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Résumé 

 

 L’impact négatif de l’automobile sur l’environnement a entraîné une sévérisation des 

normes législatives pour protéger celui-ci. Les difficultés rencontrées lors de l’amélioration 

du rendement du moteur à allumage commandé, résultent principalement de son 

fonctionnement inefficace à charges partielles.  

 La distribution variable est capable d'améliorations concernant la réduction de la 

consommation de carburant, surtout dans une zone d’utilisation fréquente : basses charges et 

bas régimes. Une alternative à l’étude expérimentale est l’approche par simulation numérique, 

CFD en utilisant le logiciel ANSYS-Fluent. 

 Dans cette thèse de doctorat, le but principal a été de déterminer les vitesses 

d’écoulement du fluide pendant le processus d’admission pour deux lois de levée de la 

soupape, pour un moteur entraîné à 815 tr/min et une ouverture du papillon de gaz de 21.6°. 

 Dans ce but, on a utilisé deux modèles de simulation numérique: un modèle 

bidimensionnel et un modèle tridimensionnel. L’étude réalisée par simulation numérique a 

permis de clarifier quelques aspects importants concernant les vitesses d’écoulement de l’air 

dans le cylindre et le degré de turbulence. 

 

Mots clés: consommation de carburant, hauteur de levée variable de la soupape d’admission, 

lois de levée de la soupape, CFD, modèles 2D et 3D, vitesse d’écoulement, degré de 

turbulence. 



Abstract 

 

 The negative impact of automobiles on the environment has led to increased severity 

in the legislation concerning environmental protection. The problems encountered in the 

efforts intended to improve the efficiency of the spark ignition engine are derived from its 

inefficient operation under partial loads.  

 The variable intake valve lift is capable of significant changes aiming at lower fuel 

consumption, especially in the frequent use area: low torque, low speed. An alternative to the 

experimental study of fluid flow is the approach by numerical simulation, CFD, using the 

software ANSYS-Fluent. 

 The main purpose of the present doctoral thesis was to determine the fluid flow 

velocity during the intake, for two intake valve lift laws, when the engine is running at 815 

rpm, and with an opening of the throttle plate at 21.6°. 

 To do this, we have used two numerical simulation models: one two-dimensional, and 

one three-dimensional. The study by numerical simulation made it possible to clarify some 

important issues regarding the air flow velocity into the cylinder, and the level of turbulence. 

 

Keywords: fuel consumption, variable intake valve lift ViVL, valve lift laws, CFD, 2D and 

3D models, flow velocity, level of turbulence. 
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1. Introduction et motivation du thème 
 

1.1. Intérêt pour le thème abordé  
 

 L’automobile, comme l’un des principaux moyens de transport, sans cesse augmente son 

rôle dans la civilisation humaine. Le principal impact de ce développement de l’automobile dans 

la société se manifeste par son interaction avec l’environnement. Notamment par l’énergie 

consommée pour la fabrication, l’utilisation et la destruction du véhicule, ce qui conduit à 

l’émission de dioxyde de carbone et d’autres gaz qui accroissent «l’effet de serre», figure 1.1. 

 

Fig. 1.1. Description du phénomène de «l’effet de serre», /53/ 
  

 Pendant la deuxième moitié du siècle de très grandes quantités de dioxyde de carbone ont 

été émises dans l’atmosphère. Celles-ci ont réduit la perméabilité de l’atmosphère pour les 

radiations de chaleur de la Terre vers le cosmos. Cet effet conduit au phénomène de 

réchauffement global de notre planète, /57/. 

 Des engagements en vue de lutter contre le réchauffement climatique ont été pris : 

 Le Protocole de Kyoto, adopté en 1997 par 158 états et ratifié par l’Union Européenne au 

mois de mars 2002, engage les états signataires à réduire leurs émissions de gaz à effet de serre 

(GES), en moyenne de 5.2% pendant la période 2008-2012, par rapport au niveau de l’année 

1990, /78/. 

 En 2009 l’Union Européenne a émis une directive qui vise le scénario 20/20/20 pour 2020 

soit: une réduction de 20% de la consommation énergétique et de l’émission de GES et 

l’accroissement avec 20% des sources d’énergie renouvelables utilisées, par rapport au niveau 

enregistré en 1990. Aux Etats Unis, il est probable que ce scénario prenne la forme 80/80/80, ce 
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qui veut dire des améliorations de 80% pour 2050, par rapport au même point de référence 

(1990), /36/. 

 Du point de vue de la densité de puissance, de la densité d’énergie stockée pendant le 

fonctionnement et de l’autonomie, le moteur à combustion interne constitue, encore, une 

solution actuelle et de perspective immédiate, dans le domaine du transport routier. 

 Pourtant, en tenant compte des réserves limitées de combustibles fossiles et des 

règlements internationaux de plus en plus sévères concernant les émissions de polluants, 

l'amélioration des performances du  moteur d'automobile devient obligatoire. 

 En 1998 les Associations des Constructeurs d’Automobiles d’Europe (ACEA1), le Japon 

(JAMA2) et la Corée (KAMA3) se sont imposées de réduire l’émission de CO2 jusqu’à 

2008/2009 à la valeur de 140g/km, et jusqu’à 2012, à 120g/km. Ces actions font partie du projet 

de réduction globale de 35% de l’émission de GES jusqu’à 2012, par rapport à 1990, /135/. Cet 

objectif peut être aussi considéré comme une mesure indirecte de contrôle de la consommation 

de carburant des véhicules (figure 1.2) 

 

Fig. 1.2. Objectif auto-assumé de ACEA, JAMA et  KAMA concernant la réduction d’émission de 

CO2 et de la consommation de combustible  
 

 En 2008, l’analyse du marché montrait que les engagements auto-assumés par les 

constructeurs d’automobiles étaient loin d’être atteints (figure 1.3), ce qui a conduit l’Union 

Européenne à établir la Directive 443/2009 préconisant un seuil de 130 g CO2/km en 2015 et 95 

g CO2/km en 2020, /135/. 

                                                 
1 Association des Constructeurs d’Automobiles d’Europe 
2 Japan Automotive Manufacturers Association 
3 Korean Automotive Manufacturers Association 
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Fig. 1.3. Différence en g/km par rapport au niveau cible de 130 g CO2/Km, /50/ 
  

 Le non-respect de ces valeurs générant des sanctions pécuniaires (figure 1.4), /50/. 

 

Fig. 1.4. Paiements compensatoires/amendes pour le non-respect de la directive EU 443/2009, /50/ 
  

 La figure 1.5 illustre les différentes voies d'action qui peuvent être envisagées pour réduire 

la consommation d'un véhicule au cours du cycle d'homologation, urbain et extra urbain. On 

présente le gain de consommation (exprimé en %) généré par une amélioration de 20% d'une 

caractéristique du véhicule. Le rendement du moteur est le paramètre dont l'action est la plus 

directe sur la consommation puisque toute amélioration dans ce domaine est directement 

répercutée sur la consommation en carburant. La réduction de la masse est également très 

efficace mais cette voie d'action est limitée du fait de la tendance à une augmentation des 
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prestations de confort et de sécurité ainsi qu'à la demande croissante des consommateurs pour 

des véhicules de gamme supérieure, en général plus lourds. 

 La réduction des frottements internes au moteur est une piste très intéressante puisqu'elle 

agit directement sur le rendement moteur lui-même. Cette piste a déjà été largement explorée au 

cours des dix dernières années et a d'ores et déjà permis aux moteurs de dernière génération de 

bénéficier de niveaux de consommation bien inférieurs à ceux de leurs prédécesseurs. 

 Longtemps considéré comme un moyen d'accroître les performances pures du moteur, 

l'augmentation du couple spécifique (couple maximum rapporté au litre de cylindrée) est 

aujourd'hui considérée comme l'un des moyens les plus efficaces pour réduire la consommation. 

De fait, associée à une réduction de la cylindrée du moteur ("downsizing"), cette solution permet 

de réduire considérablement les pertes internes au moteur avec un effet direct sur le rendement 

énergétique. Quant à la réduction du frottement de la chaîne de traction de l'ensemble du 

véhicule, celle-ci aura un impact relativement faible du fait des excellents niveaux de rendement 

mécanique déjà atteints. 

 Les gains à attendre d’une réduction de la traînée aérodynamique du véhicule sont 

également relativement modestes du fait de la vitesse moyenne relativement faible du cycle 

d'homologation. Bien entendu, ce paramètre devient au contraire prépondérant pour les grandes 

vitesses observées sur autoroute (130 km/h). 

 En conclusion, la méthode la plus efficace et la plus directe pour réaliser une réduction 

significative de la consommation en carburant des véhicules automobiles passe par 

l’amélioration du moteur, /101/. 

 

Fig. 1.5 Principales voies de réduction de la consommation de combustible des automobiles, /101 
  

 La conception et la réalisation du moteur à combustion interne représentent un immense 

compromis entre la performance, l’économie de carburant et la quantité des substances 
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polluantes émises dans l’atmosphère. Ces trois facteurs sont liés et il est impossible d’optimiser 

l’un d’entre eux sans dégrader, plus ou moins, les deux autres. Si nous nous rapportons à 

l’économie de combustible du moteur à allumage commandé, selon la figure 1.6, le rendement 

maximum est situé autour de la valeur de 33%. En analysant la zone d’utilisation fréquente du 

moteur (ZUF = domaine des charges et des bas et moyens régimes), on observe une importante 

dégradation énergétique. 

 

Fig. 1.6. Courbes d’isorendement du moteur, /81/ 
  

 Le fonctionnement inefficace du moteur automobile dans les basses charges et les faibles 

régimes, suscite l’intérêt pour la recherche de solutions techniques qui agissent pendant cet 

intervalle de fonctionnement. 

 Pour le moteur à allumage commandé, une amélioration sensible peut-être apportée par la 

distribution variable. Celle-ci agit de manière flexible, et par un réglage automatisé et adapté au 

point de fonctionnement du moteur. 

 La solution distribution variable se justifie par l’impact extrêmement important sur la 

courbe de couple et sur les performances économiques et écologiques du moteur. 

 C’est pourquoi, aujourd’hui, la distribution variable gagne rapidement du terrain, et tend à 

se généraliser sous diverses variantes (v. § 2). 

 La distribution variable offre l'opportunité de maintenir le fonctionnement du moteur à 

rendement élevé, surtout dans le domaine des bas et moyens régimes, alors que le 

fonctionnement du moteur standard (sans distribution variable), est tributaire au compromis 

réalisé au moment de l’établissement de la distribution classique (fixe). 
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 1.2. Objectifs de la thèse 
 

 Le but principal de cette thèse est l’étude approfondie des phénomènes qui se déroulent 

pendant le processus d’admission d’un moteur à allumage commandé qui présente la possibilité 

de variation de la hauteur de la levée des soupapes d’admission, pour diminuer la consommation 

de carburant en ZUF. Le Laboratoire de Moteurs Thermiques pour Automobiles à l’Université 

de Pite�ti dispose d'un prototype d’un tel moteur (figure 1.7), /9, 42, 62, 104/. 

 
Fig. 1.7. Moteur prototype, /62/ 

 

 Le système assure une variation continue de la levée de la soupape pendant le 

fonctionnement du moteur, il permet donc une meilleure adaptation du diagramme de 

distribution sur tous les points de fonctionnement du moteur (v. § 2). Les expérimentations 

effectuées sur ce moteur ont montré une réduction importante de la consommation de carburant 

au régime de ralenti, /9, 41, 42, 43, 45, 104/. 

 Le moteur représente un système complexe et il est très difficile d’effectuer des mesures 

de caractérisation de l’écoulement du fluide à l’intérieur du cylindre. Pour cette raison les 

simulations numériques constituent une bonne alternative. Elles peuvent, dans une certaine 

limite, se substituer aux moyens d'essais et engendrer des gains de temps et de coûts de 

développement appréciables. Grâce aux performances des ordinateurs actuels, les processus 

d’un moteur à combustion interne peuvent être abordés d’une manière réaliste, par modélisation 

et simulation numérique. 

 Donc, pour comprendre et expliquer les phénomènes qui se déroulent pendant le processus 

d’admission du moteur prototype, présenté figure 1.7, on utilisera dans cette thèse de doctorat 

une approche numérique. Dans ce but l’auteur utilisera les méthodes CFD4, proposées par le 

programme ANSYS-Fluent. 

  

                                                 
4 CFD – Computational Fluid Dynamics 
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 1.3. Conclusions 
 

 Quoique le moteur à combustion interne représente encore la plus utilisée source 

énergétique du domaine routier, il est confronté à des problèmes qui tiennent à la dégradation de 

l’environnement. Il s’agit de la mobilité routière, en tant que moteur du développement 

économique et aussi, comme on l’a déjà démontré dans ce chapitre, du transport routier, qui 

exerce une importante influence négative sur l’environnement. 

 Donc, plus que jamais, il est nécessaire de trouver un équilibre entre l’augmentation 

naturelle de la mobilité routière et la protection de l’environnement. 

 Par rapport à d’autres solutions considérées des sources énergétiques alternatives, le 

moteur à combustion interne reste, pour le moment, la variante la plus convenable du point de 

vue de la densité de puissance, de la densité d’énergie stockée, du temps de fonctionnement 

possible et du prix. 

 Le moteur à combustion interne est encore susceptible d’être amélioré. Dès son apparition 

et jusqu’à ce moment, les constructeurs de moteurs ont exploité surtout trois axes: 

 - Automatisation et optimisation du dosage, 

 - Automatisation et optimisation de l’allumage, 

 - Optimisation organologique du moteur entier. 

 Pendant ses étapes d’évolution, le moteur thermique a passé d’un réglage manuel de 

l’avance à l’allumage, à l’un, complètement automatisé, caractérisé par un feedback continu, dû 

au contrôle électronique. Ce domaine de l’électronique a aussi influencé le système de dosage 

du combustible et le traitement des émissions polluantes qui a eu comme conséquence 

l’automatisation et l’optimisation de son fonctionnement. 

 On peut ajouter à ces axes, l’optimisation des paramètres fondamentaux du système de 

distribution qui offre de nombreuses opportunités d’approche du point de vue du 

fonctionnement du moteur à rendement maximal, surtout dans le domaine des zones 

d’utilisation fréquente (ZUF), là où le fonctionnement du moteur standard (sans distribution 

variable) dépend du compromis réalisé au moment de l’établissement des paramètres de la 

distribution classique (fixe). 
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2. Etat de l’art: la distribution à soupapes 
 
 2.1. Remplissage. Analyse fonctionnelle 
 
2.1.1. Perméabilité. Caractéristiques de la loi de levée de soupape 
 
 Le système d’admission des moteurs à allumage commandé, non suralimenté, comprend le 

filtre à air, le conduit de liaison, le papillon de gaz, le conduit d’admission, la portée de la 

soupape et la soupape.  

 Les pertes gazodynamiques, déterminées par le frottement du courant de gaz avec les 

parois, par les variations locales de pression et par les changements de la trajectoire 

d’écoulement, auront comme conséquence la réduction de pression le long du trajet, cylindre 

inclus, par rapport à la pression initiale, figure 2.1, ce qui influence négativement la 

perméabilité du système d’admission.  

 L’intérêt de l’étude de la variation de la pression le long du circuit d’admission provient 

du fait que celle-ci caractérise la 

perméabilité du système (v. § 3 et 4). La 

section de passage des gaz à la 

soupape/aux soupapes d’admission est 

également une grandeur importante, qui 

influence la perméabilité du système 

d’admission. Les divers paramètres 

géométriques de la soupape et de la 

distribution qui exercent une influence 

sur la perméabilité sont donc passés en 

revue dans ce chapitre. 

 La section de passage offerte par 

la soupape peut être calculée par l’intermédiaire de l’aire latérale du tronc de cône avec la 

génératrice AB (figure 2.2): 

 

)2sinh5,0d(cosh
2

AB)'AA'BB(
A s

*

sss γγππ ⋅⋅+⋅⋅=⋅+⋅=
   (2.1) 

 

 

 

 

 

Fig. 2.1 Variation de la pression le long du conduit 

d’admission 
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Fig. 2.2. Schéma pour le calcul de la section de passage des gaz à la soupape d’admission 
  

 Concernant la perméabilité du système d’admission, pour le petit diamètre de la portée de 

la soupape *

sd , il y a deux exigences opposées : d’une part, être aussi grand que possible, pour 

que les pertes gazodynamiques soient plus réduites et d’autre part, être aussi petit que possible 

pour augmenter la longueur b, du siége, afin de réduire la pression de contact donc diminuer 

l'usure. 

 Pour le calcul de la section du passage des gaz au niveau de la soupape, l’ouvrage /35/ 

indique une relation simplifiée (v. figure 2.3): 

 γπθπ
γπθ

coshdsinhdA ss

2

sss ⋅⋅⋅⋅= =
−=

,     (2.2) 

où : ds est le diamètre de "référence" de la portée  

 

Fig. 2.3. Schéma pour le calcul simplifié, /35/ 
  

 En appliquant l’équation de continuité simplifiée et en acceptant l’hypothèse 

d’incompressibilité du fluide, par l’emploi de la relation 2.2, il résulte que : 
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où : pA = aire du piston, D = diamètre du piston (ou l’alésage du moteur), 

pW = vitesse du piston, sW = vitesse de gaz à la soupape. 

 Donc, si l’on considère, que pour un régime donné, c’est-à-dire pour une vitesse du piston 

donnée, la perte de la charge au niveau de la soupape se réduit, quand la vitesse des gaz au 

niveau de la soupape diminue aussi, il est évident qu’une perméabilité importante signifie un 

rapport /p sW W  élevé (v. relation 2.3, a). Cette situation conduit, dans le cas d’un alésage fixe, 

au choix d’un diamètre de soupape le plus grand possible; pour un D et un ds, donnés, l’objectif 

précédent peut être obtenu par l’augmentation au maximum de la loi de mouvement de la 

soupape, h(α). 

