trois pressions d’injection : 78,8, 

110, et 140 MPa, pour un injecteur dont le diamètre vaut 241µm [93]. 

Conclusion 

Dans cette étude, la modélisation de l’angle de jet sera effectuée à l’aide du modèle proposé 

par Siebers [79]. En effet comme il a été exposé au cours du paragraphe relatif à l’angle du 

spray, le modèle de Siebers est l’un des plus prédictifs (Figure 4-8 a). En première 

approche le choix aurait pu se porter sur le modèle d’Hiroyasu [84], en particulier pour sa 

capacité à correctement simuler la valeur exacte de l’angle sans recalage (Figure 4-8 b). 

Pour Siebers, la géométrie de l’injecteur est incluse dans le paramètre de recalage du 

modèle, il sera donc obligatoire de recaler le modèle pour chaque type d’injecteur soit à 

l’aide d’une caractérisation expérimentale de l’injecteur, soit à l’aide de données 

disponibles provenant d’injecteur ayant une géométrie voisine. Malgré la description de 
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Lefebvre [94] sur l’évolution de l’angle au cours du temps, il sera fait comme hypothèse 

que l’angle est constant dès le début de l’injection. Cette hypothèse, certes discutable pour 

les très petites durées d’injection généralement rencontrées pour des injections pilote, est 

communément admise. Il n’existe de plus aucun modèle 0D d’évolution de l’angle au cours 

du temps.   

Les niveaux de prédictivité des modèles de pénétration étant équivalents (Figure 4-12 b), il 

sera choisit d’utiliser le modèle de Siebers et Naber [66]. Ce choix se justifie pour deux 

raisons majeures. Premièrement l’écriture de la pénétration se fait à l’aide, entre autre, de la 

valeur de l’angle de jet, donc dans un souci de cohérence l’approche développée par Siebers 

parait la plus adéquate. Deuxièmement le modèle choisit à l’avantage d’être continu, en 

opposition avec celui développé par Hiroyasu et Arai [84] qui donne deux types de 

pénétration en fonction du temps. En vue d’une adaptation du modèle au cas moteur 

(paragraphe 2.2.4.3) cette dernière propriété est primordiale.    
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Annexe 4. Etude et Analyse des Modèles 
Empiriques de Vaporisation du Carburant 
Liquide 
Le débit de carburant vapeur dans des conditions moteur est très difficile à évaluer 

expérimentalement. Les études expérimentales portant sur l'évaporation des gouttelettes 

utilisent de nombreuses hypothèses et sont très dépendantes de la technique de mesure.  De 

plus l’application de la dynamique d’une goutte étudiée dans une enceinte, où elle sera 

généralement considérée sphérique et ne subissant aucune interaction avec d’autres gouttes, 

à un cas moteur réel va être soumise à de très fortes hypothèses. Cette dernière remarque 

justifie généralement l’introduction de paramètres permettant de prendre en compte la 

déformation de la goutte et l’augmentation des flux de convection autour de celle-ci.  

Dans la suite de ce paragraphe, il sera présenté les deux voies de modélisation de la 

vaporisation du carburant liquide introduit dans la chambre. 

Modèle d’évaporation Global 

Cette première approche très simple consiste à déterminer le débit de carburant vapeur en 

fonction du débit de carburant liquide :  

 , ,

1
. .

inj

t

carb v carb l
vapt

m m dt
τ

= ∫ɺ ɺ

 
Eq. 4.37 

Avec, 

� ,carb vmɺ et ,carb lmɺ , respectivement le débit de carburant vapeur et le débit de carburant 

liquide, 

� vapτ , le temps caractéristique de vaporisation du carburant qui sera déterminé à 

l’aide de corrélations empiriques décrites dans la suite de ce paragraphe, 



Annexe 4 
 

368 

� injt , l’instant auquel débute l’injection.  

Par la suite trois approches différentes pour le calcul du temps caractéristique d’évaporation 

vont être exposées. 

L’approche développée par Chmela et al. [59]. 

Cette approche utilisée par Chmela [59] et décrite dans [105] est issue d’une corrélation 

empirique : 

 3,30
,. .vap vap a

d
C T

k
τ −

∞=
 

Eq. 4.38 

Avec,  

� vapC , le paramètre de calibration du modèle, 

� k , la densité d’énergie cinétique turbulente qui sera déterminée à l’aide du modèle 

proposé dans le paragraphe 2.2.6, 

� ,aT ∞ , la température de l’air ambiant prise très loin du carburant, dans notre cas cette 

température sera prise égale à la température des gaz dans la zone des gaz ambiants. 

Cette première description du temps caractéristique de vaporisation à l’avantage d’être très 

simple et de ne se servir que de grandeurs déjà calculées. 

L’approche développée par Dulbecco et al. [74], [75] 

Il est possible de déterminer ce temps caractéristique à l’aide d’une approche plus 

phénoménologique que présenté précédemment. En effet Dulbecco [74], [75], propose de 

déterminer un temps caractéristique d’évaporation à l’aide de l’approche développée par 

Albrecht [106] en 2005. Dans cette approche le temps caractéristique d’évaporation est 

évalué à l’aide de la connaissance de la pénétration liquide maximum. Cela revient à dire 
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que vapτ  représente le temps nécessaire pour totalement évaporer une goutte dont le temps 

de vie correspond à une pénétration prise égale à la pénétration liquide maximum. Ce 

modèle proposé par Dulbecco [74], [75], repose sur la corrélation empirique développée par 

Siebers [79] concernant la pénétration liquide du jet.  

 2 21
1 16 .ln(4 1 16 )

2 4 16vap

L L
L L Lτ = + ⋅ + + + +

ɶ ɶ
ɶ ɶ ɶɶ

 
Eq. 4.39 

Avec, 

� vapτɶ , le temps caractéristique d’évaporation adimensionné vap
vap t

τ
τ +=ɶ  

� Lɶ , la pénétration liquide adimensionnée
L

L
x+=ɶ . 

Les termes t+ et x+ sont les termes décrit dans les équations (Eq. 2.33) et (Eq. 2.34) 

relatives au modèle de pénétration de Siebers.  

De plus dans cette expression la longueur liquide maximale est évaluée à l’aide du modèle 

suivant : 

 
2

2
1 1LL C x

B
+

   = ⋅ + − ⋅    

 Eq. 4.40 

Avec, 

� LC , une constante à déterminer à l’aide de mesure expérimentale, 

� B , le nombre caractéristique vérifiant l’égalité entre le nombre caractéristique de 

transfert de masse et de transfert d’énergie Y TB B B= = . 

La difficulté de cette approche va être de déterminer les nombres TB et YB qui caractérisent 

la couche limite thermique et massique présente autour de la goutte : 

 
, ,

,1
carb gt carb

Y
carb gt

Y Y
B

Y
∞−

=
−

 Eq. 4.41 
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,

( )p gt
T

carb v

C T T
B

h
∞ −

=  Eq. 4.42 

Avec, 

� ,carbY ∞ , la fraction massique de carburant à l’infini, généralement prise égale à la 

fraction massique de carburant vapeur présent dans les gaz ambiants, 

� ,carb gtY , la fraction massique de carburant vapeur à l’interface de la goutte est généra-

lement déterminée à l’aide de la règle des « 1/3 » et d’après [107]: 

 

1

,
,

1 1 amb
carb gt

carb gt carb

Mp
Y

p M

−

∞
  

= + −      

 Eq. 4.43 

Dans cette équation, ambM et carbM représentent la masse molaire des gaz ambiant et la 

masse molaire du carburant, p∞  représente la pression partielle à l’infini donc 

généralement prise égale à la pression dans la chambre, et ,carb gtp  la pression partielle du 

carburant vapeur à l’interface de la goutte souvent prise égale à la pression de vapeur 

saturante du carburant ,carb satp . Cette dernière est évaluée soit à l’aide de l’équation 

classique de Clausius-Clapeyron soit évaluée à l’aide de la corrélation plus récentes établite 

par Sazhin et al. [108]:   

 2
, 1exp

43carb gt
gt

a
p a

T

 
= − −  

 Eq. 4.44 

Dans l’équation (Eq. 4.44), ,carb gtp est donnée en[ ]kPa , gtT représente la température de 

surface de la goutte, et les paramètres 1a et 2a  sont pris égaux respectivement à 15,5274 et 

5383,59 pour le carburant Diesel. 

� T∞ , la température des gaz à l’infini, généralement prise égale à la température des 

gaz ambiants, 

� gtT , la température de surface de la goutte que l’on retrouve dans l’équation (Eq. 

4.44) et dont le calcul sera développé par la suite,  
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� ,carb vh , l’enthalpie de vaporisation du carburant considéré, estimé à l’aide de la rela-

tion de Watson établie en 1931 : 

 ( )
0,38

,
, , ,

, ,

. carb c gt
carb v carb v carb eb

carb c carb eb

T T
h h T

T T

 −
=  −  

 Eq. 4.45  

Dans l’équation (Eq. 4.45), ,carb ebT et ,carb cT sont respectivement la température d’ébullition et 

la température critique du carburant considéré. 

� pC la chaleur spécifique de référence déterminée à l’aide de : 

 , ,( ) (1 ) ( )f carbp p carb p ambC Y C T Y C T= ⋅ + − ⋅  Eq. 4.46 

 ( )gt r gtT T A T T∞= + −  Eq. 4.47 

 , , ,( )carb carb gt r carb carb gtY Y A Y Y∞= + −  Eq. 4.48 

Le coefficient rA  est pris égal à 1/3. 

Pour conclure sur cette approche utilisée par Dulbecco [76], il peut être souligné la 

nécessité de valider le modèle de pénétration liquide maximum, qui est largement 

dépendant de la base de données expérimentale à disposition.  

Modèle basé sur la loi du « d² » 

Cette seconde approche nettement plus détaillée, est basée sur une loi introduite par 

Spalding [109] qui consiste à relier le débit de carburant vaporisé à la diminution du 

diamètre des gouttes constituant le jet : la théorie du « d² ». Cette approche est initialement 

basée sur la théorie quasi-stationnaire. Elle repose sur plusieurs hypothèses présentées et 

discutées dans la littérature [109], [111], [112]. Les principales hypothèses de cette théorie 

sont : 

a) Les effets de la convection naturelle et forcée (convection radiale) sont négligés, 

cela conduit à une symétrie sphérique pour la goutte, permettant une analyse 

unidimensionnelle du système. Le transfert de chaleur ne s’effectue que par 

conduction (le rayonnement est négligé), 
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b) La goutte est constituée d’un corps pur, 

c) Les phénomènes sont quasi-stationnaires dans la phase liquide. Ainsi, la phase de 

préchauffage de la goutte est négligée, 

d) Les processus sont considérés comme spatialement isobares du fait des faibles nom-

bres de Mach relatifs à la vitesse radial du fluide, 

e) La diffusivité thermique et la diffusivité massique du gaz sont identiques, autrement 

dit, le nombre de Lewis, Le (rapport du nombre de Schmidt au nombre de Prandtl) 

est pris égal à 1, 

f) La phase gazeuse est quasi-stationnaire : l’écoulement s’adapte aux conditions limi-

tes locales et aux dimensions de la goutte. Les propriétés de transport de la phase 

gazeuse sont constantes. Cela conduit à évaluer les propriétés à une température et 

une fraction massique de références notéesT  et carbY . Les meilleurs résultats sont 

obtenus généralement en utilisant la règle du « tiers » [107] (Equations Eq. 4.46 à 

Eq. 4.48), 

g) Le taux de transport de la phase gazeuse est inférieur au taux de changement de 

phase liquide-vapeur, de sorte qu’il existe un équilibre thermodynamique entre le li-

quide et la vapeur à la température de la surface de la goutte à chaque instant, 

h) On néglige les effets d’inertie de la phase gazeuse, 

i) Les gaz ambiants ont une solubilité négligeable dans la phase liquide, seul le com-

bustible diffuse à partir de la surface de la goutte, 

j) Les phénomènes d’oxydation et de décomposition dans la phase gazeuse sont négli-

gés, 

k) Les effets Soret (diffusion massique provenant d’un gradient de température) et Du-

four (flux de chaleur produit par un gradient de concentration) sont négligés.  

A l’aide des équations de conservation de la masse et de l’énergie, il est possible de relier 
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le transfert de masse quittant la goutte au diamètre de celle-ci à l’aide de :  

 ( ), ,4. . . . .ln 1carb v carb v gt Ym D r Bπ ρ= +ɺ  Eq. 4.49 

Avec, 

� D , le coefficient de diffusion binaire 2 1.m s−    

� gtr , le rayon de la goutte considéré sphérique. 

Les hypothèses exposées préalablement et le fait que le profil de température dans la phase 

gazeuse proche de la goutte soit considéré uniforme permet d’écrire :  

 2
, ,4. . . . gt

carb v carb v gt

dr
m r

dt
π ρ=ɺ  Eq. 4.50 

On obtient en intégrant l’équation (Eq. 4.50), une expression donnant la régression du carré 

du diamètre de la goutte dite « loi en d² » : 

 2 2
,0 .gt gtd d K t= −  Eq. 4.51 

Avec, 

� gtd , le diamètre de la goutte considérée sphérique, 

� ,0gtd , le diamètre initial de la goutte généralement pris égale au diamètre moyen de 

Sauter (SMD), 

� K , la constante d’évaporation à déterminer. 