 Mais la réduction du régime détermine la réduction de la vitesse d’écoulement des gaz au 

niveau de la soupape d’admission, ce qui n’aide ni le processus de formation du mélange, ni le 

processus de combustion. Le niveau maximal de la vitesse d’écoulement des gaz par la soupape 

d’admission est établi au régime de puissance maximale, de sorte que les pertes de charge aient 

des valeurs acceptables. Pour une réduction du régime de fonctionnement, le rétablissement de 

la vitesse d’écoulement ne peut se réaliser que par une réduction de la section de passage au 

niveau de la soupape d’admission. Cette conservation de vitesse suppose l’utilisation d’un 

système de distribution variable, capable, d’une variation de la hauteur de levée de la soupape 

d’admission (v. § 2.2). 

 Pour l’analyse comparative des lois diverses de mouvement de la soupape d’admission, obtenues 

par l’introduction d’un système de distribution variable, on peut utiliser les paramètres suivants. 

 - Le produit section - temps de la soupape d’admission : 

2[ ]
ISA

DSA

SA SATS A d m s
τ

τ

τ= ⋅∫       (2.4) 

En remplaçant le temps avec l’angle de rotation du vilebrequin (dτ = dα/6n), il résulte : 

     21
[ ]

6

ISA

DSA

SA SATS A d m s
n

α

α

α= ⋅
⋅ ∫      (2.5) 

La nouvelle intégrale de la relation précédente s’appelle le produit angle - section de la soupape 

d’admission 

     2[ ]
ISA

DSA

SA SAUS A d m Vb
α

α

α= ⋅∫
�       (2.6) 

 - La vitesse et l’accélération de la soupape s’obtiennent par dérivation numérique, ayant 

comme point de départ la loi de mouvement de la soupape d’admission h(α): 

' 01 1 [ / ]
2

i i
s

h hdh
v h mm Vb

dα α
+ −−= = =

∆
 => 31 1 180

10 [ / ]
2

i i
s AK

h h
v m sω

α π
−+ −−  = ⋅ ⋅ ⋅ ∆  

 (2.7) 



 11 

2
21 1

2

2
2 3 21 1

2

2
" [ /( ) ]

( )

2 180
10 [ / ]

( )

i i i
s

i i i
s AD

h h hd h
a h mm Vb

d

h h h
a m s

α α

ω
α π

+ −

−+ −

 + −= = = ∆


+ −   = ⋅ ⋅ ⋅  ∆  

�

,     (2.8) 

 La figure 2.4 présente la cinématique de la 

soupape d’admission. On observe les rampes 

d’ouverture et de fermeture; celles-ci ne 

participent pas réellement à la levée de la 

soupape. Pour des distributions qui fonctionnent 

avec un jeu thermique (v. § 2.2.3), elles 

permettent d’établir le contact entre les pièces 

(came/soupape, à l’ouverture et soupape /siège, à 

la fermeture) avec des vitesses d’impact 

suffisamment faibles. Pour les distributions qui 

fonctionnent sans jeu (celles qui possèdent des 

poussoirs hydrauliques), les rampes d’ouverture 

et de fermeture sont soit plus petites en hauteur et 

en temps, soit inexistantes. 

 

2.1.2. Diagramme de distribution 

 

 Le mécanisme de distribution d’un moteur thermique comprend la totalité des éléments 

qui déterminent l’ouverture et la fermeture périodique des espaces d’admission et 

d’échappement et qui permettent l’échange de gaz (l’admission des gaz frais et l’échappement 

des gaz brûlés). 

 Son rôle est de définir la loi d’évolution des sections de passage, par lesquelles passent le 

mélange frais et les gaz brûlés. Il a aussi le rôle d’assurer l’étanchéité des cylindres pendant les 

phases de compression et de détente du moteur. L’influence du système de distribution est 

décisive sur les performances dynamiques, de consommation et de dépollution du moteur. 

 Pour mettre en évidence les principaux paramètres qui définissent le mécanisme de 

distribution du moteur, on recourt au diagramme de distribution, (figure 2.5.). 

 

Fig. 2.4. Cinématique de la soupape, /35/ 
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Fig. 2.5. Diagramme de distribution. Paramètres de distribution, /9/ 
  

 Le diagramme de distribution représente la variation des hauteurs de levée des soupapes 

en fonction de la position angulaire du vilebrequin, hSA, hSE[mm] = f(α), par rapport aux points 

morts (PMB et PMH). Ce diagramme est caractérisé par les paramètres suivants: 

 - AOA [°Vb] = avance (par rapport à PMH) à l’ouverture de la soupape d’admission, 

 - RFA [°Vb] = retard (par rapport à PMB) à la fermeture de la soupape d’admission, 

 - AOE [°Vb] = avance (par rapport à PMB) à l’ouverture de la soupape d’échappement, 

 - RFE [°Vb] = retard (par rapport à PMH) à la fermeture de la soupape d’échappement, 

 - Le croisement ou la superposition de l’ouverture des soupapes [°Vb]= AOA+ RFE, 

 - La durée d’ouverture de l’admission [°Vb]= AOA+180°+ RFA, 

 - La durée d’ouverture d’échappement [°Vb]= AOE+180°+ RFE, 

 Les pentes des rampes d’ouverture et de fermeture étant très faibles, il est difficile de 

définir avec précision les avances et les retards. Pour cette raison ces valeurs sont fournis à une 

hauteur standard/de référence (ex. 0.2 mm). Compte tenu de cette règle, la variation de la 

hauteur de levée est aussi accompagnée de la variation des moments d’ouverture et de fermeture 

de la soupape donc, de la variation de la durée d’ouverture, (v. § 2.2.3). Dans la pratique cette 

incidence est bien réelle sur le fonctionnement du moteur car les phases de vidange ou de 

remplissage sont très peu affectées sur les premiers millimètres de levée de la soupape. 
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2.1.2.1. Incidence du diagramme sur le cycle basse pression  

 

 Avance à l’ouverture de la soupape d’échappement, AOE 

 L’AOE est favorable à la vidange du cylindre. Pourtant, elle ne doit pas être trop grande 

pour ne pas dégrader le rendement du cycle haute pression (v. aire „a” dans la figure 2.6, a). Les 

avantages d’une ouverture anticipée sont les suivants : 

 - la pression des gaz brûlés est élevée, ce qui assure une vidange libre, par la détente des 

gaz dans le conduit d’échappement et détermine l’augmentation de l’amplitude des phénomènes 

acoustiques dans la tubulure d’échappement; 

 - au moment de l’arrivée au PMB, la section de passage au niveau de la soupape étant 

significative, il s’ensuit une réduction des pertes de charge pendant toute la phase de 

refoulement 

 - la pression dans le cylindre, au début de la course d’échappement est réduite, ce qui 

détermine la diminution du travail consommé pendant cette course, (v. aire „b” dans la figure 

2.6, a). 

 Retard à la fermeture de la soupape d’échappement RFE  

 RFE doit exister pour éviter la 

recompression des gaz résiduels brûlés à la fin 

de la course d’échappement (v. aire „a” dans la 

figure 2.6, b) et pour assurer la vidange du 

volume mort en exploitant, ainsi, les éventuels 

phénomènes pulsatoires. En effet, l’onde de 

pression générée par l’ouverture de la soupape 

se propage dans le système d’échappement, 

pour se refléter dans une onde de dépression qui 

remonte vers la soupape. Pour être 

correctement exploitée, cette dépression doit 

assurer la vidange du volume mort, lorsque le 

piston est au voisinage du PMH (i.e. quand la 

vitesse du piston est presque nulle). Pour cela, la soupape d’échappement doit être encore 

ouverte. Cependant, la fermeture de la soupape d’échappement ne doit pas s’effectuer trop 

tardivement, pour éviter l’aspiration des gaz brûlés dans le cylindre. 

 

 

 

Fig. 2.6. Influence du diagramme de distribution 

sur le fonctionnement du moteur, /35/ 
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 Avance à l’ouverture de la soupape d’admission AOA 

 L’AOA conditionne la section de passage du gaz au début de la phase d’aspiration. En 

augmentant l’AOA, la perte de charge à la soupape diminue, (v. aire „a” figure 2.6, c), ce qui 

permet une meilleure conversion du travail du piston en énergie cinétique de l’air du collecteur. 

Cette énergie cinétique est ensuite récupérée à la fin de la phase d’admission, permettant ainsi 

d’améliorer le remplissage. L’AOA améliore, donc, la perméabilité pendant la phase 

d’admission, diminuant le travail de pompage. Pourtant, l’AOA doit être limitée pour éviter le 

refoulement d’une partie des gaz brûles dans le conduit d’admission. 

 

 Croisement des soupapes, AOA+RFE 

 Quand le piston se trouve au voisinage 

de PMH, et les processus d’échappement et 

d’admission se succèdent, on constate que la 

chambre de combustion est en 

communication avec le conduit d’admission 

et aussi avec celui d’échappement. Cette 

phase s’appelle croisement ou ouverture 

simultanée des soupapes et elle est 

responsable de l’EGR interne dont l’intensité 

dépend du point de fonctionnement du 

moteur. 

 Aux bas régimes, il est préférable d’adopter une étendue angulaire réduite du croisement 

pour diminuer le mixage entre la charge fraîche et les gaz d’échappement. Pour les hauts 

régimes, quand le temps disponible pour le mélange est diminué, on peut procéder à un 

élargissement du croisement pour améliorer le remplissage du cylindre. 

 Même si l’on parle souvent, dans les analyses effectuées de la phase de croisement des 

soupapes du point de vue de "l’extension angulaire", on peut considérer que l’approche du point 

de vue "aire", est plus convaincante, car ce paramètre influence directement les sections 

d’écoulement pour les deux types de soupapes, c’est-à-dire l’échange de gaz. 

 Par exemple, pour deux croisements identiques du point de vue de la durée angulaire, en 

fonction de la loi de la came, on peut avoir des surfaces différentes (figure 2.7). Cette situation 

peut être analysée comparativement par l’angle - section de la soupape (v. relation 2.6) 

 

 

 

 

Fig. 2.7. L’aire qui correspond à la durée du 

croisement, /9/ 
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 Retard à la fermeture de la soupape d’admission RFA 

 La fermeture de la soupape d’admission doit s’effectuer suffisamment tard pour bénéficier 

de l’énergie cinétique acquise par les gaz pendant l’aspiration et des phénomènes dynamiques 

susceptibles d’augmenter le remplissage. 

 Pour un certain régime n1 (figure 2.8) où le rendement du remplissage, vη  est maximal, la 

soupape d’admission ferme au point 1, à la pression p1 égale à la pression du conduit 

d’admission. Pour le régime n2 > n1 à 

la même charge, le diagramme de 

pompage change, de sorte que, au 

moment de la fermeture de la soupape 

d’admission, 11' pp < . On obtient une 

réduction de la période de 

postremplissage. Pour augmenter 

l’efficacité du postremplissage, la 

soupape devrait être fermée au plus 

tard au point 2. Pour n3 < n1, à cause 

de la conversion du diagramme de pompage au sens inverse, p1”  > p1, à la fin du processus a 

lieu un refoulement de la charge fraîche dans le conduit d’admission. Pour éviter ce phénomène, 

la soupape d’admission doit être fermée en avance au point 3, /1/. 

 Donc, pour chaque régime, pour augmenter le remplissage, on doit trouver une valeur 

optimale pour le RFA. Dans tous les cas, le RFA doit augmenter avec l’accroissement du 

régime. 

 

2.1.2.2. Incidence du diagramme sur le cycle haute pression 

 

 Influence du RFA sur la compression  

 On a d'une part expliqué l'influence du RFA sur le rendement du remplissage, ce qui, 

évidemment a des conséquences sur le cycle haute pression. 

 D'autre part, le moment de la fermeture de la soupape d’admission (FSA), représentant le 

début du processus de compression, il en résulte que sa valeur influence la pression de fin de 

compression (figura 2.6, d). On peut donc définir le rapport effectif de compression εec, /20, 22, 

103/: 

     
k

kS
c

k

FSA
ec V

VV

V

V +=<= εε ,     (2.9) 

où Vk est le volume de la chambre de combustion/volume mort et VS est la cylindrée unitaire. 

 

 Fig. 2.8. Diagrammes de pompage par rapport au régime et 

aux moments de fermeture de la soupape d’admission, /1/ 
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 Donc plus le RFA sera significatif, plus le rendement de cycle sera réduit, du fait d'un 

rapport effectif de compression diminué (
1k

ec

Otto

1
1

−
−=

ε
η ) 

 Influence de l’AOE sur le travail de détente 

 La figure 2.6, a présente l’influence de l’AOE sur le travail de détente. 

•  AOE = 0 (v. courbe noire, valable pour la détente isentropique) => le travail fourni est 

maximal 

•  AOE > 0 (v. courbe bleue), l’ouverture de la soupape avec avance détermine une 

réduction plus rapide de la pression, d’où résulte une diminution du travail de détente (v. 

aire „a” dans la figure 2.6. a)  

 En conclusion, à un régime donné, le choix de l’AOE doit être effectué pour assurer le 

meilleur compromis entre les pertes générées par le travail de détente et celles par pompage. 

  

2.1.2.3. Incidence du diagramme sur les émissions polluantes. 

 

 Les émissions polluantes dépendent en partie de l’interaction entre les gaz admis dans le 

cylindre et les gaz d’échappement. Deux paramètres sont fondamentaux et gouvernent le 

recyclage des gaz brûlés du cycle précédent (EGR interne): le volume mort de la chambre de 

combustion et la durée du croisement des soupapes. 

 Considérons le cas d’un moteur à allumage commandé, non suralimenté. 

  

Premier cas : croisement nul 

 Dans ce cas, survient ce qu’on pourrait appeler "le recyclage des gaz brûlés au sein de la 

chambre de combustion". L’ouvrage /35/ montre que dans ce cas, le taux massique d’EGR peut 

être estimé par la relation : 

     

a

gr
k

gr

a
S

S

fpgr

gr

T

T
V

p

p
V

V

mm

m

+
=

+
      (2.10) 

où : fpm , grm  - masse du fluide d’admission, masse des gaz résiduels, 

 aT , grT  - température du fluide d’admission, température des gaz résiduels, 

 ap , grp  - pression des gaz d’admission, pression des gaz résiduels, 

 SV  - cylindrée unitaire, 

 En pleine charge, a grp p≈ , il résulte: 
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( )
1

1 1

gr

grgr a

a

m

Tm m
T

ε
=

+ + −
     (2.11) 

 En appliquant la relation 2.11 pour un rapport de compression ε = 10 �i Tgr/Ta = 3, il 

résulte que la masse de gaz brûlés représente 3.6% de la masse totale de gaz contenue dans le 

cylindre. 

 A très faibles charges, le taux d’EGR augmente sensiblement. Supposons pa/pgr=0.3. 

ε =10, Tgr/Ta=3, le pourcentage d’EGR atteint 11%. 

  

Deuxième cas : croisement non nul 

a) Comportement aux charges partielles 

 Lorsque la charge est contrôlée par le papillon de gaz, pendant le croisement des 

soupapes, la pression moyenne dans le conduit d’admission est inférieure à celle du conduit 

d’échappement. Il peut y avoir deux situations: 

 - avant le PMH, écoulement des gaz brûlés du cylindre, dans le conduit d’admission 

(écoulement inverse) 

 - après le PMH, aspiration simultanée des gaz brûlés, des conduits d’admission et 

d’échappement, dans le cylindre  

 Le rapport réel d’EGR est donc supérieur à la valeur calculée précédemment, surtout aux 

bas régimes. Au ralenti, le taux élevé d’EGR génère une combustion instable, traduite par des 

émissions polluantes importantes et des irrégularités du régime. 

  

b) Comportement en pleine charge 

 La pression dans le conduit d’admission est voisine de la pression atmosphérique et les 

phénomènes acoustiques sont, dans ce cas, de forte amplitude. En fonction de leurs phases 

d’admission et d’échappement il peut y avoir soit un écoulement anormal des gaz brûlés vers le 

conduit d’admission, soit un écoulement anormal du fluide d’admission vers le conduit 

d’échappement. Dans ce dernier cas, si le moteur fonctionne en mélange homogène (à injection 

indirecte), il peut y avoir transfert de carburant dans l’échappement; ce phénomène détermine 

une émission importante d’hydrocarbures imbrûlés, /35/. 

 

2.1.3. Aérodynamique interne du moteur  

 

 Le mouvement du fluide moteur dans le cylindre s’organise selon trois directions 

distinctes, /37/. L’une est parallèle à l’axe du cylindre – mouvement axial de vitesseaW
�

, les 



 18 

deux autres se trouvent sur un plan normal de l’axe du cylindre, parallèle à la tête du piston. Au 

plan normal, l’une des directions est suivant un rayon du cylindre – mouvement radial de vitesse 

rW
�

; l’autre est perpendiculaire à un rayon du cylindre – mouvement tangentiel de vitesse tW
�

 

 Le mouvement résultant est ainsi la somme de trois composantes. 

tra WWWW
����

++=        (2.12) 

 

2.1.3.1. Mouvement axial - tumble 

 

 Le mouvement de tumble est dû à l’impact du fluide avec la tête du piston. Cette situation 

génère l’apparition d’un mouvement de rotation du mélange du fluide frais par rapport au plan 

longitudinal du cylindre (figure 2.9.). 

  

 

 

a. 

 

 

b. 

Fig.2.9. Représentation de l’écoulement du fluide dans le mouvement de tumble, /110/ 
  

 Le mouvement de tumble peut être intensifié en optimisant la géométrie de la tête du 

piston, figure 2.10 

  

Fig.2.10. Différents types de pistons pour optimiser le mouvement de tumble, /56, 58/ 
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 On peut aussi améliorer ce mouvement par l’introduction d’un papillon de gaz dans le 

conduit d’admission, /2, 51/, (figure 2.11). 