Remarque : Le temps caractéristique d’évaporation peut être déterminé à l’aide de 

l’équation (Eq. 4.51). En effet l’approche développée par Faeth [110], pour estimer un 

temps caractéristique, part du principe que lorsque le diamètre de goutte est nulle alors 

va pt τ= et avec l’équation (Eq. 4.51) on en déduit : 

 
2

,0gt
vap

d

K
τ =  Eq. 4.52 

De nombreux auteurs ont proposé des corrélations pour la constante d’évaporation [110], 
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[109], d’autre se sont basés sur le développement de la théorie écrite ci-dessus pour en 

déduire de manière différente le débit de carburant évaporé [108], [111], [110], [113], 

[115]. On retrouve cependant de fortes similitudes entre tous ces modèles et leur qualité est 

fortement dépendante de la validité des différentes corrélations proposées pour les 

grandeurs thermodynamiques.  

Conclusion 

Pour l’utilisation de la « loi du d² » afin connaitre le débit massique de carburant vapeur, il 

faut calculer : 

� la chaleur massique du mélange gazeux 

� la conductivité thermique du mélange gazeux 

� le coefficient de diffusion binaire 

� la masse volumique du combustible gazeux et liquide 

� les nombres de transfert thermique et massique 

La connaissance de la température de surface de la goutte est une étape primordiale dans le 

calcul des propriétés de transport. Dans les conditions quasi-stationnaires, l’égalité des 

nombres de transfert thermique et de masse permet de déterminer la température de surface 

de la goutte par une méthode itérative en supposant qu’à l’étape initiale, la température de 

la surface de la goutte est égale à la température d’ébullition du combustible. A chaque 

itération la température obtenue à l’étape précédente (en partant de la température 

d’ébullition) est diminuée jusqu’à ce que le régime stationnaire soit atteint, c'est-à-dire :  

 Y TB B B= =  Eq. 4.53 

Dans ces conditions, il est possible d’obtenir une température d’équilibre de la surface de la 

goutte telle que : 
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, , ,

,

.
1

carb gt carb carb v
gt

pcarb gt

Y Y h
T T

Y C
∞

∞

 −
= −  − 

 Eq. 4.54 

Avec, 

� ,carb gtY , la fraction massique de carburant à la surface de la goutte donnée par 

l’équation (Eq. 4.43) 

Cette méthode dite du « d² » n’a pas été utilisée dans la présente étude pour des raisons 

évidentes de temps de calcul trop long. De plus le nombre très important d’hypothèses 

réalisées, et principalement la quasi-stationnarité du problème nous éloigne grandement des 

cas réels rencontrés dans les moteurs. Il est possible de citer la non prise en compte des 

transferts convectifs qui dans le cas d’un spray réel sont non négligeables, les effets de la 

pression sur les grandeurs thermo-physiques, et pour finir cette théorie de quasi 

stationnarité ne reste valide que lorsque les conditions critiques (température / pression) ne 

sont pas atteintes. Le choix sera donc fait de s’intéresser aux modèles globaux décrits dans 

le premier paragraphe.  

Seule l’approche de Chmela [59] a été retenue dans cette étude dans un souci de 

performance en termes de temps de calcul pour le modèle complet (Eq. 4.38). En effet 

l’utilisation du modèle développé par Dulbecco [76] nécessiterait d’utiliser un autre modèle 

empirique permettant d’accéder à la longueur liquide maximum et donc une multiplication 

des modèles et des paramètres à identifier. 
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Annexe 5. Moteur Diesel 1,5 L Renault 
Les différents essais physiques présentés dans cette étude proviennent d’un moteur Diesel 

1,5L de la gamme Renault. Dans cette annexe celui-ci sera présenté ainsi qu’un travail de 

vérification des données expérimentales mis à disposition.   

Présentation du moteur et Cinématique Piston 

Le moteur utilisé dans cette étude est un moteur quatre cylindre 1,5L et qui répond aux 

normes Euro V (Figure 4-14).  

 

Figure 4-14 : Moteur 1,5L Renault utilisé dans cette étude. 

Ce moteur dispose de plusieurs technologies lui permettant de satisfaire aux critères fixés 

par la norme Euro V. Celles-ci sont très intéressantes pour notre étude car elles vont 

permettre d’éprouver le modèle et permettre d’en définir les limites.  

Ce moteur est équipé : 

� D’injecteur à buse micro-sac 6 trous Piézo-électrique. Ce type d’injecteur permet 

d’obtenir jusqu'à quatre injections par cycle de façon très précise, 
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� D’un nouveau système d’injection Common Rail de 1650 bars, permettant ainsi 

d’effectuer tout type d’injection, 

� D’un système d’EGR refroidi, qui permettra une réduction caractéristique des émis-

sions de NOx. Dans notre cas la possibilité d’atteindre des taux d’EGR très élevé est 

intéressante principalement pour quantifier la capacité du modèle à prendre en 

compte ce facteur sur la combustion, 

� D’un nouveau turbo à géométrie variable à ailettes profilées, permettant des taux de 

remplissage très élevés. 

Ce moteur dispose de nombreuses autres technologies qui lui confèrent un intérêt 

particulier pour notre étude qui porte sur le développement d’un modèle 0D capable de 

prendre en compte l’impact de toutes ces technologies.  

 

Figure 4-15 : Différentes partie de l’attelage mobile du moteur présenté Figure 4-14 

Par la suite les différentes grandeurs géométrique liées à la chambre de combustion ainsi 

qu’aux parties mobiles (Figure 4-15) nécessaires à l’établissement des équations de 

cinématique piston vont être données. 
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Alésage : 
B [mm] 

Course : 
S [mm] 

Rayon 
maneton : 

2
SR=  

[mm] 

Longueur de 
Bielle : L  

[mm] 

Rapport de 
compression : 

cR  [-] 

76 80,5 40,25 133,75 15,68 

Table 4-3 : Grandeurs géométrique du moteur 1,5L utilisé dans cette étude. 

La Table 4-3 donne les valeurs utiles à l’établissement des équations de cinématique piston. 

Cette cinématique correspond à la cinématique d’un système bielle-manivelle dont les 

principales équations permette d’écrire la loi d’évolution du volume cylindre :  

 ( ) ( ) ( )( )22. 1 cos sin
2

u
m

C
V Vθ λ θ λ θ= + + − − −  Eq. 4.55 

 
( ) ( ) ( )

( )22

cos
.sin . 1

2 sin

u
dV C

d

θ θ
θ

θ λ θ

 
 = +
 − 

 Eq. 4.56 

Avec, 

� λ , Le ratio entre la longueur de Bielle et le rayon du maneton,  

� uC , la cylindrée unitaire du moteur définie par : 

 
2.
.