 

Fig. 2.11. Amélioration du mouvement de tumble, /51/ 
  

 Le mouvement du fluide dans la direction axiale présente les particularités suivantes, /37/: 

1. la vitesse moyenne du fluide dans la course d’admission varie d’une manière presque 

linéaire avec le régime et augmente avec la charge. 

2. le phénomène de recyclage et de réflexion du fluide après avoir frappé le piston est 

plus faible, quand la portée de la soupape induit un mouvement hélicoïdal. 

3. la distribution dynamique de la vitesse axiale montre qu’au voisinage des parois, le 

module de aW  est d’approximativement 50-80% plus grand qu’au centre du cylindre. 

 Le principal paramètre d’évaluation du mouvement axial est représenté par le rapport de 

tumble, TR, défini ainsi, /123/: 

,

,

60

2
x z

x z

H
TR

M nπ
=        (2.13) 

où : zxH , , zxM , représente le moment cinétique, respectivement le moment d’inertie 

correspondant aux axes X et Z, et n – régime du moteur (tr/min). 

 Dans les tableaux suivants, on met en évidence l’influence des différents paramètres du 

moteur sur le changement du rapport de tumble 

 a) l’impact du déplacement du piston 
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Fig. 2.12. Variation du rapport de tumble pour différents régimes, /86/ 
  

 On peut remarquer, dans la figure 2.12 que le rapport de tumble dépend surtout de l’angle 

de rotation du vilebrequin, le changement de régime ayant une influence pus faible. 

 b) l’impact du changement du régime  

 La figure 2.13 présente la variation absolue du TR à 330°Vb (près de la fin de la 

compression) pour les régimes pris en considération. A cet angle de rotation du vilbrequin, plus 

la vitesse du moteur augmente, plus le taux de tumble s’intensifie. Il indique un accroissement 

global du mouvement de l’air. 

 

Fig.2.13. Variation du taux de tumble en fonction du régime du moteur, /86/ 
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 c) la variation du rapport de tumble avec l’ouverture de la soupape 

 

Fig. 2.14. Variation du rapport de tumble en fonction de l’ouverture de la soupape, /87/ 
  

 La figure 2.14 montre la variation du rapport de tumble à l’ouverture de la soupape 

d’admission pour différents régimes. On peut observer que le rapport de tumble est plus élevé 

pour des ouvertures importantes de la soupape. A une ouverture plus grande de la soupape 

d’admission, le débit massique de l’air augmente, conduisant à l’accéleration du fluide dans le 

cylindre. La zone de basse pression de l’amont de la soupape d’admission et la haute vitesse de 

l’air peuvent provoquer l’apparition de tourbillons de tumble dans le cylindre. Quand 

l’ouverture de la soupape est petite, il y a des pertes de pression et de vitesse dues au frottement 

du fluide sur les parois, réduisant ainsi le taux de tumble. 

 

2.1.3.2. Mouvement tangentiel de rotation (swirl) 

 

 Le movement de swirl représente le mouvement de rotation de la masse de fluide 

d’admission, de l’interieur du cylindre, au plan transversal (figure 2.15). 

Le movement de swirl améliore la phase de formation du mélange, il génère une bonne et rapide 

homogénéisation. Le niveau d’homogénéité est étroitement lié au champ de vitesses et aux 

caractéristiques de la turbulence du cylindre. C’est une méthode particulière pour la dispersion 

très rapide du front de flamme pendant le processus de combustion. 
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 Ce mouvement est généré par la construction du système d’admission, pour qu’il imprime 

au mélange entrant dans le cylindre, une composante tangentielle. Cela se réalise par le 

"profilage" du conduit d’admission et de la soupape (figure 2.16). 

 

a. entrée de l’air dans le cylindre à direction 
tangentielle  

 
b. profil de la soupape 

 
c. profilage du conduit d’admission 

Fig. 2.16. Méthode d’engendrement du mouvement de swirl, /130/ 
  

 Le mouvement de rotation du mélange dans le cylindre peut être évalué selon les 

paramètres suivants : 

a) vitesse angulaire de rotation tω  (rad/s) ou régime tn  (tr/min) du mélange  

b) rapport de tourbillon ou le nombre de swirl ns, défini par le rapport entre la vitesse 

angulaire de rotation du mélange et celle du vilebrequin: 

 

Fig. 2.15. Mouvement de swirl à l’intérieur du cylindre, /110, 65/ 
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t t
s

n
n

n

ω
ω

= =        (2.14) 

Le nombre de swirl peut être calculé avec l’expression de l’ouvrage /33/ 

2
SN

I nπ
Γ=

⋅ ⋅ ⋅
       (2.15) 

où Γ  - moment angulaire du fluide, I  - moment d’inertie du fluide, n – régime du moteur, (tr/s) 

c) coefficient de swirl Cs – met en évidence la capacité du conduit d’admission de 

produire le mouvement tangentiel, /69/. 

t
s

SA

W
C

W
=         (2.16) 

où : SAW  - vitesse moyenne obtenue à la soupape d’admission,  

d) coefficient moyen de swirl Csm, défini par :/69/ 

θ
θ

θ

dcC ssm ∫=
0

1
       (2.17) 

où : θ  est la durée angulaire d’ouverture de la soupape 

Cette grandeur offre des informations liées à l’efficacité du conduit d’admission, en ce qui 

concerne la production du mouvement de swirl pour un certain régime. 

e) coefficient moyen absolu de swirl, smaC , défini ainsi, conformément /69/ 

nCC smsma ⋅= ⋅        (2.18) 

 

 2.2. Distribution variable 
 
2.2.1. Méthodes de variation 
 
 Une distribution est variable quand, au moins l’un de ses principaux paramètres peut 

évoluer d’une manière continue ou discrète. Le degré de flexibilité de la distribution est accentué 

lorsque la variation des paramètres est indépendante. 

 La figure 2.17 représentent les variations possibles pour l'admission : 

 a. variation de la hauteur de levée des soupapes avec le maintien constant de la durée. 

 b. variation simultanée de hauteur et durée 

 c. variation simultanée de la hauteur de levée et du moment de fermeture. 

 d. variation simultanée de la hauteur et du moment d’ouverture. 
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Fig. 2.17 Exemples de méthodes pour la variation des paramètres de distribution, /9/ 
 

 L’idéal serait que tous les paramètres puissent être ajustés d’une manière continue et 

indépendante en accord avec les exigences fonctionnelles du moteur. Ceci pour le moment est 

difficile, voire impossible, surtout quand le système de distribution adopté est mécanique et 

repose sur l’utilisation des cames dont le profil est invariable. 

 Pour une vision d’ensemble sur les implications majeures qui résultent de l’utilisation d’un 

système d'une admission variable, on a recours au schéma de la figure 2.18, où sont mis en 

évidence les avantages suivants: 

 - réduction des pertes par pompage en éliminant le papillon de gaz, qui conduit au contrôle 

direct de la charge du moteur par les soupapes d’admission; 

 - contrôle de la qualité du mélange frais par l’intensification du mouvement turbulent; 

 - contrôle des écoulements inverses, pour le mélange frais et pour les gaz brûlés. 

 
Fig.2.18 Implications de l'admission variable sur les performances du moteur, /9/ 
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 Les phénomènes énumérés auparavant influencent directement le processus de combustion. 

En conséquence, la distribution variable a une influence directe et simultanée sur le rendement 

énergétique, les émissions polluantes, le couple et la puissance du moteur. 

 Si l’on adopte un système de distribution variable à un moteur existant, les performances 

maximales de celui-ci peuvent être conservées, tandis que des améliorations importantes peuvent 

être obtenues pour l’économie de carburant et l’émission de produits polluants surtout pour les 

régimes de fonctionnement en charges partielles, /26/. 

 Conformément à la figure 2.18, on peut constater que les phénomènes liés directement au 

processus d’admission ont une grande importance sur les trois caractéristiques fondamentales du 

moteur : rendement, pollution, performances. Il est évident que la distribution variable du moteur 

à quatre temps, appliquées à la partie d’échappement du moteur, conduit à des qualités 

supérieures de celui-ci. Cependant dans ce mémoire, on s'intéressera plus spécifiquement à la 

distribution variable appliquée à l’admission. 

 En analysant les méthodes de variation des paramètres présentées dans la figure 2.17, on 

peut identifier les stratégies de travail permises par la distribution variable; les plus 

représentatives sont: 

•  La fermeture précoce de la soupape d’admission, EIVC1  

•  L’ouverture précoce de la soupape d’admission EIVO2  

•  La fermeture tardive de la soupape d’admission LIVC3 

•  L ouverture tardive de la soupape d’admission LIVO4 

•  Variation du calage (VVT) 

•  La variation de la hauteur maximale de levée des soupapes; VIVL5 

 
 Dans l’analyse que l'on conduira pour mettre en évidence les bénéfices apportés par ces 

stratégies et les processus qui en découlent, on se rapportera constamment au fonctionnement 

d'un moteur équipé d’un système de distribution classique, optimisé pour le régime du couple 

maximal. 

 
 
 
 
 
 
 
 
                                                 
1 Early Intake Valve Closing 
2 Early Intake Valve Opening 
3 Early Intake Valve Opening 
4 Late Intake Valve Opening 
5 Variable intake Valve Lift 
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2.2.1.1. Fermeture précoce de la soupape d’admission (EIVC) 

 

 Cette stratégie a comme but principal de réduire les pertes par pompage à l’admission et 

même d’obtenir le contrôle de la charge du moteur sans le papillon de gaz. Dans cette dernière 

situation, le débit de la charge fraîche qui entre dans le cylindre est réglé seulement par les 

soupapes d’admission qui assurent la fonction du papillon. 

 Pour que cela soit possible; une fois le régime de fonctionnement du moteur diminué, pour 

réduire la quantité nécessaire de charge fraîche, on peut recourir à la fermeture précoce des 

soupapes d’admission, c’est-à-dire après avoir retenue dans les cylindres du moteur, la charge 

fraîche exigée par le régime de fonctionnement, /26, 109, 115, 116/. 

 La valeur du paramètre RFA doit être ainsi réduite, en même temps avec le régime de 

fonctionnement par rapport à celle qui caractérise la distribution classique. Quand on prend en 

considération des régimes très bas de fonctionnement la fermeture de la soupape d’admission va 

se produire avant que le piston atteigne PMB, d’où l’appellation de fermeture précoce de la 

soupape d’admission. 

 La réduction du pompage à l’admission par l’utilisation de la stratégie EIVC, de plus en 

plus évidente au fur et à mesure de la diminution du régime de travail du moteur, est illustrée 

figure 2.19. 

 

Fig. 2.19. Influence de la stratégie EIVC sur le pompage, /115/ 

  

 Pour des pertes par pompage réduites de 50% à un régime proche du ralenti, sur un moteur 

équipé d’une distribution variable, la consommation de carburant a été réduite de 10-12%, /26/. 

 A des charges partielles et moyennes, l’économie de carburant obtenue par la stratégie 

EIVC, combinée à la réduction de la durée et de la hauteur de levée des soupapes d’admission 

peut être placée dans l’intervalle 5-7%. 

 L’explication de la réduction de la surface du diagramme de pompage consiste dans le fait 

que pour obtenir le débit nécessaire, dans le cas de l’admission sans papillon de gaz, le piston 

parcourt seulement une fraction de la course de descente, et la pression du cylindre où se déroule 
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ce processus est voisine à la pression atmosphérique. Même si, après la fermeture de la soupape, 

quand le piston continue sa descente, jusqu’à PMB, on va enregistrer un bas niveau de la 

pression absolue du cylindre, cet effet va être compensé ultérieurement, au début de la course de 

compression, par la récupération de l’énergie consommée. 

 Néanmoins, une fois le régime de fonctionnement du moteur réduit, par l’application de la 

stratégie EIVC, malgré la diminution sensible du pompage à l’admission, l’intensité du 

mouvement de la charge fraîche à la fin de la compression diminue beaucoup en conduisant à la 

dégradation de la stabilité de la combustion et à l’accroissement de l’émission d’hydrocarbures 

imbrûlés HC, /26, 75, 115/. A la limite, au ralenti, on a constaté que ce mouvement, à la fin de 

compression juste avant le déclenchement de l’allumage, était pratiquement nul. Pour les 

régimes de fonctionnement cités auparavant le rendement énergétique du moteur est très affecté 

aussi du fait que le degré de compression est sensiblement réduit, par rapport au moteur 

classique, /116/. 

 De plus, il est même possible que le degré d’homogénéité de la charge fraîche diminue, à 

cause de la réduction importante de la pression absolue et de la température dans le cylindre, 

après la fermeture de la soupape d’admission, quand le phénomène de condensation des vapeurs 

de combustible est prépondérant, /8, 14, 30, 40, 80, 115/. 

 Aux bas et très bas régimes, la stratégie EIVC doit donc être précautionneusement 

appliquée pour ne pas altérer le cycle du point de vue thermodynamique, ce qui peut être gagné 

par la réduction du pompage. 

 Pour contrecarrer partiellement ces effets, on a identifié quelques solutions qui pourraient 

être simultanément appliquées, quand on désire un maximum de bénéfices de la stratégie EIVC: 

- réduction des hauteurs de levée des soupapes, /3, 75/; 

- masquer la chambre de combustion pour augmenter l’effet de Tumble -Chamber Mask, 

/14, 80, 115/; 

- double allumage (deux bougies par cylindre); 

- désactiver une soupape d’admission et/ou l’ouverture différenciée des soupapes 

d’admission au cas des multisoupapes, /40, 88, 126/; 

- système d’admission pour favoriser l’effet de swirl, /3, 115, 116/ désactivation du 

fonctionnement de quelques cylindres du moteur. 

 Donc, l’utilisation de la stratégie EIVC doit être envisagée avec quelques réserves dues aux 

inconvénients qui l’accompagnent; elle est utilisée en particulier pour les bas et moyens régimes 

de fonctionnement, quand tout son potentiel peut être mis en valeur. 
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2.2.1.2. Ouverture précoce de la soupape d’admission (EIVO) 
 
 Par l’utilisation de la stratégie EIVO on veut accroître la période de croisement des  

soupapes d’admission et d’échappement pour faciliter le remplissage des cylindres pour les 

charges importantes du moteur, à des effets bénéfiques sur le couple moteur à des régimes 

réduits et sur la puissance à de hauts régimes. Par le contrôle rigoureux de la phase de 

croisement, les gaz d’échappement peuvent être recyclés à intérieur, au niveau maximal, pour 

combattre les produits polluants, surtout NOx et HC, mais pour diminuer aussi la consommation 

de combustible pour les charges particules, /23, 24, 28/. 

 Quand la charge du moteur est importante et le régime réduit, par l’accroissement d’AOA, 

en gardant la durée totale d’ouverture de la soupape d’admission, le RFA est aussi diminué, d’où 

résulte la réduction ou même l’élimination des écoulements inverses des gaz frais du cylindre. 

Le résultat est un couple moteur supérieur à 7-10% par rapport au moteur classique, pour les 

mêmes régimes de fonctionnement. 

 En même temps, en avançant le moment d’ouverture des soupapes d’admission, l’échange 

de gaz autour de PMH est amélioré, et le recyclage interne des gaz d’échappement peut être 

optimisé pour obtenir un bon compromis entre la consommation de combustible du moteur et le 

niveau des émissions polluantes. 

 
2.2.1.3. Fermeture tardive de la soupape d’admission (LIVC) 
 
 Une autre stratégie de réduction des pertes par pompage repose sur la fermeture tardive de 

la soupape d’admission. De cette façon, une partie de la charge fraîche admise dans les cylindres 

est refoulée dans le collecteur d’admission au commencement de la course de compression et la 

réduction du pompage dérive de la possibilité de maintenir une ouverture importante du papillon 

de gaz pendant le fonctionnement du moteur. On peut ainsi obtenir un fonctionnement du moteur 

conforme au cycle Miller-Atkinson, qui présente un rendement supérieur au cycle Otto dans 

certaines situations, /109/.  

 Si la stratégie LIVC est utilisée au ralenti ou aux régimes très bas, quand le besoin de 

charge fraîche est très réduit, la FSA devrait se produire avant même à la fin de la course de 

compression (au voisinage de PMH). Dans ce cas, il n'est plus possible de bénéficier d'une 

avance à l'allumage optimale et la pression au sein de la chambre de combustion est très faible. 

Cette dégradation du degré de compression conduit à une augmentation de la consommation de 

carburant et des émissions polluantes, /14/. C’est pourquoi, la stratégie LIVC est surtout destinée 

aux régimes importants et charges élevées du moteur.  
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 Le tableau de la boucle inférieure du diagramme p-V quand on utilise la stratégie LIVC est 

présenté dans la figure 2.20 où l’on peut observer une aire diminuée par rapport à celle 

correspondante au moteur classique, pour 

le même régime de fonctionnement. 

 Les écoulements inverses de charge 

fraîche, du cylindre vers l’extérieur, qui 

apparaissent dans le cas d’un retard 

majeur à la fermeture de la soupape 

d’admission pendant la course de 

compression font qu’une partie de la 

charge arrive de nouveau dans le 

collecteur d’admission et perturbe le 

contrôle du dosage pour le cycle moteur suivant. Pour une injection à l’extérieur du cylindre, on 

a constaté que ces écoulements inverses affectaient la résolution du capteur de pression absolue, 

d’où résulte la nécessité de l’utilisation d’un débitmètre d’air, /24/. Pour une telle application, le 

constructeur japonais Honda a mis au point un débitmètre d’air spécifique, qui saisit les 

écoulements inverses et qui, accompagné d’un logiciel dédié à l’ordinateur d’injection, va 

calculer avec précision la dose de combustible nécessaire au cycle moteur suivant.  

 Un autre avantage de la stratégie LIVC est possible pour le moteur Otto classique, qui 

fonctionne aux régimes et charges importantes, quand l’effet de postremplissage du cylindre peut 

être utilisé en totalité, pour obtenir une puissance maximale supérieure, /24, 131/. 

 

2.2.1.4. Ouverture tardive de la soupape d’admission (LIVO) 

 

 La concentration de HC et la consommation de combustible du moteur peuvent subir des 

réductions importantes, par l’intermédiaire de la stratégie LIVO. Sachant que 80-90% de 

l’émission de HC d’un moteur est réalisé pendant la période de démarrage avant l’amorçage du 

système de traitement des gaz d’échappement, une attention particulière doit être accordée à 

cette phase de fonctionnement, /6, 23, 24/. 

 Le temps nécessaire pour l’amorçage du système de traitement des gaz d’échappement et 

du réchauffement du moteur peut être réduit d’une manière importante en augmentant la vitesse 

de la charge fraîche. Cela peut être obtenu par LIVO qui dans la première partie du processus 

d’admission conduit à une réduction importante de pression au niveau du cylindre. Quand les 

soupapes s’ouvrent, entre la pression du collecteur d’admission et le cylindre il y a une 

différence accentuée, qui, si l’on atteint certaines valeurs peut conduire à un écoulement à vitesse 

 

Fig. 2.20. Influence de la stratégie LIVC sur le 

pompage, /9/ 



 30 

sonique de la charge fraîche au-dessous de la soupape d’admission /8, 102/. En même temps, 

avec le retard de l’ouverture de la soupape d’admission, la vitesse maximale du piston est 

atteinte pendant que la levée de la soupape est, en général, réduite. D’ici, il résulte 

l’intensification de la turbulence et l’amélioration du mixage avec pour conséquences: 

démarrage efficace du moteur à basses températures, stabilité supérieure de la combustion, 

pendant la période de réchauffement du moteur, réductions de 20% de la consommation de 

carburant et de 35% de l’émission de HC, sur l’intervalle entre le départ à froid et le moment 

d’amorçage du catalyseur. 

Ce procédé peut être aussi utilisé avec succès pour la diminution des pertes par pompage à 

l’admission.  

 Comme dans les cas des stratégies présentées auparavant, on peut constater des contraintes 

concernant l’adoption du LIVO, puisque, une diminution de l’AOA peut conduire à 

l’augmentation des pertes par pompage qui ne peuvent pas être compensées par l’avantage 

thermodynamique obtenu. On peut ainsi justifier l’utilisation de cette stratégie pour de très 

faibles régimes de fonctionnement du moteur (ex.: démarrage à froid et à chaud au ralenti 

normal/accéléré), /102, 116/. 

 

2.2.1.5. Variation du calage (VVT) 

 

 Par le calage de la distribution, on comprend l’établissement d’une interdépendance entre 

le mouvement de rotation de l’arbre moteur et celui qui correspond aux arbres de distribution, ce 

qui impose, par rapport à la position du vilebrequin, des moments bien déterminés pour 

l’ouverture et la fermeture des soupapes (figure 2.21). Si cette interdépendance ne change pas 

pendant le fonctionnement, le calage est fixe. 

 La modification du calage de la distribution pendant le fonctionnement du moteur, répond 

aux acronymes VVT6 ou VCP7. Les dispositifs de variation du calage de la distribution 

s’appellent décaleurs. 

 
Fig. 2.21. Le calage de la distribution, /9/ 

                                                 
6 engl. = Variable Valve Timing 
7 engl. = Variable Cam Phaser 
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 Au cours du temps diverses solutions constructives on été proposées. Les décaleurs 

constituent les premiers pas réalisés dans le domaine de la distribution variable du fait de leurs 

simplicité constructive, mais aussi à leurs multiples avantages: réduction de la consommation de 

combustible, dépollution significative, amélioration de la stabilité de la combustion, surtout pour 

des bas régimes, augmentation des performances dynamiques. Placés au niveau des arbres à 

cames d’admission et 

éventuellement à ceux 

d’échappement, les décaleurs ont le 

rôle de modifier les moments 

d’ouverture des soupapes sans 

changer la durée d’ouverture et de 

leur loi de levée, (figure. 2.22.) 

 A titre d'exemple, considérons le diagramme de distribution AOE60°-RFE20°, AOA20°-

RFA60° où la durée angulaire d’ouverture des soupapes est 20° + 180° + 60° = 260°, et le 

croisement de ces deux types de soupapes est 20° + 20° = 40°. Si les cames d’admission et celles 

d’échappement aussi sont disposées sur des arbres différents, le diagramme de distribution peut 

être changé en recourant au changement du calage de ces deux arbres par rapport à l’arbre 

moteur. Donc, il est possible d’obtenir le diagramme de distribution AOE50°-RFE30°, AOA30°-

RFA50°, caractérisé d’un croisement des soupapes de 60°, au lieu de 40° la valeur initiale ( NB. 

la durée totale d’ouverture des soupapes ne change pas, 260°). Le résultat consiste dans 

l’amélioration du couple moteur aux bas et moyens régimes au détriment de la puissance aux 

hauts régimes. D’ailleurs, par la réduction de la valeur RFA, aux bas et moyens régimes, 

l’intensité des écoulements inverses du cylindre vers l’extérieur est diminuée; c’est-à-dire il 

résulte un remplissage plus efficace. La stabilité de la combustion au régime de ralenti est en 

même temps altérée, par l’accroissement de la durée du croisement, qui favorise un haut taux de 

recyclage à voie interne des gaz d’échappement. 

 Du point de vue constructif, la majorité de solutions des décaleurs sont intégrés au niveau 

des pignons de commande des arbres moteur de distribution. 

 Pour un moteur non suralimenté, les modes de fonctionnement des décaleurs placés sur 

l’admission peuvent être, en général, synthétisés ainsi, /133/: 

- démarrage moteur + régime au ralenti et bas régimes = croisement réduit; effet 

recyclage des gaz à combustion diminué (stabilité de la combustion); 

- bas et moyens régimes = augmentation du croisement et réduction RFA; effets: 

amplification du recyclage des gaz de combustion, diminution du pompage + remplissage 

amélioré des cylindres; 

 

Fig. 2.22. Changement du calage des arbres de distribution, /9/ 
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- hauts régimes = croisement réduit pour augmenter RFA; effet: recyclage des gaz de 

combustion diminué, important remplissage inertiel; 

 De nos jours, les décaleurs modernes peuvent réaliser des variations du calage de 30° - 

50°Vb, en 0.5 secondes ou 100°-120°Vb/ sec, /8, 131, 133/. 

 

2.2.1.6. Variation de la levée des soupapes ( ViVL)  

 

 Dans la distribution classique, la levée maximale des soupapes est constante. Elle est 

établie en imposant comme condition que le moteur obtienne une certaine efficacité de 

remplissage à l’admission au régime maximal. Pour le processus d’admission, on va constater 

qu’une fois le régime optimal réduit, une diminution de la levée maximale serait plus indiquée, 

présentant ainsi les avantages suivants : 

- accroissement de vitesse de la charge fraîche, /3, 12, 24, 72, 115/; 

- réduction de la durée du processus de combustion; 

- contrôle rigoureux du débit de fluide moteur qui coule de et vers le cylindre; 

- diminution du pompage à l’admission; 

- réduction des frottements du mécanisme de distribution, /12, 29, 90, 131/. 

 Tous ces avantages peuvent être bien sûr joints à ceux présentés pour les autres stratégies 

déjà analysées. 

 A titre d'exemple, on peut considérer l’utilisation de la stratégie EIVC pour réduire le 

pompage, alors que la reconstitution de la qualité et de la cinématique du mélange frais dans les 

cylindres peut être réalisé par la réduction des hauteurs de levée des soupapes. 

 L’augmentation de vitesse de la charge fraîche, directement dépendante du régime du 

moteur, diminuera en même temps avec sa réduction, d’où résulte une dégradation du processus 

de combustion. Dans une telle situation, en ajustant la hauteur maximale de levée de la soupape, 

on peut rétablir le niveau initial de l’énergie cinétique de la colonne de charge fraîche et 

maintenir une efficacité élevée du processus de combustion, qui, finalement peut conduire à un 

couple moteur supérieur pour le même régime de fonctionnement, /24, 72, 115, 131/. 

 Cette approche peut favoriser tout régime de fonctionnement du moteur, mais les 

avantages maximaux sont surtout atteints dans les situations suivantes: 

- au démarrage du moteur, mais aussi jusqu’à atteindre le régime thermique optimal du 

moteur, /115/; 

- au ralenti et à de bas régimes de fonctionnement; 

- pendant la phase d’amorçage du catalyseur, /24/. 
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 La réduction du régime au ralenti est une autre opportunité de diminuer la hauteur de levée 

des soupapes, surtout, si, simultanément on peut aussi recourir au contrôle de la période de 

croisement des soupapes, /24, 131/. 

 Si, par la distribution variable on désire le contrôle du fonctionnement du moteur par 

l’intermédiaire des soupapes d’admission, sans la contribution du traditionnel papillon de gaz, 

cela est facilité par le recours simultané à la variation des phases de distribution et à la 

modification des hauteurs de levée des soupapes, /24, 26/. 

 Cela conduit à un contrôle plus rigoureux des sections d’écoulement, qui établiront, 

finalement, le débit de travail de la charge fraîche, considéré comme un paramètre clé pour le 

réglage quantitatif de celle-ci. 

 Il est à remarquer le fait que la réduction excessive de levée des soupapes d’admission peut 

conduire à l’augmentation des pertes par pompage, qui à partir d’un certain niveau ne peuvent 

plus être combattues par l’effet cinétique de la charge fraîche, ce qui impose une prudence 

accrue dans de telles situations, /3, 8, 46/. 

 Le rendement effectif d’un moteur est directement influencé par les pertes par frottement 

qui apparaissent dans ses couples de mouvement. Le mécanisme de distribution occupe la 

deuxième place dans le classement des mécanismes consommateurs d’énergie du moteur, 

devancé seulement par 

son attelage mobile. 

L’énergie nécessaire à 

l’entraînement du 

mécanisme de distribution 

peut être substantiellement 

diminuée par la réduction 

des hauteurs maximales 

de levée des soupapes 

(énergie faible pour la 

compression des ressorts), 

figure 2.23 

Mais cela chose ne doit pas être envisagée, comme un but en soi, parce que l’objectif 

principal de la stratégie ViVL doit rester l’amélioration des processus liés au cycle moteur. 

 

 

 

 

 

Fig. 2.23. Couple d’entraînement distribution vs levée de soupape, /100/ 
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2.2.2. Solutions constructives 

 

 Les premières solutions de distribution variables, caractérisées par leur simplicité 

constructive et technologique ont été, comme c’était tout à fait naturel, appliquées à la 

production de série. Cette catégorie appartient aux décaleurs, des composants qui représentent 

de nos jours un standard dans le domaine du moteur à allumage commandé. Les distributions 

variables occupent la seconde place caractérisée par un surplus de complexité constructive, une 

efficacité élevée par rapport à celle des décaleurs. La distribution commutable repose sur 

l’utilisation des cames multiples et elle a permis une approche à efficacité élevée du ZUF (v. § 

1) sans influencer les hautes performances, en diminuant ainsi les contraintes du compromis, qui 

caractérise la distribution classique. 

 Après avoir appliqué ces deux technologies, décrites ci-dessus, le pas suivant avait été 

représenté par la distribution variable de type continu, qui peut modifier d’une manière continue 

la hauteur de levée et la durée d’ouverture des soupapes. Elle réussit à aborder à efficacité 

maximale chaque point de fonctionnement du moteur, en éliminant les compromis réalisés par 

les technologies antérieures. 

 Ce chapitre n’a pas un caractère exhaustif; il se propose de présenter quelques solutions 

que l’auteur a considérées représentatives, pour la catégorie à laquelle elles appartiennent. On 

présentera aussi la solution qui constitue l’objet d’étude de cette thèse (la solution Hara). 

 

2.2.2.1. Variation du calage 

 

 Le changement du calage de l’arbre moteur et les arbres de distribution, peut être obtenu à 

l’aide des décaleurs. Du point de vue de la construction, les décaleurs sont presque toujours des 

systèmes de type hydraulique où la mise en marche s’effectue par la pression d’un fluide de 

travail, qui; dans la plupart des cas est même l’huile utilisée pour la lubrification du moteur. Le 

pilotage du système est confié à l’ordinateur du moteur et se réalise, généralement par une 

électrovanne à trois voies. 
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Fig. 2.24 Décaleur VANOS, /135/ Fig. 2.25. Double VANOS, /136/ 
  

 Un exemple est représenté par le système VANOS - Variable Nockenwellen Steuerung, du 

constructeur allemand BMW, apparu en 1992. C’est un décaleur à rampe hélicoïdale où le piston 

hydraulique sépare deux compartiments. Le schéma de principe est présenté dans la figure 2.24, 

où on peut distinguer les rampes hélicoïdales et les circuits d’huile caractéristiques à la mise en 

mouvement hydraulique, /135/. 

 En 1997 le constructeur BMW décide d’élargir la solution aussi au niveau de l’arbre à 

cames d’échappement nommé cette fois Double Vanos, figure 2.25, /136/. 

 Les dernières versions de la technologie Double Vanos ont permis une variation de 

l’avance à l’ouverture de la soupape d’admission, jusqu’à 60°Vb, et à l’ouverture de la soupape 

d’échappement, jusqu’à 45°Vb,  

 

2.2.2.2. Variation de la hauteur de levée/durée d’ouverture 
 

a) distribution variable commutable 
 La sévérité des normes concernant l’environnement a généré le changement des priorités 

des constructeurs de moteurs: de l’accroissement de la puissance vers la réduction de la 

consommation en combustible et des émissions polluantes. 

 De nos jours, les constructeurs de moteurs qui ont fait appel à la distribution commutable 

associent cette technologie à celle du décaleur. 

 Dans la catégorie des distributions commutables, il convient de citer la solution Honda 

VTEC8. A la fin des années 80, le but principal de la technologie VTEC était l’augmentation de 

la puissance des moteurs, ce qui à cette date, représentait "l'objectif numéro 1" des constructeurs 

de moteurs, /26, 131, 136, 137/. Par un tel système, la barrière psychologique des 100Cv/l a pu 

être atteinte. Le constructeur Honda a ensuite élargi cette technologie à presque tous ses moteurs 

à allumage commandé.  

                                                 
8 Variable-valve Timing and Electronic-lift Control 
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 Au cours du temps, le système VTEC a évolué. Le système VTEC est appliqué sur les 

moteurs à configuration DOHC ou SOHC à 3 ou 4 soupapes par cylindre et peut actionner soit 

uniquement les soupapes d’admission, soit aussi les soupapes d’échappement. 

 

Fig. 2.26. Le système VTEC, /137/ 
  

 On présentera ici la version VTEC – DOHC à quatre soupapes au cylindre. L’arbre de 

distribution de l’admission contient trois cames pour chaque cylindre, figure 2.26, réparties ainsi, 

/137/: 

- deux cames extérieures à dimensions réduites a1 et a2 caractérisées par des phases et hauteurs 

de levée diminuées pour améliorer le rendement du moteur; par exemple dans le cas des 

déplacements urbains; 

- une came centrale A, à profil spécifique des moteurs à hautes performances, pour faciliter le 

fonctionnement du moteur à hauts régimes; 

 Quand le moteur fonctionne à régimes réduits et moyens, les deux cames réduites a1 et a2 

vont chacune commander sa propre soupape d’admission. Pour les hauts régimes celles-ci sont 

simultanément commandées par la came centrale. Le changement de ces deux modes de travail 

s’effectue par un verrou, obtenu de deux petits pistons, piloté d’une manière électro-hydraulique 

par l’ECU en fonction des paramètres fonctionnels du moteur. 

  

Fig. 2.27. Couplage verrou VTEC, /135/ 
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 Le schéma de principe de la mise en mouvement électro-dynamique est présenté dans la 

figure 2.27, où l’on peut observer les deux positions extrêmes des petits pistons, qui forment le 

verrou, /135/. 

 L’énergie nécessaire à la mise en mouvement du verrou est obtenue par la pression de 

l’huile du système de lubrification du moteur, qui va être transmis à ces deux petits pistons, le 

retour à la position initiale s’effectue par le ressort de rappel. 

 Une autre technique appliquée aux moteurs à deux soupapes d’admission sur le cylindre 

consiste dans l’ouverture différenciée de celles-ci, pour augmenter le mouvement de swirl du 

mélange frais aux régimes réduits qui favorise le processus de combustion. Ainsi, les deux cames 

extérieures de la distribution commutable VTEC présentent elles des paramètres différents, en 

particulier pour l’avance de leur ouverture. Pour les moteurs à architecture DOHC on peut 

appliquer la technologie VTEC au niveau des soupapes d’échappement aussi, sans aucune 

restriction, en améliorant le fonctionnement du moteur, /135/. 

 

 b) distributions variables continues 
 Par rapport aux solutions présentées auparavant, les distributions qui présentent une 

variation continue des hauteurs et des phases de levée des soupapes ont l’avantage de pouvoir 

optimiser chaque point de fonctionnement du moteur, d’où résultent des avantages 

supplémentaires qui portent sur les émissions polluantes et la consommation de carburant. On 

peut s’imaginer qu’un tel moteur réunit une multitude de moteurs; un pour chaque point de 

fonctionnement. 

 Pour cette catégorie, la solution BMW Valvetronic est représentative. En 2001, la firme 

BMW commence à équiper quelques moteurs à essence, à quatre cylindres et configuration 

DOHC, d’un système de distribution variable Valvetronic, qui permet le fonctionnement du 

moteur sans l’intervention du papillon de gaz, le contrôle de la charge était effectué par la 

variation continue et simultanée des hauteurs de levée et des durées d’ouverture, pour les 

soupapes d’admission, /8/. 