4u

B
C S

π=  Eq. 4.57 

� mV , le volume mort. Ce volume correspond au volume dans un cylindre lorsque le 

piston est au point mort haut (PMH). Ce volume comprend le volume de la chambre 

de combustion ainsi que les autres volumes morts du moteur tel que le retrait des 

soupapes, le volume de chasse, …etc. Ce volume est déterminé à l’aide de : 

 
1

u
m

c

C
V

R
=

−
 Eq. 4.58 

Pour finir l’évolution du volume cylindre en fonction du temps est obtenue simplement à 

l’aide de la vitesse de rotation du moteur motω  : 

 
( ) ( )

.mot

dV dV

dt d

θ θ
ω

θ
=  Eq. 4.59 
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Analyse de données issues des essais moteurs 

Format des données 

Les différentes données moteur disponibles sont données pour trois types d’essais, qui sont 

soit : 

� 143 essais caractérisant toute la plage de fonctionnement normale du moteur. Ceux-

ci sont présentés dans le chapitre 2.3.1 sous forme de cartographie en régime / 

charge. Dans ce cas chaque essai est représentatif d’un point de fonctionnement mo-

teur dans des conditions particulières. Donc pour chaque essais la stratégie de mise 

au point sera différente et donc les niveaux d’EGR, de pression rail, de phasage in-

jection, de stratégie d’injection multiple, de masse injectée,…etc. seront différents.  

� 55 essais correspondants aux essais de la zone dite de « dépollution » (faible régime 

/ faible charge / taux d’EGR élevés), seront reproduit à l’identique mais sans EGR, 

� Des essais de variation d’une donnée d’entrée pour plusieurs régimes et plusieurs 

charges. Ces essais sont des essais de balayage pur pour lesquels les compromis 

consommation / performance / émissions ne sont pas respectés. Ceux-ci vont être 

très utiles pour la validation du modèle dans des zones généralement peu explorées 

en simulation.  
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Pour chaque essai nous disposons des quatre pressions cylindres ainsi que les pressions 

admission et échappement relative au cylindre n°4 (Figure 4-16). La dispersion de 

remplissage et de combustion entre les cylindres n’est pas négligeable. En effet l’impact de 

cette dispersion sur les résultats en pression maximum implique des écarts assez 

importants. Pour l’essai présenté Figure 4-16 cet écart est d’environ 3,5 bars. Cependant 

dans notre cas il a été choisit d’utiliser une pression moyennée sur ces quatre valeurs afin 

de recaler et de valider le modèle. Ce choix est discutable car très contraignant au vue des 

tolérances données par Renault (Exemple :maxP  = 4± bars).  

 

Figure 4-16 : Données disponible pour un essai à 1000 tr/min, 2bars de PME, 38% d’EGR, une 

pression rail de 300 bars et une stratégie à deux injection, une Pilote de 1,15mgc à -4,4°vil aPMH, 

une Main de 6mgc à 3,1°vil aPMH. Les pressions admission et échappement sont recalées à l’aide 

des valeurs moyennes de chacune d’entre elles, les pressions cylindre sont recalées sur la pression 

admission. 

La procédure de recalage des différentes pressions cylindre est explicité dans le paragraphe 

2.3.1 relatif à la calibration du modèle. Comme le montre la Figure 4-16 les différentes 

pressions cylindre sont recalées sur la pression admission au moment de la fermeture 
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soupape admission et vérifiées à l’aide de la pression échappement lors de la fermeture de 

la soupape associée. 

Analyse des données moteurs 

Afin de s’assurer de la qualité des essais qui serviront de référence pour la phase de 

calibration des modèles les différents résultats de mesure à notre disposition vont être 

analysés. Une grandeur significative de la qualité des essais va être le rendement 

volumétrique. En effet, ce paramètre permet de qualifier le remplissage du moteur et cela 

permettra de définir un niveau de confiance sur les valeurs de débit d’air admis. Le 

rendement volumétrique est défini par la relation :  

 .
.

tot
vol

col
u

mel col

m
P

C
r T

η =  
Eq. 4.60 

Avec, 

� colT  et colP , la température en [K] et la pression en [Pa] des gaz présents dans le col-

lecteur d’admission, 

� melr , la constante du mélange de gaz présent dans le collecteur d’admission celle-ci 

est déduite à l’aide de la masse molaire du mélange qui est connue à l’aide de la 

connaissance du taux d’EGR egrτ  

� totm , la masse totale de gaz admise dans le cylindre. Cette valeur est déduite de la 

valeur du débit d’air airQm , du taux d’EGR egrτ , et du taux d’IGR igrτ . Le calcul de 

celle-ci est exposé dans le paragraphe suivant. 

Les Figure 4-17 donne la valeur du rendement volumétrique pour les 143 essais 

caractéristique de la plage de fonctionnement du moteur. De plus il a été rajouté sur ces 

figures la valeur de volη  pour les 55 essais « jumeaux » correspondant à la zone dépollution 

mais sans EGR (Ronds noirs). Il est possible de remarquer que les essais avec EGR donnent 
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des résultats très surprenant et très différent des résultats de leurs essais « jumeaux » sans 

EGR (Figure 4-17 a) et b) : Ronds rouges vs Ronds noirs). 

a) 

 

b) 

 

Figure 4-17 : a) Rendement volumétrique en fonction du régime moteur. Rond : Les 143 essais 

caractéristiques du fonctionnement moteur avec et sans EGR. Points : Les 55 essais « jumeaux » 

sans EGR de la zone dépollution. b) Rendement volumétrique en fonction de la consommation. 

Rond : Les 143 essais caractéristiques du fonctionnement moteur avec et sans EGR. Points : Les 55 

essais « jumeaux » sans EGR de la zone dépollution. 

La mauvaise estimation du rendement volumétrique peut provenir de la mauvaise 

estimation de la masse totale admise. Celle-ci est déduite du débit d’air qui est reconstruit à 

partir de la mesure de débit carburant. Il est donc possible que la balance de consommation 

soit mise en default pour ce type d’essais faiblement chargés. La Figure 4-17 b) montre que 

la consommation n’est pas plus faible pour les points avec EGR de la zone dépollution 

(Ronds rouge) que pour les points « jumeaux » (Ronds noirs). Ceci indique que la 

consommation n’est pas en défaut et donc que le débit d’air admis est correctement estimé.  

Les impacts de la température collecteur et pression collecteur sur le calcul du rendement 

volumétrique sont exposés sur les Figure 4-18 a) et b). Dans chaque cas les températures et 

pressions collecteur ont été recalculées afin d’obtenir un rendement volumétrique des 

points avec EGR identique à celui obtenu pour les points « jumeaux » sans EGR (Ronds 

noirs).  
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a) 

 

b) 

 

Figure 4-18 : a) Rendement volumétrique en fonction de la température collecteur pour les 143 

essais caractéristiques du fonctionnement moteur avec et sans EGR. Bleu : Essais sans EGR, 

Rouge : Essais avec EGR, Noir : Essais avec EGR corrigé en température collecteur afin d’obtenir 

une valeur de rendement volumétrique correcte. b) Rendement volumétrique en fonction de la 

pression collecteur pour les 143 essais caractéristiques du fonctionnement moteur avec et sans 

EGR. Bleu : Essais sans EGR, Rouge : Essais avec EGR, Noir : Essais avec EGR corrigé en 

pression collecteur afin d’obtenir une valeur de rendement volumétrique correcte. 

Sur la Figure 4-18 a) il est possible de remarquer que la température dans le collecteur 

d’admission est plus élevée lorsqu’on est en présence d’EGR (Ronds rouge), il est donc 

possible de diminuer cette valeur et de voir son impact sur le rendement volumétrique. Les 

ronds noirs sur la Figure 4-18 a) montrent la température qu’il faudrait pour obtenir un 

rendement volumétrique identique à celui obtenu pour les essais « jumeaux ». Ces 

températures « corrigées » sont bien inférieures à des températures admissible pour un essai 

à chaud dans les conditions standards. On voit donc que l’ordre de grandeur ne correspond 

pas. Ceci est remarquable aussi pour les pressions dans le collecteur qui devraient être 

modifiées dans le pire des cas de 0,5 bar par rapport à celle mesurée (Figure 4-18 b)). Ces 

différentes constatations nous poussent à estimer que les relevés de pression et de 

température dans le collecteur d’admission sont supposés exacts à l’erreur de mesure près. 

D’après l’équation Eq. 4.60, seule une erreur de mesure du taux d’EGR qui impacterait la 

valeur de melr  ainsi que de totm  pourrai expliquer les écarts de rendement volumétrique 
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entre les essais avec et sans EGR.   

a) 

 

b) 

 

Figure 4-19 : a) Rendement volumétrique en fonction du taux d’EGR pour les 143 essais 

caractéristiques du fonctionnement moteur avec et sans EGR. Bleu : Essais sans EGR, Rouge : 

Essais avec EGR, Noir : Essais avec EGR corrigé en taux d’EGR afin d’obtenir une valeur de 

rendement volumétrique correcte. b) Taux d’EGR mesuré en fonction du taux d’EGR corrigé afin 

d’obtenir un rendement volumétrique égal au rendement volumétrique des essais « jumeaux » sans 

EGR. 

Il a été fait le choix de prendre le rendement volumétrique des essais « jumeaux » comme 

valeur à atteindre pour les essais avec EGR de la zone dépollution. Pour obtenir ce nouveau 

rendement volumétrique une correction du taux d’EGR pour les essais avec EGR a été 

effectuée. Pour cela il suffit d’utiliser la définition du rendement volumétrique (Eq. 4.60) et 

de l’inverser afin d’obtenir une valeur de taux d’EGR donnant la bonne masse totm et la 

bonne constante du mélange gazeuxmelr . La Figure 4-19 a) donne la valeur du rendement 

volumétrique corrigée avec la nouvelle valeur de taux d’EGR (Ronds noirs). La Figure 4-19 

b) donne la valeur du nouveau taux d’EGR (Ronds noirs) ainsi que la valeur du taux d’EGR 

mesuré (Ronds rouge) en fonction du taux d’EGR corrigé pour les 55 essais de la zone 

dépollution. Il peut être remarqué que globalement le taux d’EGR mesuré est supérieur au 

taux d’EGR reconstruit. Avec ce nouveau taux d’EGR, la Figure 4-19 a) montre que le 

rendement volumétrique, image du remplissage, à maintenant des valeurs du même ordre de 

grandeur que les essais sans EGR.  Les essais « jumeaux » sans EGR ne sont pas toujours 
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disponibles, la valeur du taux d’EGR ne peut donc pas être toujours corrigée sur la valeur 

du rendement volumétrique « correcte ». Pour y remédier il est possible de faire en sorte 

d’atteindre un rendement volumétrique moyen que l’on fixe autour de 0,85. Dans ce cas le 

taux d’EGR sera recalculé à l’aide des mesures de température, pression collecteur 

d’admission afin d’obtenir une valeur de rendement volumétrique correcte.  

 

Figure 4-20 : Pression cylindre en fonction de l’angle vilebrequin pour des résultats de simulation 

avec le taux d’EGR mesuré de 59% (courbe bleu pleine) et avec le taux d’EGR reconstruit de 38% 

(courbe bleu pointillé). La température parois utilisée dans le modèle thermodynamique à été fixée 

égale à Tparois= 450K dans les deux cas. Résultats donnés pour un essai à 2 bars de PME, 1250 

tr/min, avec deux injections une Pilote de 1,15mgc à -14°vil aPMH et une injection Main de 6,1mgc 

à 2,7°vil aPMH. 

Dans notre cas et pour la présente étude les valeurs de taux d’EGR « reconstruites » sont 

choisies pour les simulations des points avec EGR. La Figure 4-20 donne un exemple de 

résultat de simulation avec l’EGR mesuré (Bleu plein) et l’EGR reconstruit (Bleu pointillé). 

Dans les deux cas la température parois simulée à été fixée à 450K, et dans le cas avec 

l’EGR reconstruit il peut être remarqué que la phase de compression est très bien 

représentée.    
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Lorsque le rendement volumétrique est vérifié et corrigé, la confiance en la majorité des 

grandeurs initiales nécessaires à la simulation va être bonne. Une correction sera cependant 

effectuée sur la masse totale de carburant injectée. Nous disposons d’une mesure de débit 

carburant pour chaque essai et la comparaison entre la consigne d’injection et la masse 

totale injectée permet d’estimer une erreur liée à l’injecteur. Une foi cette erreur quantifiée 

elle est équitablement répartie entre les injections afin d’obtenir la bonne masse injectée en 

simulation. Pour finir le calcul de la masse totale enfermée dans le cylindre va maintenant 

être exposé. 

Estimation de la masse totale de gaz initiale 

A la fermeture des soupapes d’admission le mélange gazeux présent dans la chambre de 

combustion est composé de gaz frais et de gaz brûlés. Ces deux espèces proviennent soit de 

la masse d’air admise soit de l’EGR admis, soit de l’IGR (EGR interne). Les différentes 

masses de gaz frais et gaz brûlés provenant des trois sources citées précédemment 

s’exprime en fonction du taux d’EGR, du taux d’IGR ainsi que de la richesse mesurée à 

l’échappement. En considérant la mesure de richesse exacte, une bonne estimation du taux 

d’EGR ainsi que du taux d’IGR sera donc primordiale pour l’estimation de la masse totale 

initiale. Comme exposé dans le paragraphe précédent une erreur sur le taux d’EGR 

entrainera une très mauvaise estimation de la masse totale nécessaire à l’initialisation de la 

simulation.     