 Le système de distribution est complété avec le double décaleurs Double VANOS, placés 

au niveau des arbres à cames d’admission et d’échappement pour améliorer au plus les 

performances du moteur d’où résulte le tandem Valvetronic- Double VANOS, /8, 30/. 

 Le but primordial de ce système est représenté par la réduction considérable des pertes par 

pompage à l’admission, qui caractérise ZUF (v. § 1) pour le moteur à allumage commandé. 

 Le système Valvetronic est composé d’un levier intermédiaire, placé entre l’arbre à cames 

d’admission et ses soupapes correspondantes, figure 2.28, /8, 30, 65, 135/. 
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 Le maintien en position du levier 

intermédiaire est assuré par un 

excentrique, la came correspondante, le 

culbuteur à galet et le ressort de rappel. 

Par la modification de la position de la 

partie supérieure du levier, la partie 

inférieure agira différemment sur le 

culbuteur à galet et, finalement, sur les 

soupapes d’admission, d’où résulte la 

variation des hauteurs de levée et des 

phases d’ouverture de celles-ci. 

 Il faut préciser que la partie inférieure du levier présente un profil spécifique, pareil à celui 

d’une came, figure 2.28, la loi de mouvement du profil se transmet partiellement ou 

intégralement au niveau des soupapes d’admission. Ce principe est appelé dans la littérature de 

spécialité Lost Motion - Mouvement perdu. Le mouvement perdu est englouti par le ressort de 

rappel du levier intermédiaire. Le levier représente la pièce-clé du mécanisme et c’est pourquoi 

on doit le mettre au premier plan du point de vue technologique, les tolérances de fabrication 

sont de l’ordre 8µm, /135/. 

 Dans la figure 2.29 sont présentées les allures de levée des soupapes d’admission, 

correspondantes au tandem Valvetronic - Double Vanos, /8, 46/. 

  
a. système Valvetronic b. système Valvetronic - Double VANOS 

Fig. 2.29. Lois de mouvement pour la solution BMW, /46/ 
  

 Avec le système Valvetronic, la hauteur de levée des soupapes d’admission est 

continuellement réglée entre 0.27 mm et 9.7mm; la durée de l’ouverture étant aussi modifiée, /8, 

135/. 

 La figure 2.29, b montre que la stratégie principale de travail adoptée par le constructeur 

allemand pour les soupapes d’admission est de les fermer en avance, EIVC, jointe à une 

réduction simultanée de la hauteur, /8, 30/. Comme on le sait, cette combinaison offre la 

 

Fig. 2.28. Architecture de la solution Valvetronic, /135/ 
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possibilité du contrôle de la charge du moteur système de distribution et en même temps conduit 

à des réductions importantes des pertes par pompage (v. § 2.2.1 et 2.2.2).  

 La figure 2.30 présente les deux positions extrêmes du mécanisme Valvetronic, qui 

correspondent à la levée minimale, respectivement maximale, pour les soupapes d’admission, 

/135/. 

  

a. hauteur minimale de levée de 0.3 mm b. hauteur maximale de levée de 9.7 mm 

Fig. 2.30. Situations limite pour le mécanisme Valvetronic, /135/ 
  

 La commande de l’excentrique qui actionne le levier, figure 2.30, est réalisée par un 

mécanisme réducteur de type roue hélicoïdale et un moteur électrique de courant continu géré 

via ECU. Pour un contrôle rigoureux, on a recours au feed-back, en mettant au niveau de l’axe 

de l’excentrique un capteur de position de haute résolution, /30/. 

 Au ralenti, l’utilisation de la stratégie EIVC conduit à la dégradation significative de la 

combustion, ce qui a orienté le constructeur allemand vers la démarche d’ouverture tardive des 

soupapes d’admission, LIVO, qui rend facile l’intensification du mouvement de la charge 

fraîche, (v. § 2.2.1). Mais cela impose 

l’utilisation de très basses hauteurs de levée 

des soupapes d’admission, qui à un ralenti de 

700 tr/min sont de 0.27mm; et provoque une 

intensification du pompage, /8/. 

 Les diminutions significatives des 

pertes par pompage à l’admission sont 

possibles par la technologie Valvetronic, pour 

le domaine des charges partielles, en 

particulier, en appliquant la stratégie EIVC; 

 

Fig. 2.31. Réduction significative du pompage, /8/ 
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ces réductions pour le point de fonctionnement, caractérisées par les coordonnées n = 2000 

tr/min et Pme = 2bars (0.2 kJ/l) atteignent à 30%, figure 2.31, /11/. 

 Dans ce cas, une réduction approximative de 5% des pertes de frottement est obtenue à de 

basses hauteurs de levée des soupapes d’admission de 1,15 mm et, finalement, la consommation 

en carburant pour ce régime est diminuée de 9%, /8/. 

 Les données supplémentaires fournies par BMW mettent en évidence les bénéfices du 

Valvetronic, /8, 30, 135, 136/: 

- économie de carburant d’approximativement 25% au ralenti et d’environ 10% pour le cycle 

NEDC; 

- respect des normes de dépollution EURO IV, pour le fonctionnement du moteur à mélange 

homogène et l’usage d’un système de traitement des émissions polluantes traditionnel 

TWC; 

- temps de réponse du mécanisme de 300 ms entre les positions limites. 

 Le contrôle de la charge du moteur 

à l’aide seulement des soupapes 

d’admission offre aussi un avantage très 

important lié au temps de réponse du 

moteur pendant les accélérations, figure 

2.32, dû à l’élimination du volume de 

tubulure admission qui doit être amorcé 

dans ces situations, volume compris entre 

le papillon d’accélération et la portée de la soupape d’admission, /8/. 

 
 Solution Hara 

 A partir des années 1980, à l’Université de Pitesti le professeur Hara et son équipe ont 

conçu et développé une série de moteurs thermiques prototypes, dotée d’un système de 

distribution variable, d’un rapport de compression variable ou des combinaisons entre celles-ci 

Le principal but visait la diminution de la consommation de combustible, /41, 42 - 45/. 

 Les recherches effectuées dans un premier temps avec le constructeur roumain 

d’automobiles DACIA se poursuivent aujourd’hui par une équipe mixte roumaine - française, 

formée par des chercheurs de l’Université de Pitesti et du Conservatoire des Arts et Métiers de 

Paris, /16, 42, 104/.  

 Le système de distribution variable HARA ViVL9, appliqué aux moteurs prototypes à 

configuration OHC10 et OHV11, à 4 cylindres en ligne, peut modifier d’une manière continue, la 

                                                 
9 Variable intake Valve Lift 

 

Fig. 2.32. Réaction du système Valvetronic, /8/ 
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hauteur de levée des soupapes d’admission; si le jeu thermique de la soupape est pris en 

considération, alors le mécanisme détermine indirectement la variation continue des instants 

d’ouverture et de fermeture des soupapes (v. § 2.1.1 et 2.1.2.).  

  

 Le système proposé, celui de variation de la hauteur des soupapes d’admission repose sur 

la variation du rapport de transmission entre la came et la soupape. La configuration du système 

repose sur le mécanisme classique, de type came - tige de poussée – culbuteur – soupape. La 

variabilité est assurée par la présence d’un taquet oscillant sous forme d’arc, un patin qui soutient 

la partie inférieure de la tige de poussée. Dans les figures 2.33 et 2.34, on présente des 

déclinaisons de ce principe pour deux configurations. Par la modification continue de la position 

du patin par rapport au taquet oscillant, le rapport de transmission entre la loi de la came et de 

tige de poussée devient continûment variable. Le mécanisme de fixation du patin est formé d’une 

biellette articulée sur un axe, actionnée par le glissage de la tige de commande. 

 L’automatisation du processus de la modification continue des paramètres de la 

distribution en fonction du point de fonctionnement du moteur (régime) a été premièrement 

confiée au système de type hydromécanique, /9/. 

 Dans la figure 2.35, on présente les photos de ces deux prototypes fonctionnels, qui se 

trouvent dans le laboratoire des Moteurs Thermiques pour Automobiles de l’Université de 

                                                                                                                                                            
10 OverHead Camshaft 
11 OverHead Valves 

 
Loi minimale de levée 

 
Loi maximale de levée 

Fig. 2.33. Le mécanisme Hara ViVL – variante OHC, /17, 18/ 

 
  

Loi minimale de levée Loi maximale de levée 
Fig. 2.34. Le mécanisme Hara ViVL – variante OHV, /17, 18/ 
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Pitesti, /16, 18/. A présent, tous les deux sont dotés d’un système électronique d’injection 

multipoint, et l’un de ces prototypes a été monté sur une Logan, /17/. 

   
b. variante OHC 

  
a. variante OHV – GMP12 Logan 

Fig. 2.35. Le moteur Hara ViVL 
  

 Le sujet de cette thèse de doctorat fait partie d’un ample projet de recherche, entrepris à 

l’Université de Pitesti en collaboration avec le CNAM de Paris. Son but est d’améliorer 

l’économie de carburant d’un moteur à allumage commandé par l’utilisation de la variation de la 

hauteur de levée des soupapes d’admission, /9, 16, 17, 18, 20/. La solution Hara a contribué, 

jusqu’à ce moment, à illustrer les buts spécifiques de ce sujet; elle est passée par plusieurs 

étapes, présentées chronologiquement dans ce mémoire, /9/.  

 Conformément aux ouvrages: /9, 16, 17, 18, 22/ le moteur équipé selon cette solution de 

variation de la hauteur de levée des soupapes d’admission a démontré un potentiel important de 

réduction de la consommation de combustible. Malgré tout, quelques aspects sont encore à 

clarifier, comme ceux liés aux phénomènes qui se déroulent pendant le passage de l’air dans et 

des cylindres du moteur. La technique de la simulation CFD, objet de cette thèse a pour but d'y 

contribuer, (v. § 3). 

 

 

 

 

 

                                                 
12 Grup Moto-Propulseur 
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 2.3. Conclusions 
 
 Sans dépendre de la solution constructive adoptée, la distribution variable est capable de 

modifier le fonctionnement général du moteur à allumage commandé, surtout pour la ZUF (v. § 

1.1). La variation continue des paramètres de la distribution, par les stratégies présentées dans ce 

chapitre peut conduire à la satisfaction simultanée des prestations du moteur en termes 

d'économie, de dépollution, et de performances. 

 Donc, en ce qui concerne le développement à l’avenir du moteur à allumage commandé, à 

partir de nouvelles contraintes (sévérité des normes, grande diversité des points de 

fonctionnement et une fréquence de fonctionnement accrue aux bas régimes v. § 1), on peut dire 

que la distribution variable sera de plus en plus présente, dans la production de série. 

 On peut expliquer l’intérêt pour la distribution variable, comme une conséquence aussi 

des synergies entre celle-ci et d’autres technologies appliquées déjà à ce type de moteur (GDI13, 

Ecosuralimetation/Downsizing) ou en train d’être appliquées (CAI14). 

 Sans avoir un caractère exhaustif, du point de vue de la présentation des méthodes de 

variation et des solutions constructives, ce chapitre présente aussi la complexité des phénomènes 

qu’on doit avoir en vue pour valider une solution technique. Il s’agit notamment des 

phénomènes complexes d’écoulement, normaux ou inverses, du mélange frais et des gaz brûlés 

qui peuvent être abordées en détail, par l’intermédiaire des simulations numériques (v. § 3 et 4) 

 

                                                 
13 Gasoline Direct Injection 
14 Controlled Auto-Ignition 



 44 

3. Etat de l’art. Modélisation et simulation numérique 

des écoulements 

 

 La turbulence induite pendant l’admission exerce une influence particulière sur les 

processus de formation et de combustion du mélange de carburant surtout pour les moteurs à 

allumage commandé. Un fort mouvement tourbillonnaire aide à la réalisation d’un mélange   

air-combustible homogène, ce qui conduit à une combustion optimale. La vitesse de propagation 

de la flamme est proportionnelle au régime par l’intermédiaire de la turbulence, ce qui favorise 

la réalisation des moteurs à régimes élevés. La turbulence dans le cylindre influence également 

sur la formation de la couche limite aux parois de la chambre de combustion. Cela a cela a des 

répercussions sur la concentration des émissions polluantes, en particulier des hydrocarbures 

imbrûlés. 

  La principale source de création de la 

turbulence dans le cylindre du moteur est 

due à l’écoulement du fluide au niveau de la 

portée de la soupape d’admission. Cet 

écoulement a le caractère de jet, dans lequel 

existent de grandes variations du vecteur 

vitesse, tant en direction qu’en module. 

(figure 3.1.) 

 La technique CFD repose sur une approche numérique de ces phénomènes d’écoulement, 

la modélisation de la turbulence étant l’un de ses éléments clé. Malgré les progrès considérables 

de l’informatique, ces vingt dernières années, la technique CFD, reste encore un domaine 

"imparfait", car la "résolution" exacte des équations de Navier-Stokes pour des conditions 

limites données est encore, une tâche impossible. D’ailleurs, la technique CFD se propose 

seulement de fournir des solutions numériques approximatives.  

 Puisque l’étude de l’écoulement des fluides est un domaine difficile à aborder, du point de 

vue expérimental, certains chercheurs préfèrent l’approche simulation, par l’intermédiaire de la 

technique CFD. Même dans ces conditions, il faut remarquer qu’on a besoin de ressources 

importantes de calcul, en coûts et en temps. 

 Dans ce chapitre, je présente un état de l’art du domaine de la modélisation et de la 

simulation numérique de l’écoulement des fluides. Ce chapitre permet d’introduire le travail de 

simulation réalisé à l’aide du logiciel ANSYS-Fluent ( v. § 3.3.) . 

 
Fig. 3.1. CFD – La mise en évidence des zones de 

turbulence, /62/ 
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 3.1. Caractéristiques du phénomène de turbulence 
 
 La turbulence consiste dans des structures tourbillonnaires de différentes dimensions 

appelées des tourbillons. Elle se distingue par un écoulement chaotique, mais pas tout-à-fait 

aléatoire. La description et l’interprétation de l’écoulement turbulent se réalisent en appliquant 

des méthodes statistiques sur les mesures de vitesse effectuées sur un moteur entraîné ou dans 

des conditions concrètes de fonctionnement pour plusieurs cycles moteur. La vitesse mesurée 

dans la chambre de combustion à un moment t est considérée, comme la somme de deux 

composantes :  

 1) une composante à valeur moyenne W  constante (pour un régime d’écoulement 

permanent) ou variable (pour un régime fluctuant.); 

 2) une composante fluctuante Wɶ  qui décrit le mouvement irrégulier des particules de 

fluide. 

 Les valeurs moyennes qui définissent la turbulence sont analysées par rapport à deux 

échelles distinctes, correspondant au système Euler et au système Lagrange, /37/:  

 - l’échelle temporelle (par laquelle on détermine l’évolution dans le temps de la 

turbulence) qui détermine la périodicité du mouvement désordonné; 

 - l’échelle spatiale (par laquelle on présente dans un système de coordonnées spatiales 

différentes grandeurs, qui caractérisent la turbulence) - détermine la distance entre deux points.  

Les grandeurs qui caractérisent le degré de turbulence sont, /37/ : 

1. l’intensité de la turbulence, `W , définie comme la racine carrée des moyennes des carrés de 

la vitesse Wɶ : 

2W
~

'W =          (3.1) 

 

2. l’intensité relative de la turbulence, IRT , définie comme: 

 
W

'W
IRT =        (3.2) 

 Même si on ne peut pas définir exactement l’écoulement turbulent, on peut dire qu’il a des 

traits caractéristiques tels que : 



 46 

 1. L’irrégularité du signal dans le temps et dans l’espace. Des quantités physiques telles 

la vitesse et la pression varient d’une manière apparemment aléatoire, (figure 3.2.) Le flux 

consiste en un spectre d’échelles différentes (dimensions de tourbillons). Il n’y a pas de 

définition exacte pour le tourbillon turbulent, mais on suppose que celui-ci existe dans une 

certaine région de l’espace, pour une certaine période turbulente, puis il est détruit (par un 

processus en cascade ou de dissipation). Il possède 

une vitesse et une longueur caractéristiques 

(l’échelle de la vitesse et de la longueur). La partie 

couverte par de grands tourbillons peut 

comprendre des zones moins turbulentes. Les plus 

grands tourbillons sont de l’ordre de la géométrie 

de l’écoulement (par exemple, l’épaisseur de la 

couche limite, l’ampleur du jet, etc.). A l’opposé 

de la dimension des spectres, on a les moindres tourbillons, qui sont dissipés par les forces 

visqueuses dans l’énergie thermique, conduisant à l’accroissement de la température. Même 

dans ce cas, la turbulence est chaotique, et déterministe; elle est décrite par les équations de 

Navier- Stokes. 

 2. Ecoulement rotationnel. La présence de nombreux tourbillons conduit à l’idée qu’un 

fluide turbulent possède un mouvement de rotation prononcée, de sorte que le mouvement 

turbulent a de fortes fluctuations de vitesse angulaire. La non linéarité assure les interactions 

entre ces tourbillons de différentes dimensions.  

 3. Diffusivité. Dans le cas de l’écoulement turbulent, la diffusivité augmente. Cela veut 

dire que le taux de diffusion des 

couches limites, des jets, etc. augmente 

à mesure que le flux devient turbulent. 

En réalité, la diffusion turbulente est 

due aux termes de convection au niveau 

fluctuant. La turbulence diffuse toute 

quantité de transport, augmente 

l’échange d’impulsion (par exemple, 

dans les couches limites). 

L’accroissement de la diffusivité 

conduit, de même, à l’augmentation de 

la résistance (les frottements au niveau 

des parois) pour les écoulements à l’intérieur des canaux et des conduits, /79/. L’évolution dans 

 
Fig. 3.2. Allure du signal de turbulence, /114/ 

  

 
Fig. 3.3. Evolution d’une particule de fluide sous 

l’influence de la diffusion, /114/ 
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le temps d’une particule de fluide suppose de parcourir les étapes suivantes: distorsion, 

ramification et finalement l’usure complète, (figure 3.3.). 