Les masses de gaz brûlés et de gaz frais dans l’EGR seront données par : 

 ,

1,0688.
. .

1 1 0,0688.
EGR mes

EGR gb air
EGR mes

R
m m

R

τ
τ

 
=  − + 

ɶ

ɶ
 Eq. 4.61 

 ,

1
.

1 1 0,0688.
EGR mes

EGR gf air
EGR mes

R
m m

R

τ
τ

  −=  − + 

ɶ

ɶ
 Eq. 4.62 

Avec, 

� EGRτ , le taux d’EGR en [%], 
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� airm , la masse d’air admise [g], 

� mesRɶ , la richesse moyenne de l’essai mesurée à l’échappement [-]. 

De la même manière les masses de gaz brûlés et de gaz frais dans l’IGR seront données 

par : 

 ,

1,0688.1
. . .

1 1 1 0,0688.
IGR mes

IGR gb air
EGR IGR mes

R
m m

R

τ
τ τ

   
=    − − +   

ɶ

ɶ
 Eq. 4.63 

 ,

11
. . .

1 1 1 0,0688.
IGR mes

IGR gf air
EGR IGR mes

R
m m

R

τ
τ τ

    −=    − − +   

ɶ

ɶ
 Eq. 4.64 

La masse de gaz frais totale est donc prise égale à : 

 , ,gf air EGR gf IGR gfm m m m= + +  Eq. 4.65 

De la même manière, la masse de gaz brûlés totale est égale à : 

 , ,gb EGR gb IGR gbm m m= +  Eq. 4.66 

Et donc la masse totale enfermée dans la chambre de combustion à la fermeture soupapes 

est égale à : 

 tot gf gbm m m= +  Eq. 4.67 

Au vue de ces différentes équations ont se rend compte que la bonne estimation du taux 

d’IGR est nécessaire à l’obtention d’une masse totale enfermée correcte. Seulement cette 

grandeur n’est pas mesurée et est dépendante de nombreux phénomènes comme le back-

flow ou encore le balayage. Le back-flow est un phénomène qui induit un débit négatif aux 

soupapes, c'est-à-dire que les gaz contenus dans la chambre remontent dans la tubulure 

d’admission au moment de l’ouverture des soupapes. Le balayage consiste à chasser le 

maximum de gaz brûlé de la chambre à l’aide d’un croisement de soupape. Dans ce cas il 

est possible de retrouver des gaz provenant du collecteur d’admission dans les tubulures 

d’échappement. Dans notre cas le modèle n’inclus pas les transvasements aux soupapes et 

les calculs sont réalisés soupapes fermée, donc le taux d’IGR est considéré connu. D’après 

les travaux de [22] il peut être montré qu’une valeur constante de 4% pour tous les essais 

permet de correctement prendre en compte l’IGR dans le cas d’un moteur Diesel.  
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Estimation du dégagement d’énergie apparent ainsi que des grandeurs 
thermodynamiques initiales 

A l’aide des paragraphes précédent nous avons obtenus une bonne estimation de : 

� La pression cylindre qui est prise, dans notre cas, égale à la pression moyennée sur 

les quatre cylindres,  

� La masse totale enfermée dans le cylindre au moment de la fermeture des soupapes 

d’admissions, 

� La composition qui est estimée à l’aide du taux d’EGR, du taux d’IGR ainsi que de 

la richesse. 

Avec ces différentes grandeurs il est donc possible de calculer la température moyenne 

initiale. Cette température moyenne est obtenue simplement à l’aide de l’équation d’état 

des gaz parfaits :  

 
, ,

,

.

.
cyl init cyl RFA

cyl init
tot mel

P V
T

m r
=  Eq. 4.68 

La validité de cette formule s’arrête une fois qu’une injection détectée. En effet l’injection 

ainsi que la combustion qui suivra vont impacter la composition du mélange et donc la 

valeur de la constante des gaz parfait du mélange.  

Dans la présente étude un modèle deux zones gaz frais / gaz brûlés est utilisé et dans ce cas 

l’hypothèse est faite que la température initiale de chacune des zones est égale à la 

température cylindre initiale.  

Les différents résultats de simulation présentés dans le chapitre 2.3 sont comparés : 

� soit en pression cylindre, dans ce cas la pression cylindre simulée est directement 

comparée avec la pression cylindre mesurée, 

� soit en dégagement d’énergie apparent. Celui-ci est utilisé dans notre cas pour iden-

tifier et calibrer les sous modèles de combustion (prémélange/diffusion).  

Cette dernière grandeur est à expliciter. En effet dans l’optique d’être cohérent le calcul du 
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dégagement d’énergie apparent est réalisé uniquement à l’aide de la pression cylindre et de 

sa dérivé aussi bien dans le cas expérimental et numérique (Eq. 4.69). De plus afin de 

comparer deux grandeurs équivalentes les mêmes hypothèses ont été faites pour le calcul de 

chacune d’entre elles.  

 
1

. . . .
1 1cyl cyl cyl cyl cyldQ P dV V dP

γ
γ γ

= +
− −

 Eq. 4.69 

Avec, 

� γ , le rapport de la chaleur spécifique à pression constante sur la chaleur spécifique 

à volume constant du mélange de gaz considéré.  

� cylP  et cyldP , la pression cylindre et sa dérivé par rapport à l’angle vilebrequin. 

� cylV  et cyldV , le volume cylindre et sa dérivé par rapport à l’angle vilebrequin donnés 

par les équations Eq. 4.55 et Eq. 4.56. 

L’hypothèse qui est faite pour ce calcul porte sur la valeur deγ , en effet dans la présente 

étude il a été choisit de garder la valeur de γ  constante et égale à 1,4 tout au long du cycle. 

Nous avons retenus cette hypothèse car l’évolution de cette grandeur dans le cas 

expérimental n’est pas connûe. Elle nécessiterait de connaitre l’évolution de la composition 

dans la chambre ainsi que de la température. L’hypothèse 1,4γ =  aussi bien pour le calcul 

du dégagement d’énergie apparent simulé, qu’expérimental permet de les comparer.  

Résultats de Calcul 3D : FIRE 

La modélisation multi dimensionnelle va servir de support dans cette étude. En effet certain 

sous modèles ne peuvent être identifiés et calibrés uniquement à l’aide de traces de pression 

cylindre expérimentale. L’utilisation des résultats fournis par les calculs 3D vont permettre 

de vérifier les bons ordres de grandeur des temps caractéristiques de vaporisation et de 

micro-mélange, donnés respectivement par les sous modèles de vaporisation et de 

turbulence. Etant donné que la modélisation 3D permet de résoudre les équations de 
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transport dans chaque cellule, on obtient une représentation plus fidèle de la réalité que ce 

que l’on peut obtenir à l’aide d’équations empirique non calibrées. Les calculs sont 

effectués sur le moteur 1,5L Diesel Renault car la base de données des essais est de très 

bonne qualité et l’on a accès aux différentes descriptions géométrique du cylindre. Pour 

cette étude l’on dispose des plans du piston et de la culasse (Figure 4-21) car il est 

nécessaire de connaître la géométrie de la chambre de combustion. 

a) 

 

b) 

 

Figure 4-21 : Géométrie du Piston a) et de la culasse b) nécessaire au calcul 3D sous FIRE. 

A l’aide de ces données, on remarque que la culasse est plate, c’est une bonne chose car en 

réalisant le maillage sous ESEDiesel, on impose d’avoir une surface plane au dessus du 

piston. Toutefois on introduit un volume supplémentaire pour obtenir le bon rapport 

volumétrique car, bien que l’on tienne compte de la hauteur de la zone de Squish, les 

crevasses des soupapes et des segments ne sont pas modélisées. Ce volume ne doit pas être 

trop important car il est situé à la périphérie du piston donc il s’agit d’une zone où le 

mélange ne brûlera pas. Les points de fonctionnement simulés sont répertoriés dans la 

Table 4-4 .  
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Régime [tr/min] PME [bars] EGR [%] 
Stratégie 

d’injection 
Richesse 
globale 

1250 2 38,1 Pilote + Main 0,4705 

1500 6 26 
Pilote + Main + 

After 
0,7191 

1500 16 1,4 Pilote + Main 0,8439 

1750 6 25,17 
Pilote + Main + 

After 
0,7961 

Table 4-4 : Essais caractéristiques du moteur Diesel 1,5L Renault utilisés pour les calculs 3D 

FIRE. 

La pertinence des résultats 3D va être estimée à l’aide de la comparaison des pressions 

cylindres mesurées et simulées. En effet cette première phase de validation nous permettra 

d’avoir une confiance relative pour la valeur de grandeurs simulées par les sous modèles.  

Comme le montrent les différentes Figure 4-22 la valeur de la pression cylindre donnée par 

la simulation 3D sous FIRE est relativement correcte si l’on considère qu’aucune phase 

d’identification ni de calibration n’a été effectuée. Seule des données géométriques ont été 

renseignées. De plus les écarts de pression cylindre peuvent provenir de la modélisation du 

taux d’introduction du carburant, en effet dans le cas de la simulation 3D les taux 

d’introduction sont simulés à l’aide d’un modèle mathématique qui donne une forme 

trapézoïdale.  
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a) 

 

b) 

 

c) 

 

d) 

 

Figure 4-22 : Pression cylindre en fonction de l’angle vilebrequin pour les résultats de simulation 

3D FIRE (bleu) et mesurée (noirs). a) Essai à 1250tr/min et 2bars de PME, b) Essai à 1500tr/min et 

6bars de PME, c) Essai à 150tr/min et 2bars de PME, d) Essai à 1250tr/min et 2bars de PME 
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Annexe 6. Introduction à la modélisation 0D 
de la turbulence 
La turbulence est un régime d’écoulement local et aléatoire, pourtant il est absolument 

nécessaire de connaître les caractéristiques de ce phénomène pour espérer avoir un modèle 

de combustion prédictif. Ce phénomène étant dépendant de variables spatiales le problème 

de la modélisation en 0D va être de trouver des équations générales de continuités 

permettant de s’affranchir de ces variables spatiales. 

Afin de définir correctement un temps caractéristique de mélange décrit dans le paragraphe 

2.2.6, les équations qui suivent s’appuient sur le travail réalisé par Mauviot [72]. Ce dernier 

propose de définir un filtre spatial associé à la modélisation 0D. Soit u un champ de vitesse, 

le filtre 
scaleV

sera définit par : 

 
1

. .
filtre filtre

V V
filtre

u u dV
V

= ∫  Eq. 4.70 

Avec, filtreV  le volume caractéristique qui détermine l’échelle ou la taille du filtre considéré. 

On peut donc définir 'u un mouvement fluctuant tel que : 

 
filtreV

u u u′= +  Eq. 4.71 

En élevant au carré l’équation (Eq. 4.71) et en utilisant le filtre définit par (Eq. 4.70), il est 

possible d’écrire : 

 
22 2

2 2 2
filtre filtre filtreV V V

u uu ′
= +  Eq. 4.72 

Avec, 
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� 

2

2
filtreV

u
, la densité d’énergie cinétique totale, 

� 

2

2
filtreV

u
, la densité d’énergie cinétique associée au mouvement moyen, 

� 

2

2
filtreV

u′
, la densité d’énergie cinétique associée au mouvement fluctuant. 

Il suffit maintenant de choisir une échelle de filtre liée aux grandeurs de la turbulence, telle 

que l’échelle de Kolmogorov ou l’échelle intégrale, dans un volume de contrôle dans lequel 

seront résolues les différentes équations. Dans ce volume de contrôle et en appliquant le 

filtre lié à la turbulence turbV  il est possible de noter la densité d’énergie cinétique 

turbulente k  : 

 
2

2
turbV

u
k

′
=  Eq. 4.73 

Il sera généralement associé à cette densité d’énergie un taux de dissipation notéturbτ , ainsi 

qu’un temps caractéristique turbτ tel que : 

 turb

kτ
ε

=  Eq. 4.74 

De la même manière il est possible de définir la densité d’énergie cinétique associée au 

mouvement moyen dans le volume de contrôleK  par: 

 
2

2
filtreV

u
K =  Eq. 4.75 

Le paragraphe 2.2.6 de cette étude est dédié à la mise en place des équations dans les 

différents volumes de contrôle. Dans le cas d’une modélisation 0D l’échelle associée au 

filtre sera une échelle macroscopique liée au volume de contrôle qui sera choisit égal soit 

aux volumes des sprays, soit au volume occupé par les gaz ambiants.  
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Annexe 7. Calcul du volume de croisement 
entre deux sprays impactés par le Swirl 
Cette annexe permet de développer les équations utilisées dans le paragraphe 2.2.10.2.2 

relatif à l’approche géométrique pour la prise en compte de l’impact de la multi injection. 

L’idée de cette approche est de déterminer un volume de croisement entre deux cônes 

solides soumis à une vitesse de rotation induite par le Swirl. 

Dans ce cas, il a été fait le choix d’assimiler le volume de croisement entre deux cônes de 

géométrie différente à un cône de base non cylindrique comme le montre la Figure 4-23 a) 

ci-dessous : 

a) 

 

b) 

 

Figure 4-23 : a) Volume de croisement entre deux cônes de dimension différentes, b) Surface de 

croisement entre deux disques de rayon différents. 