 4. Un grand nombre de Reynolds. L’écoulement turbulent apparaît pour un  grand nombre 

de Reynolds. Par exemple, le passage de l’écoulement turbulent dans les conduits se produit, 

quand ReD ~ 2300 et dans des couches limite, quand Rex ~ 500 000, /79, 114/. 

 5. Phénomène tridimensionnel. L’écoulement turbulent n’est pas stationnaire et il a 

toujours lieu le long des trois dimensions.  

 6. Caractère imprévisible des particules de fluide. Un flux turbulent présente une 

sensibilité extrême aux conditions initiales et aux conditions limites. Ce comportement est 

évident, si l’on prend en considération une petite déviation des conditions initiales, on peut alors 

observer, que les deux écoulements deviennent vite très différents l’un de l’autre, si l’on suit les 

quantités instantanées décrites en détail. Ce caractère imprévisible des trajectoires des particules 

de fluide à intervalles de temps suffisamment longs, correspond à une perte des conditions 

initiales d’écoulement. On peut ainsi décrire le phénomène d’imprévisibilité. Certaines 

caractéristiques de la turbulence restent, quand même reproductibles, comme par exemple les 

propriétés statistiques, les valeurs moyennes et les distributions spectrales, /114/. 

 7. Dispersion. La turbulence ne peut pas être soutenue telle quelle. Elle a besoin d’être 

alimentée avec de l’énergie. Les sources d’énergie peuvent être multiples. En général, il s’agit 

de l’énergie de cisaillement ou de l’effort du flux moyen d’écoulement, mais elle peut provenir 

aussi de forces extérieures, comme la poussée d’Archimède. A défaut d’être entretenue, la 

turbulence se désintègre peu à peu. 

 L’écoulement turbulent est dissipatif, ce qui veut dire que l’énergie cinétique des petits 

tourbillons (dissipatifs) est transformée en énergie thermique. Le mécanisme de dispersion 

visqueuse de la turbulence est lié à l’existence des gradients de champs de vitesse instantanée, 

/31, 114/. Les petits tourbillons reçoivent l’énergie cinétique des tourbillons un peu plus grands. 

Les tourbillons un peu plus grands reçoivent l’énergie des tourbillons plus grands et ainsi de 

suite. Les plus grands tourbillons vont extraire leur énergie du flux moyen d’écoulement. Ce 

processus de transfert d’énergie des grandes échelles de turbulence aux moindres échelles est 

appelé processus en cascade, (figure 3.4), /79, 129/. 
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Fig. 3.4. Processus en cascade du spectre des tourbillons turbulents, /79/ 

 

 3.2. Equations de l’écoulement 

 

 Pour mettre en évidence les différentes propriétés de la turbulence, on analysera les 

équations fondamentales, qui décrivent l’écoulement visqueux. Ce groupe d’équations 

comprend l’équation de continuité, l’équation de conservation de la quantité de mouvement et 

celle de l’énergie. 

 La dynamique du processus d’écoulement peut être décrite à l’aide des équations 

fondamentales d’écoulement des fluides visqueux compressibles (aussi nommés fluides réels), 

groupés dans le modèle de Navier-Stokes. Ce modèle comporte d’ailleurs les principes 

fondamentaux de la physique des moyennes continues: 

- le principe (loi) de la conservation de la masse, 

- le principe (loi) de conservation de la quantité de mouvement (deuxième loi de 

Newton), 

- la principe (loi) de la conservation de l’énergie. 

 On considère un fluide visqueux compressible, caractérisé par des propriétés comportant 

la densité massique ρ  , la viscosité dynamique η  ou la viscosité cinétique ν . Ce fluide occupe 

un espace� , considéré comme un sous-ensemble ouvert dans l’espace euclidien 3
� , pendant  

tout son mouvement. On considère que le mouvement ou la déformation, par rapport à son état 

d’équilibre, est généré par f
�

, un champ des forces extérieures qui agissent sur le fluide, de la 

variation du gradient du champ de pression p , des forces de surface, de la variation du champ 

de température T  etc. Dans le domaine du mouvement à l’intérieur du fluide, le mouvement est 

décrit par le champ de vitesses u
�

. A partir des principes physiques énoncés ci-dessus on obtient 

le modèle thermodynamique à six inconnues: les trois qui composent le champ de vitesses, la 

pression, la densité et la température. En mathématiques celles-ci sont considérées comme des 

fonctions (champs vectoriels ou scalaires) définies sur ( )0, 3× ∞ ⊂ ×� ��  
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( ), , , : 0, 3
iu p T , i = 1,2,3ρ × ∞ ⊂ × →� � ��      

 ainsi, on écrira ( ),u u x t=� � �

, ( ),p p x t= �

, où ont été utilisées les notations usuelles t  et 

( ) 1,3i i
x x ==
� : pour la variable temporelle et les variables spatiales, respectivement de R3.  

 Du premier principe on obtient l’équation de continuité (3.3) qui assure la conservation de 

la masse du fluide dans n’importe quel volume de contrôle inclus dans son domaine de 

mouvement. 

0i i
i

i i i

u u
u

t x t x x

ρ ρ ρρ ρ
 ∂ ∂∂ ∂ ∂+ ∇ ⋅ = + + = ∂ ∂ ∂ ∂ ∂ 

      (3.3) 

 Du deuxième principe, la conservation de la quantité de mouvement, pour un fluide 

newtonien visqueux compressible en mouvement non stationnaire, on déduit les équations de 

Navier-Stokes écrites sous la forme : 

2

2

1
, 1,3i i i

j
j i j

u u up
u i

t x x x
ν

ρ
∂ ∂ ∂∂+ = − + =
∂ ∂ ∂ ∂

      (3.4) 

 En adoptant les hypothèses simplificatrices sans tenir compte du champ des forces 

extérieures (des forces de volume) et de la liaison rhéologique ε du  mouvement donné au 

tenseur de Cauchy, à son membre droit (3.4) restent seulement le terme de convection et le 

terme de diffusion.  

 Du dernier principe physique fondamental ressort l’équation de l’énergie (3.5) écrite pour  

l’inconnue T, le champ de température. 

2

2

jj

i
pp x

T

x

u
Tc

t

T
c

∂
∂=

∂
∂+

∂
∂ λρρ ,      (3.5) 

où pc  est la notation pour la chaleur spécifique à pression constante et λ  pour la capacité 

thermique massique du fluide.  

 Au système d’équations (3.3), (3.4), (3.5) on doit ajouter les conditions initiales (les 

conditions de Cauchy) et les conditions limites, celles-ci étant spécifiques à la frontière du 

domaine occupé par le fluide, donc correspondant à un problème physique concret d’étude. 

Autrement dit, on obtient de cette manière la description déterministe du mouvement  non 

stationnaire d’un fluide visqueux compressible. 

 Pour l’écoulement turbulent, les notions telles que les micro ou macrostructures  

s’expliquent bien, si on utilise un cas particulier, notamment le mouvement nonstationnaire 

unidimensionnel d’un fluide visqueux incompressible d’isopression. Pour cet écoulement, on va 

utiliser l’équation de Burgers, qui est obtenue directement de l’équation de Navier- Stokes (3.4), 

par les simplifications correspondantes aux nouvelles hypothèses adoptées.  
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2

2

u u u
u

t x x
ν∂ ∂ ∂+ =

∂ ∂ ∂
       (3.6) 

 

où la seule inconnue est la composante de la vitesse ( ),u u x t=� �

, si l’on considère que l’axe Ox, 

est la direction du mouvement donnée par cette vitesse. 

 L’équation (3.6) est non linéaire par le terme de convection 
u

u
x

∂
∂

 et par le terme de 

dissipation 
2

2

u

x
ν ∂

∂
. Ces types de non linéairité jouent un rôle important dans la description des 

mouvements turbulents, c’est pourquoi l’équation de Burgers est encore étudiée. 

 Pour comprendre mieux la turbulence, on analysera encore l’équation de Burgers (3.6), 

/122/. Il est à remarquer, que celle-ci peut être intégrée dans certaines conditions initiales et à 

limite, en obtenant des solutions exactes. 

 Les deux termes non linéaires de l’équation (3.6) seront analysés séparément et ensuite ils 

seront recouplés selon le principe de la superposition.  

 a). En conséquence, quand le terme de convection manque dans (3.6) on obtient l’équation 

de Burgers simplifiée sous la forme: 

2

2

u u

t x
ν∂ ∂=

∂ ∂
        (3.7) 

 Si à l’équation (3.7) on ajoute la condition initiale 

( ) ( )0, ,tu x t I x xδ= = ∀ ∈ �       (3.8) 

 

où ( )xδ  est la distribution de Dirac et I représente la valeur de la vitesse, et les conditions 

limites, qui dans ce cas sont des conditions bilocales à l’infini, représentant l’amortissement de 

la dissipation, 

( ) ( )lim , 0, 0,
x

u x t t
→±∞

= ∀ ∈ ∞  ,    (3.9) 

alors, la solution du problème de Chauchy- Dirichlet (3.7), (3.8), (3.9) est donnée par: 
2

4

2

x

tI
u e

t
ν

πν
−

=         (3.10) 

La représentation graphique de la solution (3.10) est donnée dans la figure 3.7. pour différentes 

valeurs de t. On observe que pour des valeurs de plus en plus grandes de t, le gradient de vitesse 

diminue, 

( )
( )

2

4
3 2, 0

4

x
tt

u I
x t e

x t
υ

π ν
− →∞∂ = − →

∂
    (3.11) 
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Dans ce cas , on dit que le frottement est de type gradient d’affaiblissement1. 

 b). Si, dans l’équation de Burgers, le terme de frottement est omis, l’équation résultante 

s’appelle l’équation d’advection non linéaire: 

0=
∂
∂+

∂
∂

x

u
u

t

u
        (3.12) 

 Donc, la vitesse u  n’est pas seulement fonction de la position spatiale x  et du temps t , 

mais aussi fonction d’une combinaison linéaire de ces deux grandeurs x  et t . La solution 

générale de cette équation déterminée par la méthode des caractéristiques, s'écrit sous la forme: 

( )utxfu −= ,       (3.13) 

où f  est une fonction arbitraire, avec des propriétés différentielles suffisantes et qui représente 

la nondéterminée de la solution générale de l’équation (3.12)  

 D’ailleurs, de (3.13) on observe que la vitesse u  pour 0t = , se propage sans changer au 

plan de la variable vectorielle ( ),x t , conformément à la caractéristique 

.constutx =−  ,       (3.14) 

dont la pente est même : 

u
t

x =
∂
∂

       (3.15) 

qui revient au fait que la pente de la caractéristique est déterminée par la solution même. Ce 

phénomène est représenté graphiquement dans la figure 3.6, où l’on peut observer que le 

gradient 
u

x

∂
∂

 devient,  

 

 

 

 

Fig. 3.5. Solution de l’équation de diffusion 

pour différentes périodes de temps, /122 /. 

Fig. 3.6. Solution non linéaire de l’équation 

d’advection, /122/ 
 

en fonction du temps de plus en plus évident, une fonction dont le graphique est plus "aigu", 

dans le sens d’angle acutangle, d’où l’appellation de gradient d’aiguisage2. Après un certain 

                                                 
1 gradient-weakening 
2 gradient-sharpening 
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temps, le graphique devient aigu jusqu’à former une droite, ce qui  veut dire que l’équation 

admet plusieurs solutions. On peut tirer la conclusion que le terme de non linéairité est le 

gradient d’aiguisage et celui-ci est déstabilisant. 

 Pour examiner simultanément les deux effets, pour déterminer la solution de l‘équation de 

Burgers (3.6) on doit établir le rapport entre ces deux effets non linéaires. De cette façon, pour 

caractériser ce rapport, on réécrira l’équation (3.6) sous forme adimensionnelle, par la fixation 

des grandeurs caractéristiques ou d’échelle, respectivement de longueur L et de vitesse U. Par 

rapport à ces grandeurs caractéristiques, on définit les nouvelles variables, adimensionnelles par 

les relations : 

  , , c

c c c

Ux u
x u t t

L U L
= = =ɶɶ ɶ      (3.16) 

où uɶ , xɶ , tɶ  représentent la vitesse adimensionnelle, la variable adimensionnelle de position et, 

respectivement, celle de temps, /122/. Les relations (3.16) sont en même temps un changement 

de variable dans le sens des équations différentielles à dérivées partielles, ainsi que pour les 

opérateurs de dérivation, on a les relations de liaison suivantes: 

2

1 1
, ,

.

c c

c

x L x x L x

U

t L t

∂ ∂ ∂ ∂ → →∂ ∂ ∂ ∂
 ∂ ∂ →
∂ ∂

ɶ ɶ

ɶ

     (3.17) 

 Quand on applique les relations (3.16) et (3.17) dans l’équation (3.6) par calcul direct, on 

obtient: 

2

2
c c

u u u
u

t x U L x

ν ∂ ∂ ∂+ =  ∂ ∂ ∂ 

ɶ ɶ ɶ
ɶ

ɶ ɶ ɶ
 

et si l’on prend en considération le nombre de Reynolds, qui représente le rapport entre le terme 

non linéaire d’advection (terme d’inertie) et le terme visqueux (les forces de frottement), 

Re c cU L

υ
=

 

on obtient l’équation adimensionnelle de Burgers, écrite sous la forme: 

    2

2

1
.

Re

u u u
u

t x x

∂ ∂ ∂+ =
∂ ∂ ∂
ɶ ɶ ɶ
ɶ

ɶ ɶ ɶ

      (3.18) 

 D’ailleurs, le critère de Reynolds met en évidence, pour les valeurs Re 1<  le terme 

visqueux dominant et l’écoulement du fluide est caractérisé comme stable ou laminaire. Quand 

Re > 1, le terme non linéaire d’advection domine; alors, l’écoulement est instable. Dans ce 

dernier cas, l’écoulement est caractérisé comme turbulent. 
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 Pour comprendre mieux ce qui se passe pour différentes valeurs du nombre de Reynolds, 

on analysera les solutions exactes de l’équation de Burgers. Par exemple, pour un Re > 1, le 

terme de la partie droite de l’équation (3.18) peut être négligé : 

0
u u

u
t x

∂ ∂+ =
∂ ∂
ɶ ɶ
ɶ

ɶ ɶ
 

dont la forme est la même (3.12). Cette fois les variables sont adimensionnelles, donc la solution 

s’écrit sous une forme particulière où l’on met en évidence de nouveau les variables 

dimensionnelles et les grandeurs caractéristiques. 
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où c cL x L− ≤ ≤ +  ou équivalent, 1 1x− ≤ ≤ +ɶ  à 

0

0
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U
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U t
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et 0U  une vitesse initiale, donnée par le problème . 

 Dans la figure 3.7, est représentée graphiquement la solution de l’équation de Burgers. 

Avec la longueur de l’échelle de l’ordre de cL , la solution est dominée par celle de l’équation 

non linéaire (3.12), donc des effets de type advection. De plus, dans ce cas-là , la solution exacte 

peut être approximée, sous cette forme : 
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U x
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U x
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  
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  = 
  − ∀ > 
 

 

 Cette solution est aussi représentée sur la figure 3.7. A cause de la longueur d’échelle 

relativement grande, cette partie de la solution s’appelle macrostructure. Les processus non 

linéaires de type advection dominent la macrostructure et dans ce cas, le frottement peut être 

négligé. 
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Fig. 3.7. Solution exacte de l’équation de Burgers pour Re>>1, /122/ 

 Il y a une petite région, où bien que le gradient soit très grand, le terme de frottement ne 

peut pas être négligé. Cette région est nommée microstructure et elle est dominée par le 

frottement à cause de la viscosité. Les échelles de longueur impliquées sont de l’ordre 

c

x
U

νδ≈ =  

ce qui implique un nombre de Reynolds local, avec Re 1< . Dans ce cas, la solution peut être 

approximée, par le terme visqueux, de la figure 3.7.  

tanh
2 4

c cU U x
u

ν
 = −  
 

 

 En conclusion, la macrostructure est alimentée avec de l’énergie de l’écoulement 

principal, par les processus d’instabilité. Les grandes quantités de turbulence, instables, se 

brisent dans d’autres plus petites. Ce processus est nommé processus en cascade, processus qui 

se répète jusqu’à ce qu’on atteigne la microstructure. A ce moment là, l’énergie cinétique est 

dissipée en chaleur, par la viscosité.  

 

 3.3. Modélisation de la turbulence 

 

 La modélisation de la turbulence est l’un des trois éléments-clé de la CFD, (les deux 

autres étant l’engendrement du domaine de calcul et le développement de l’algorithme.) Il est 

difficile de réaliser un modèle mathématique capable d’approximer le comportement physique 
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des écoulements turbulents à grande précision. Cette conclusion n’est pas surprenante, puisque 

notre objectif est celui d’approximer un phénomène extrêmement compliqué. 

 Ces dernières décennies, plusieurs modèles du phénomène de turbulence ont été élaborés 

Il n’y a pas de modèle unique, qui décrive complètement le processus de ce phénomène naturel. 

 Chaque modèle de turbulence dispose de conditions  particulières qui le caractérisent et le 

différencient des autres modèles et le rendent adapté à un type de simulation. Ils ont leurs 

avantages et leurs inconvénients. La suite CFD ANSYS-Fluent, utilisée dans cet ouvrage pour 

faire des simulations, offre plusieurs modèles de turbulence. Pour prendre finalement une 

décision à l’égard du choix du modèle de calcul, on va passer en revue différents modèles. Les 

arguments pour et contre seront traités pour chaque modèle, tout comme les limites et les 

équations de base. 

 Les modèles de turbulence qui seront présentés reposent sur la méthode moyennée de 

Reynolds RANS3, par laquelle les petites fluctuations de turbulence doivent être négligées.  