Cette hypothèse revient à ne pas calculer un petit volume au niveau de la base. Ce petit 

volume correspond au fait qu’en réalité le volume de croisement n’est pas un cône. A noter 

que plus la déviation est grande c'est-à-dire plus le volume de croisement est petit, plus 

cette hypothèse est fausse. Cependant dans le cas ou la déviation est nulle le volume de 

croisement est bien un cône car l’on se retrouve dans le cas de jets superposés. Pour 

connaitre le volume de croisement nous allons devoir estimer la valeur de l’aire de la base 

du cône. Pour estimer cette aire on pose la nouvelle hypothèse : cette base est définit par 
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l’aire de croisement entre deux disques tel que décrit sur la Figure 4-23 b). 

Donc soit deux cercles 1iζ − et iζ  de rayon 1ir −  et ir  centrés respectivement en 

( )1 0,0iO− et ( ),0iO d , leur équation respective écrite dans un repère centré en ( )1 0,0iO−  

sera :  

 2 2
1 1:i ix y rζ − −+ =  Eq. 4.76 

 ( )2 2:i ix d y rζ − + =
 

Eq. 4.77 

Avec (Eq. 4.76) et (Eq. 4.77) on obtient : 

 ( ) ( )2 2 2
1i ix d r x r−− + − =

 
Eq. 4.78 

D’ou, 

 
2 2 2

1

2
i id r r

x
d

−− +=  Eq. 4.79 

Donc avec (Eq. 4.76) on en déduit la valeur de : 

 
( )2 2 2 2 2

1 12 2 2
1 2

4

4
i i i

i

d r d r r
y r x

d
− −

−

− − +
= − =  Eq. 4.80 

On peut donc en déduire la distance entre les deux points d’intersection des deux cercles : 

 ( )2 2 2 2 2
1 1

1
2 4 i i iy d r d r r

d − −= − − +  Eq. 4.81 

Pour déterminer l’aire de chaque moitié asymétrique de l’intersection, on utilise la formule 

pour le segment circulaire de rayonR′  et de hauteur pour la partie triangulaire d′ (Figure 

4-24). 
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Figure 4-24 : Segment circulaire de rayon R’ et de hauteur d’ 

 ( ) 2 2 2, arccos
d

A R d R d R d
R

′ ′ ′ ′ ′ ′ ′= − − ′ 
 Eq. 4.82 

Donc dans notre cas on aura : 

 
1

2 2 2
1 1

1

:

2

i

i i i
i

R r

d r r
d d

d

ζ
−

− −
−

′ =

 − +′ = =


 Eq. 4.83 

 2 2 2
1

:

2

i

i i i
i

R r

d r r
d d

d

ζ
−

′ =

 + −′ = =


 Eq. 4.84 

Alors l’aire du croisement entre les deux disques sera la somme des deux portions calculées 

avec la formule précédente (Eq. 4.82) : 

 ( ) ( )1 1 1, ,i i i i i iA A r d A r d− − −= +  Eq. 4.85 

 

( )

2 2 2 2 2 2
2 21 1

1
1

2 2 2 2 2
1 1

arccos arccos
2 2

1
       4

2

i i i i
i i

i i

i i i

d r r d r r
A r r

dr dr

d r d r r

− −
−

−

− −

   − + + −= +   
   

− − − +

 Eq. 4.86 

Avec : 

� ( )tani i ir S α= , 
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� ( )1 1tani i ir S α− −= , 

� ( )tanid S β=  

Le volume de croisement s’écrit alors : 

 
1

3croisement iV AS=  Eq. 4.87 

C’est cette dernière formule (Eq. 4.87) ainsi que l’équation (Eq. 4.86) qui sera utilisés dans 

le paragraphe 2.2.10.2.2.  
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Modélisation 0D/1D de la Combustion Diesel : du Mod e 

Conventionnel au Mode Homogène  

Résumé :  

Cette thèse porte sur la modélisation 0D/1D de la combustion Diesel dans les moteurs récents. L’objectif est 
d’augmenter la précision des modèles tout en limitant les temps de calcul associés afin d’utiliser la 
simulation comme un outil dédié à la mise au point. 
Dans une première partie, le développement d’un modèle 0D orienté simulation système est présenté. La 
prise en compte de l’ensemble des phénomènes physico-chimiques se déroulant dans la chambre de 
combustion confère au modèle un niveau de prédictivité conséquent. Un nouveau modèle de combustion de 
prémélange est proposé, permettant une modélisation détaillée des combustions fortement diluées et des 
combustions relatives aux injections précoces. Une approche innovante permettant de quantifier les 
interactions entre les jets pour la multi injection est également proposée. Après calibration sur un nombre 
restreint d’essais moteur, les résultats du modèle global sont comparés à des mesures expérimentales pour 
toute la plage de fonctionnement du moteur. 
La seconde partie de ce travail porte sur la modélisation 1D de la combustion Diesel. Un modèle de jet 
Diesel est d’abord développé et validé sur des mesures expérimentales. Ce modèle est ensuite étendu à 
des conditions réactionnelles à l’aide d’un couplage avec un modèle de combustion. Ce dernier s’appuie sur 
une tabulation des mécanismes de cinétique chimique, ainsi que sur une approche Eddy Break-Up 
permettant de modéliser le taux de réaction lié au micro mélange. Ce modèle est ensuite intégré à un 
modèle de chambre de combustion et une première validation du modèle sur des essais moteur réels est 
entreprise. 

Mots clés : Moteur Diesel, Combustion, Modélisation 0D/1D, Fonction à densité de probabilité. 

 0D/1D Modeling of Diesel Combustion: from Conventi onal to 
Homogeneous Combustion  

 

Abstract:  

The present thesis focuses on the 0D/1D Diesel combustion modeling of recent engines. The goal is to 
improve models accuracy while minimizing computation times in order to use simulation as a tool for engine 
pre-mapping. 
In the first part, a 0D model designed as a system simulation-oriented tool is proposed. The main 
contribution of this study is the modeling of the premixed part of the Diesel combustion. This model allows a 
detailed modeling of highly diluted combustion and combustion related to early injections. A new approach to 
quantify interactions between each spray in the case of multi injection strategies is also proposed. After 
calibration using a very small number of engine tests, results for the global combustion chamber model are 
compared with experimental measurements for the overall engine operating conditions.  
The second part of this work deals with the 1D Diesel combustion modeling. A Diesel spray model is at first 
developed and validated on experimental measurements. This model is then extended to reaction conditions 
using the coupling with a combustion model. The combustion model makes use of tabulated local reaction 
rates of fuel and is based on the Eddy Break-Up approach to describe the reaction rate related to the 
turbulent mixing process. The next step is the integration of the burning spray model into a Diesel engine 
combustion chamber model. A first validation using experimental results for a recent Diesel engine is done. 

Keywords : Diesel Engine, Combustion, 0D/1D Modeling, Probability density function. 
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