 Un désavantage de cette méthode est celui d’apporter un terme supplémentaire dans les 

équations de base de telle sorte qu’il est nécessaire de réaliser une fermeture du modèle pour les 

nouvelles inconnues. Ces équations de Reynolds, Navier-Stokes déterminent le transport des 

quantités moyennes d’écoulement, avec un domaine complet des échelles de turbulence, celles-

ci modélisées comme des propriétés moyennes de l’écoulement qui ne changent pas trop dans 

l’espace et dans le temps. Cette manière d’envisager les choses réduit considérablement l’effort 

et les ressources de calcul, donc elle est utilisée dans plusieurs applications pratiques dans 

l’ingénierie. 

 Quand on utilise la modélisation qui comporte l’utilisation de RANS, les variables 

dépendantes (les inconnues) sont décomposées en parties moyennes et fluctuantes. On l’appelle 

souvent la décomposition de Reynolds. Pour la vitesse, elle revient à: 

, , 1,2,3i i iu u u i= + =        (3.19) 

et pour toutes autres quantités scalaires, comme la pression et l’énergie on peut écrire, en 

général  

φ φ φ′= +        (3.20) 

 

 Ces expressions peuvent être remplacées dans les équations de continuité et de 

conservation de la quantité de mouvement. En moyennant les équations de conservation de la 

masse et de la quantité de mouvement, on obtient les équations moyennées suivantes : 

                                                 
3 RANS – Reynolds Average Navier Stokes 
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  (3.22) 

oừ ijδ est le tenseur (le symbole) de Kroneker. 

 Les équations ci dessus s’appellent les équations moyennées de Reynolds Navier-Stokes 

(RANS). Les variables dépendantes sont maintenant les valeurs moyennées par rapport au temps. 

Dans l’équations de l’impulsion, le nouveau terme supplémentaire i ju uρ ′ ′ n’est qu’une 

conséquence des effets de la turbulence. Il peut être interprété comme le transport dans la 

direction j  de l’impulsion de la direction i . Ce type de transport pour l’impulsion a le même 

effet que la tension sur une surface et il est donc, appelé la tension (la pression) de Reynolds. Il 

doit être modélisé pour compléter (fermer) l’équation de l’impulsion. 

 

3.3.1. Modèle de turbulence Spart-Allmaras 

 

Le premier modèle présenté est le modèle Spart–Allmaras. C’est un modèle valable 

pour les petits nombres de Reynolds qui résout seulement l’équation de transport modélisée, 

pour la turbulence cinématique visqueuse. Ce modèle a été développé surtout pour les 

applications de l’industrie aérospatiale où apparaissent fréquemment des écoulements au niveau 

des parois; on a aussi obtenu de bons résultats, pour les couches limite soumises aux grands 

gradients de pression, /32/. 

 Dans ce modèle, ν~  est la variable de transport. Elle est analogue à la turbulence 

cinématique visqueuse, excepté les couches proches aux parois. L’équation qui gouverne le 

transport  de ν~  est donnée par: 
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 Le premier terme de la partie gauche de l’équation (3.23) représente l’accroissement de la 

viscosité turbulente. Le deuxième terme représente le transport convectif de l’écoulement 

moyen. Les termes de la partie droite de l’équation (3.23) représentent la production: de la 

viscosité de turbulence provenant des gradients de l’écoulement moyen ( )Gν , le transport de la 

viscosité, due à la viscosité moléculaire et turbulente, la dissipation de viscosité turbulente des 

petites échelles et la destruction de la viscosité de turbulence, dans les zones proches de la paroi 

à cause de l’amortissement de viscosité ( )Yν , /32/. 
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 On calcule la viscosité turbulente par la formule: 

 vt fνρµ ~= ,        (3.24) 

où la fonction d’amortissement de viscosité (νv) est donnée par: 

3
1

3

3

v
v C

f
+

=
χ

χ
        (3.25) 

avec        
ν
νχ
~

=        (3.26) 

 Puisque le modèle Spalart-Allmaras est relativement récent, son applicabilité dans des 

écoulements complexes est incertaine. Les modèles à une seule équation, comme celle-ci ne 

peuvent pas prendre en compte les changements rapides des échelles de longueur, dans le cas où 

l’écoulement limité par une paroi change brusquement de l’écoulement laminaire, loin des 

perturbations des frontières solides. Un exemple est constitué par la simulation des écoulements 

dans un moteur à combustion interne: le flux d’air, qui traverse l’espace entre la soupape et le 

siège de la soupape pour accéder, ensuite, dans la chambre de combustion, /122/ 

 

3.3.2. Modèle de turbulence standard k ε−  

 

 Un autre type de modèle de turbulence est représenté par celui formé de deux équations. 

L’un des plus simples modèles de ce type est le modèle de turbulence k ε− , où k est l’ énergie 

cinétique de turbulence et ε  le taux de dissipation de celle-ci. Ce modèle a été proposé par 

Launder et Spalding, /32/ et il est fréquemment utilisé dans la simulation des écoulements 

turbulents, parce qu’il est en général facile à appliquer, robuste et économique. Les deux 

équations de transport pour l’énergie cinétique et la dissipation sont résolues pour former une 

grandeur, une échelle caractéristique non seulement pour la vitesse turbulente, mais aussi pour 

la longueur. Ces échelles (dimensions) représentent la viscosité turbulente. Les équations pour 

l’énergie cinétique k  et le taux de dissipation ε  ont cette forme, /32/: 
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La viscosité turbulente est calculée en employant l’équation suivante:  

ε
ρµ µ

2k
Ct =         (3.29) 

où: ρ est la densité du fluide et µC  est une constante 
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 Le terme kG , présent dans les équations (3.27) et (3.28), représente la production 

d’énergie cinétique turbulente, due aux gradients de la vitesse moyenne. Cette énergie est 

alimentée au niveau des petites échelles, par celle des grandes échelles par l’intermédiaire du 

mécanisme d’élargissement de la vorticité. Au niveau des petites échelles, cette énergie se 

dissipe en chaleur, lorsqu’on accède à l’échelle de Kolmogorov. On calcule kG  en utilisant la 

relation, /32/: 

    j
k i j
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G u u
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∂
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.       (3.30) 

 Le terme qui se trouve devant le gradient de vitesse ij xu ∂∂ /  est la tension de Reynolds, 

calculée par la relation suivante: 
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Le premier terme de la partie droite des deux équations (3.27) et (3.28) est le transport dû à la 

turbulence moléculaire et à la viscosité. Le deuxième terme de la partie droite de l’équation de 

dissipation (3.28) représente le taux (la valeur de la vitesse de variation) auquel l’écoulement 

des grandes échelles fournissent l’énergie pour celui des petites échelles. Le dernier terme de 

l’équation (3.28) représente la dissipation au niveau des petites échelles. 

 Pour ce modèle semi-empirique, l’équation de l’énergie cinétique est déduite 

mathématiquement, tandis que celle de la dissipation résulte des contraintes d’ordre physique. 

Pour le modèle k ε− , on suppose que le fluide a un écoulement entièrement turbulent et que les 

effets de la viscosité moléculaire sont négligeables. C’est pourquoi, ce modèle est à appliquer 

seulement pour les sous domaines complètement turbulents de l’écoulement du fluide, /32/. Ce 

modèle n’est pas utilisé, en général, pour la simulation des écoulements de la chambre de 

combustion des moteurs à combustion interne. 

 Si l’on considère le champ gravitationnel et le champ de températures, le terme bG  

représente la production de la turbulence due à la flottabilité,  

it

t
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où: 

tPr  est le nombre de Prandtl, pour l’énergie de turbulence dans le cas du modèle standard 

k ε− ,Pr 0.85t = ); 

ig  est la composante de la direction  i  du champ gravitationnel 
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β  est le coefficient d’expansion thermique donné par l’expression 
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 Pour les écoulements compressibles, quand le nombre de Mach a une grande valeur, la 

compression influence la turbulence par les phénomènes de dilatation-dissipation. En négligeant 

la dilatation - dissipation, on ne réussit pas à évaluer la diminution observée du  taux 

d’expansion, avec à l’accroissement du nombre de Mach, pour des mélanges compressibles et 

des couches de cisaillement. Ayant en vue ces aspects, pour le modèle k ε− , dans l’équation 

(3.28), on a introduit le terme de dilatation - dissipation MY , défini par  

22 tM MY ρε=  

où, Mt est le nombre de Mach de turbulence 

2a

k
M t =  

 Les constantes du modèle sont présentées dans le tableau suivant:  

        Tableau 3.1. Constantes du modèle k ε−  

ε1C  ε2C  µC  kσ  εσ  

1.44 1.92 0.09 1.0 1.3 
 

 

3.3.3. Modèle de turbulence k ε−  RNG 

 

 Le modèle de turbulence k ε−  RNG est déduit des équations de Navier-Stokes, en 

utilisant une technique mathématique appelée "du groupe renormalisè"4, /32/. La déduction 

analytique conduit à un modèle standard k ε− . Dans les équations de transport (3.27) pour 

l’énergie cinétique et (3.28) pour la dissipation, il y aura des termes et fonctions 

supplémentaires. En conséquence, les équations de transport du modèle k ε−  RNG, sont 

données par:  
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 La différence principale par rapport au modèle k ε−  standard est représentée par le terme 

supplémentaire Rε , défini par la formule  

                                                 
4 ReNormalizationGroup 
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la vitesse moyenne de variation du tenseur de déformation, et 0η  et β  sont les constantes du 

modèle.  

 Les deux derniers termes de l’équation (3.32) peuvent être unis, dans un seul terme, donné 

par : 

    
k

C
2

2

ερε
∗−        (3.36) 

où 

( )
3

0
3

22 1

/1

βη
ηηρηµ

εε +
−

+≡
C

CC .     (3.37) 

 Dans les régions à vitesse de variation relativement faible de la déformation ( 0ηη < ), le 

terme Rε  a une contribution positive, donc ∗ ε2C  devient plus grand que ε2C . En conséquence, 

pour des tensions faibles et modérées de l’écoulement principal, le modèle k ε−  RNG tend à 

avoir des résultats comparables, dans la plupart des cas, au modèle k ε−  standard. De l’autre 

côté, à grandes vitesses de variation des valeurs de déformations, 0ηη >  le terme Rε  a une 

contribution négative. La valeur ∗ ε2C  est faible, par rapport a ε2C . Comparé au modèle k ε−  

standard, de petites destructions de ε , conduisent à l’accroissement des valeurs de ε, en 

réduisant celles de k  et probablement celles de la viscosité effective. Comme conséquence, 

dans les écoulements forcés, rapides, le modèle k ε−  RNG conduit à une viscosité de moindre 

turbulence que celle donnée par le modèle kε−  standard. De cette façon, le modèle k ε−  RNG 

est beaucoup plus sensible au effet de passage rapide et de courbure de la ligne de courant, par 

rapport au modèle k ε−  standard, ce qui explique les performances meilleures de ce modèle 

pour différentes catégories d’écoulement. 

 Une autre différence par rapport au modèle k ε−  standard consiste dans la manière de 

calculer la viscosité turbulente. Pour le modèle k ε−  RNG, la viscosité est calculée avec 

l’équation suivante: 
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où µµν /~
eff= . L’équation (3.38) est intégrée pour décrire clairement, comment le transport de 

la turbulence varie effectivement, par rapport au nombre de Reynolds en permettant ainsi le 

traitement des cas des écoulements à petites valeurs du nombre de Reynolds et même des 

écoulements au voisinage des parois. Pour les grands nombres du Reynolds, l’équation (3.38) se 

réduit à la même forme que dans le cas du modèle k ε−  standard, 

     
ε

ρµ µ

2k
Ct =       (3.39) 

 
3.3.4. Modèle k ε−  Realizable 

 

 Le dernier membre de la famille des modèles k ε−  est celui nommé "k ε−  réalisable", 

celui-ci est un modèle de turbulence relativement récent. A la différence des deux autres 

modèles, celui-ci est  "réalisable", c’est-à-dire qu’il satisfait certaines contraintes mathématiques 

imposées au tenseur des tensions, en concordance avec les propriétés physiques des écoulements 

turbulents. Mais, il est différent du modèle k ε−  standard, sous deux aspects importants: 

 - la manière de formuler la viscosité turbulente 

 - une nouvelle équation qui gouverne la vitesse de variation de la dissipation. 

 De cette façon, l’équation de transport de la dissipation a été obtenue de l’équation exacte 

de transport de la moyenne carrée des fluctuations tourbillonnaires. En conclusion, le modèle 

k ε−  réalisable est constitué des équations suivantes de transport de l’énergie cinétique k  et de 

la dissipation ε , /32/. 
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 L’équation de transport cinétique a la même forme que celle du modèle k ε−  standard et 

du modèle k ε−  RNG, mais l’équation de transport pour la dissipation est différente. Le terme 

de production de la turbulence, dans l’équation (3.41) pour la dissipation ε : 
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n’implique pas l’engendrement d’énergie cinétique k , ce qui s’oppose aux deux autres familles 

de modèles. On suppose que cette forme de production de la turbulence représente mieux le 
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transfert d’énergie spectrale. Le dernier terme de la partie droite de l’équation (3.41) 

2

2C
k

ερ
νε+

 est le terme de destruction, qui a une propriété avantageuse, il manque de 

singularités. Son dénominateur n’est pas nul, même si k  s’annule, ou devient plus petit que 

zéro. 

 Comme pour les deux autres modèles k ε− , la viscosité turbulente est calculée avec 

l’équation (3.39). La seule différence est la constante µC . Pour le modèle k ε−  réalisable ce 

terme n’est plus constant, il est calculé par: 
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où 0A  et SA  sont constantes et ijΩ  est le tenseur des vitesses moyennes de rotation. On peut 

observer que µC  est une fonction des vitesses de variation des rotations moyennes et des 

tensions moyennes, de la vitesse angulaire de système de rotation et des camps de turbulence  

( k  et ε ).  

 Le modèle k ε−  réalisable a apporté, par les résultats fournis des améliorations 

considérables par rapport au modèle k ε−  standard. On peut remarquer cet avantage surtout si 

les caractéristiques d’écoulement incluent des lignes de courant courbées, des tourbillons et des 

rotations. Compte tenu que le modèle est relativement récent, on ne peut pas affirmer 

franchement quel aspect du modèle k ε−  réalisable dépasse le modèle k ε−  RNG. Pourtant, les 

études initiales, /122/ ont démontré que le modèle k ε−  réalisable offrait la meilleure 

performance de tous les modèles kε− , pour les simulations effectuées pour valider des 

écoulements à phénomènes de séparation ou des écoulements secondaires complexes. Ces 

propriétés rendent ce modèle de turbulence très adéquat aux simulations du moteur à 

combustion interne. 

 

3.3.5. Modèle k ω−  standard 

 

 Ce modèle repose sur le modèle k ω−  de Wilcox, /129, 32/ qui gouverne non seulement 

les modifications des effets pour les écoulements caractérisés par un petit nombre de Reynolds, 

mais aussi celles de compression et d’écoulement librement dispersé. Le modèle Wilcox 
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anticipe la vitesse de variation de l’écoulement librement dispersé en concordance avec les 

mesures effectuées pour les sillages à grandes distances, avec celles des couches de mélange et 

pour différents types de jets. C’est pourquoi, ce modèle est applicable pour les écoulements au 

niveau des parois et aussi pour les écoulements libres, dans un volume de fluide, c’est-à-dire 

loin des parois solides. 

 Le modèle k ω−  est un modèle de turbulence semi empirique, formé de deux équations de 

transport. L’équation de transport pour l’énergie cinétique k  est comparable à celle du modèle 

k ε− , tandis que, l’équation de transport pour la dissipation, est différente. A la place de la 

dissipation sur l’unité de masse ε  cette fois, on emploie la vitesse de variation de la dissipation 

spécifique ω . Cette quantité peut être envisagée, comme le rapport entre ε  et k . Les deux 

équations de transport pour l’énergie cinétique et la vitesse de variation de la dissipation 

spécifique ont les formes suivantes, /32/ : 

( ) ( ) t
i k k

i j k j

k
k ku G Y

t x x x
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  ∂ ∂ ∂ ∂+ = + + −  ∂ ∂ ∂ ∂   
,   (3.43) 

( ) ( ) t
i

i i k j

k
u G Y

t x x x ω ω
µρω ρω µ ω
σ

  ∂ ∂ ∂ ∂+ = + + −  ∂ ∂ ∂ ∂   
  (3.44) 

où kG  représente l’engendrement de l’énergie cinématique et Gω  l’engendrement de la vitesse 

de dissipation spécifique. La dissipation de k  et de ω  dues à la turbulence sont représentées par 

kY  et respectivement Yω . On calcule la viscosité turbulente tµ , en employant la relation: 

*
t

kµ α ρ
ω

=        (3.45) 

où *α  est le facteur de correction pour les petits nombres de Reynolds. Ce coefficient est donné 

par : 
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et kR  est une constante. Comme on peut le voir, dans le cas des écoulements caractérisés par un 

grand nombre de Reynolds, ce coefficient est égal à un. On calcule l’engendrement de l’énergie 

cinétique kG , en utilisant (3.30), tandis que l’engendrement de la dissipation spécifique est 

calculée par: 

kG G
kω
ωα=        (3.47) 

 

avec α  facteur de correction pour les petits nombres de Reynolds, calculé selon la formule: 
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où Rω  est une constante. On peut aussi voir que pour les grands nombres de Reynolds ce facteur 

de correction est égal à un. Si l’on introduit kΓ  et ωΓ  qui représentent la diffusivité effective de 

k  de ω  définis ainsi: 

k

t
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ω
ω σ
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les équations du modèle k ω−  se récrivent sous la forme: 
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 Dans les équations du modèle k ω−  ont apparu de différentes constantes, données dans le 

tableau 3.2. 

 Tableau 3.2. Constantes du modèle k ω−  

α ∗  α ∞  0α  β ∗
∞  iβ  Rβ  kR  Rω  ζ ∗  0tM  kσ  ωσ  

1 0.52 1/9 0.09 0.072 8 6 2.95 1.5 0.25 2 2 
 

 Comme nous l’avons déjà mentionné, le modèle de turbulence k ω−  offre de bons 

résultats pour les écoulements délimités par une paroi et aussi pour les écoulements libres dans 

un volume de fluide, dus aux facteurs de correction pour les petites nombres de Reynolds. Cette 

propriété rend le modèle k ω−  adéquat aux simulations numériques d’écoulements du mélange 

air - combustible dans le moteur à combustion interne. 

 

3.3.6. Modèle de turbulence k ω−  SST5 

 

 Le modèle SST k ω−  (de transport à pression de cisaillement) a été élaboré par Menter, 

pour combiner d’une manière efficace le modèle k ω− , robuste et précise, dans la zone de 

proche paroi avec le modèle k ε−  adapté en champ éloigné. Pour réaliser cela, le modèle k ε−  

                                                 
5 Shear-Stress Transport 
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est converti par la formule k ω− . Le modèle SST k ω−  est similaire au modèle k ω−  standard, 

mais comporte aussi des améliorations supplémentaires: 

 - les deux modèles, k ω−  standard et k ε−  transformé sont multipliés par une fonction de 

combinaison, et puis ils sont additionnés; on a vu que la fonction de combinaison doit être dans 

la zone de proche paroi, ce qui met en marche le modèle k ω−  standard et elle doit avoir une 

valeur nulle à la distance de surface, ce qui entraîne le modèle k ε−  transformé. 

 - la modèle SST comprend un terme dérivé amorti, par la diffusion transversale, de 

l’équation ω. 

 - la définition de la viscosité turbulente change pour justifier le transport de la pression 

turbulente de cisaillement.  

 - les constantes de modélisation sont différentes.  

 Ces traits rendent le modèle k ω−  SST plus précis et recommandable pour une catégorie 

plus large de flux (par exemple des flux à inclinaison sous pression opposée, des sections 

d’ailerons, des ailes d’avion ou des pales de rotor, des vagues de choc transsoniques) comparé 

au modèle k ω−  standard. Parmi ces modifications on énumère aussi l’adjonction d’un terme 

de diffusion transversale, dans l’équation ω et une fonction de combinaison, qui conduisent  à 

un comportement adéquat des équations du modèle, dans la zone de proche paroi et aussi dans 

les zones éloignées, /32/. 

 Les équations de transport du modèle k - ω SST sont les suivantes, /32/ : 
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où kσ  et ωσ  sont les nombres de Prandtl de turbulence pour k et ω, définis avec les expressions 

(3.54), (3.55) 

( ) 2,11,1 /1/

1

kk
k FF σσ

σ
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=        (3.54) 

( ) 2,11,1 /1/

1

ωω
ω σσ

σ
FF −+

=       (3.55) 

 

On calcule la viscosité turbulente, tµ  en employant l’expression: 
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où : S est le pourcentage d’accroissement de la tension et ∗α  est un coefficient de la viscosité 

turbulente qui induit une correction pour les petits nombres de Reynolds. 

 Le coefficient ∗α  est défini ainsi: 
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où: 
µω
ρk

t =Re ,  6=kR , 
30

iβα =∗ , 072.0=iβ  

A remarquer : pour les grands nombres de Reynolds ∗α = ∗
∞α =1 

 Les fonctions de mélange, F1 et F2 sont exprimées par les formules: 
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Le terme +
ωD , de la relation précédente s’exprime par l’équation 3.60 
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où: y est la distance jusqu’à la surface suivante et+
ωD  représente la composante positive du 

parcours de la diffusion du termeωD  
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Les constantes du modèle k ω−  SST sont présentées dans le tableau suivant:  

      Tableau 3.3.Constantes du modèle k ω−  SST 

1,kσ  2,kσ  1,ωσ  2,ωσ  1,iβ  2,iβ  1a  

1.176 1.0 2.0 1.168 0.075 0.0828 0.31 
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3.3.7. Approche LES 

 

 Une autre approche spécifique aux turbulences est nommée Large–Eddy Simulation 

(LES). On calcule les grandes turbulences d’une manière explicite par une simulation en 

fonction de temps, avec les équations de Navier-Stokes filtrées. Le filtrage est d’ailleurs une 

mise en œuvre du point de vue mathématique des équations de Navier-Stokes, pour éliminer les 

turbulences plus petites que la dimension de filtrage. On a besoin d’une période de temps assez 

longue pour calculer les écoulements complexes; le nombre de Reynolds y est grand: on a 

besoin aussi d’un système de discrétisation très précis. C’est pourquoi la méthode LES n’est pas 

appropriée aux simulations des écoulements sur les moteurs à combustion interne. 

 

 3.4. Conclusions 

 

 Ce chapitre a été conçu, comme une étude de l’état de l’art, dans le domaine de la 

modélisation et de la simulation numérique de l’écoulement des fluides, considérée comme un 

préambule aux travaux de simulation, réalisés à l’aide du programme dédié ANSYS-Fluent,    

(v. § 5). 

 L’approche au niveau virtuel, par la technique CFD, a comme objectif la simulation 

numérique des phénomènes d’écoulement. La modélisation de la turbulence représente de ce 

point de vue, l’un des éléments clé; c’est pourquoi, dans ce chapitre on a considéré qu’une 

approche des équations spécifiques et des modèles existants sur la turbulence était nécessaire. 

 Pourtant, malgré les progrès énormes dans le domaine des machines de calcul, les 

dernières vingt années, la technique CFD reste encore un domaine « approximatif », parce que 

la « résolution » exacte des équations de Navier-Stokes pour les conditions de frontière données 

est, encore, comme on le sait une tâche impossible 
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4. Expérimentation 
 

 
 Les recherches expérimentales permettent de valider des résultats théoriques et de calibrer 

ces modèles. Le processus de recherche est, en général un système à réaction en boucle fermée, 

la recherche expérimentale étant organisée autour d’une intense activité au niveau théorique. 

 Dans l’ouvrage /9/ on a été présenté des expérimentions détaillées sur le moteur prototype. 

Notamment sur le cycle de combustion, objet d’étude de cette thèse de doctorat (v. § 2.2.3.), 

pour mettre en évidence les aspects caractéristiques qui découlent du fonctionnement du moteur 

au ralenti, à la hauteur minimale de levée de la soupape d’admission. En résumé, les recherches 

expérimentales effectuées ont mis en évidence une amélioration du fonctionnement du moteur, 

pour la loi minimale de levée de la soupape d’admission, la consommation de carburant et la 

dispersion cyclique1 étant respectivement diminuées de 11% et de 18% dans les conditions d'une 

avance à l’allumage de 30°Vb. Ces résultats ont été obtenus, malgré un pompage accentué, 

grâce à une combustion également mieux placée sur le cycle. 

 Une des causes de ces résultats est due à l’intensification de la turbulence à l’entrée des 

gaz frais dans les cylindres du moteur, ayant pour conséquence l’intensification de la vitesse 

d’écoulement, quand on utilise la loi minimale de levée de la soupape d’admission. Une autre 

cause mentionnée dans l’ouvrage /9/, est la réduction de la masse de gaz brûlés résiduels, 

comme conséquence d’un EGR interne diminué pour la loi minimale, par rapport à la loi 

maximale. 

 Comme il l'a déjà été mentionné, cette thèse se propose d’éclaircir un peu ce domaine, par 

l’approche de la technique de simulation CFD. Plus exactement, le point de fonctionnement 

abordé dans l’ouvrage /9/, sera simulé par l’intermédiaire de la technique CFD. Cette première 

approche CFD qui constitue d’ailleurs, le but primordial de la thèse consiste dans la simulation 

numérique aux niveaux 2D et 3D, de l’écoulement de l’air atmosphérique dans le cylindre du 

moteur prototype. On veut donc trouver des informations plus claires, en ce qui concerne le 

champ de vitesses au niveau de la portée de la soupape et de l’EGR interne. 

 
 
 
 
  
 
 
 

                                                 
1 Le critère employé étant la valeur du coefficient de variation de la pression moyenne indiquée (CoV IMEP) 
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 4.1. Présentation du banc d'essai moteur 
 
 Pour valider/calibrer le, modèle CFD, on utilisera des données expérimentales, obtenues 

en instrumentant le moteur prototype2, selon la présentation de la figure 4.1. 

 

 

 

•  moteur électrique pour entraîner le moteur prototype à un régime de 815 tr/min, 

•  baromètre et thermomètre pour déterminer les conditions atmosphériques, 

•  chaîne de mesure complète pour tracer le diagramme indiqué, type AVL IndiModul 621, /52/ 

o capteur piézoélectrique de pression monté au niveau de la bougie, AVL GU13Z-31, 

o amplificateur de charge AVL FlexIFEM, 

o capteur optique de position angulaire du vilebrequin, AVL 365C; 

•  capteurs piézorésistants pour mesurer la pression absolue instantanée dans les collecteurs 

d’admission, respectivement, d’échappement, AVL 4070, /52/, 

•  système DDT 2000 pour lire différents paramètres du moteur. 

 

 

                                                 
2 NB. Les expérimentations ont été effectuées sur le banc d'essai moteur de l’Université de Pitesti  

 

 
Fig. 4.1. Instrumentation du moteur prototype 
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 Une image générale du banc d'essai moteur est présentée, figure 4.2. Les capteurs, qui ont 

permis d’évaluer l’échange de gaz et de tracer le diagramme indiqué, sont présentés, (figure 4.3) 

 
b. détail bougie instrumentée 

 

 

a. détail collecteurs - admission, échappement c. détail capteur position angulaire 

Fig. 4.3. Instrumentation moteur 
 

 Les figures 4.4 - 4.7 présentent les caractéristiques de l’équipement utilisé, pour le tracé 

du diagramme indiqué. 

 A cause de la grande stabilité du cristal de GaPO4, le capteur de pression AVL (figure 4.4, 

c) peut être utilisé sur une large gamme de pressions et notamment pour la détermination du 

diagramme à basse pression. 

 

                                Diagramme indiqué                 DDT2000 

  
a) pupitre de commande b) intérieur du banc d'essai 

Fig. 4.2. Présentation générale du banc d'essai moteur 
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� Intervalle de mesure: 0…200 bar, 
� Durée de vie: > 108 cycles,  
� Sensibilité: 15 pC/bar, 
� Linéairité: < ±0,3%, 
� Fréquence propre: 130 kHz, 
� Sensibilité dynamique: < 0.001 bar/g, 
� Résistance au choc: 2000 g, 
� Température maximale: max 400°C, 
� Stabilité thermique: 20...4000C < ±2%, 
� Dérive thermique cyclique: < ± 0.6 bar, 
� Capacité: 7 pF, 
� Masse: 3.2 g. 

 

a. propriétés b. bougie équipée c. caractéristiques cristal AVL GaPO4 
Fig. 4.4. Capteur AVL GU13Z-31, /52/ 

� Nombre canaux: 2 canaux, 
� Sensibilité: 8 pC/V... 1440pC/V 
� Linéairité: < ± 0.01% 
� Taux d’échantillon: 1MHz/canal 
� Résolution: 12 Bit, 
� Tension à la sortie: - 10V… +10V, 
� Température de fonctionnement: -10°C ...+60°C. 

 
Fig. 4.5. Amplificateur charge AVL FlexIFEM, /52/ 

 
� Température de fonctionnement (pour 

l’électronique): (40…70)°C, 
� Température de fonctionnement (pour la 

mécanique et l’optique): (-40…120)°C, 
� Plage de régime: (0...20000) tr/min, 
� Sensibilité: ± 0.1 °RAC. 

 

 

Fig. 4.6. Capteur optique de position angulaire du vilebrequin, AVL 365C, /52/ 

� Nombre canaux: 8, 
� Fréquence maximale d’acquisition: 800 kHz, 
� Résolution: 14 bit, 
� Température de fonctionnement: 0…50°C, 
� Mémoire (buffer): 20 MB.  

Fig. 4.7. AVL IndiModul 621, /52/ 
 

 Un problème spécifique des capteurs piézoélectriques de pression est celui d’établir le 

niveau de référence zéro pour calculer la pression absolue, /13, 71, 111/. A cause de leur 

principe de fonctionnement, ces capteurs peuvent mesurer seulement des variations de pression; 

c’est pourquoi le diagramme doit être corrigé pour représenter la pression absolue du cylindre, 

/13/. 

 Pour réaliser ces corrections, il y a plusieurs méthodes, /13, 52/: 

- l’établissement d’une valeur fixe, imposée, pour la pression du cylindre, à un certain 

angle de référence (à la fin du processus d’admission, la pression du cylindre est égale 

à la pression moyenne du collecteur d’admission); si l’on a un capteur de pression 

absolue instantanée, dans le collecteur d’admission; on peut alors utiliser la valeur 
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indiquée par celui-ci à un certain angle, pour la pression du cylindre (cela suppose la 

connaissance du moment où l’écoulement vers le cylindre s’arrête.) 

- la détermination thermodynamique, qui repose sur l’hypothèse que pendant un certain 

intervalle angulaire de la course de compression, l’exposant polytropique est constant; 

- l’utilisation de la loi de dégagement de chaleur qui repose sur l’hypothèse que dans la 

course de compression, pendant un certain intervalle angulaire, l’échange de chaleur 

est nul; 

- la comparaison de la courbe de compression obtenue expérimentalement et la courbe 

calculée. 

 Toutes ces méthodes de correction présentées sont soumises aux erreurs. Dans cet 

ouvrage, on a préféré la première méthode, la condition d’égalité entre la pression du cylindre et 

celle du collecteur d’admission, établie à des angles repris des simulations CFD, (v. 5). 

 Les caractéristiques du capteur utilisé pour mesurer la pression absolue, dans les deux 

collecteurs (AVL 4070) sont: 

- intervalle de mesure: 0...5 bar; sensibilité: 1V/bar, 

- linéairité: < ± 0.08%; intervalle de température admis: (-20...80)°C. 

 
 Pour déterminer le PMH le système fait 

l’analyse de la position du point maximal de la 

pression, pour le moteur entraîné (cycle sans 

combustion), par rapport à un repère intérieur, au 

niveau du traducteur de position angulaire. En 

principe, le sommet de pression est atteint à la fin 

du processus de compression, en position de PMH 

(figure 4.8). 

  

 Dans § 4.2 est présenté en détail la méthodologie de l’investigation expérimentale et de 

même les résultats analysés des mesures effectuées dans diverses situations de fonctionnement. 

 
 
 
 
 
 
 
 
 
 
 

 
Fig. 4.8. Détermination PMH 
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 4.2. Détermination des lois de levée de la soupape 
 
 L’influence des phases de distribution sur les performances du moteur (v. 2.1); dans ces 

conditions (mécanisme de variation hauteur de levée de la soupape+arbre à cames de série), 

étant prépondérante, l’établissement de lois réelles de distribution est obligatoire. 

 La méthode de relevé est manuelle. On a utilisé : un rapporteur, monté en bout de 

vilebrequin et un comparateur, caractérisé d’une précision de 1 �m, dont le palpeur était en 

contact avec l'extrémité de la soupape. Les relevés ont été réalisés avec un pas angulaire de 

1°Vb. 

 Le relevé des lois de mouvement de la soupape d’admission a été effectuée, avec un jeu 

thermique du mécanisme de distribution nul. 

 La figure 4.9 présente les lois de mouvement de la soupape d’admission, obtenues à la 

suite des mesures 

 

 
Fig. 4.9. Lois réelles de distribution du moteur prototype 

  

 Si l’on analyse les courbes présentées dans la figure 4.9, on observe que l’utilisation de 

l’arbre à cames de série à mécanisme de variation de la hauteur de levée des soupapes 

d’admission détermine les choses suivantes:  
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- pour la loi maximale, résulte un écart évident par rapport à l’utilisation du mécanisme 

classique (v. la courbe noire), 

- une asymétrie de toutes les trois lois de mouvement mesurées: la levée des soupapes 

est effectuée à un gradient réduit, par rapport à leur fermeture, 

- comme conséquence de l’asymétrie mentionnée auparavant, l’écart entre les positions 

maximales de la vitesse instantanée du piston et le déplacement des soupapes est 

faiblement accentué (50°Vb par rapport à 35°Vb). 

 On peut, en général, considérer que les mécanismes qui réalisent la variation de la hauteur 

de levée des soupapes d’admission déterminent aussi la variation des moments d’ouverture et de 

fermeture, donc, de la durée angulaire d’ouverture. Ce phénomène se produit parce que les 

rampes de levée et de descente sont caractérisées par des valeurs très faibles et elles ne 

contribuent pas d’une manière significative, à la réalisation de la hauteur maximale de levée. La 

justification de ces rampes tient de la nécessité de l'ouverture et de la fermeture des soupapes à 

des faibles accélérations, pour assurer une bonne fiabilité du mécanisme, (v. § 2.1.2.)  

 Du fait de la difficulté de déterminer précisément les moments d’ouverture et de fermeture 

de la soupape d’admission, surtout pour les petites lois de levée, ceux-ci sont caractérisés par la 

prise en considération d’un jeu thermique de 0.35 (selon le réglage sur le moteur prototype). Les 

résultats sont présentés, (figure 4.10).  

  
a. variation de l’avance à l’ouverture SA (AOSA) et du 

retard à la fermeture SA (RFSA) 

b. variation du croisement des soupapes (�αos) 

Fig. 4.10. Paramètres de la distribution pour la levée maximale de levée de la Soupape d'Admission 
  

 Dans la figure 4.10, a, on observe que, pour la loi maximale, la soupape d’admission 

s’ouvre avec une avance de 16°Vb, par rapport à PMH, pendant que la loi minimale s’ouvre à 

un retard de 27°Vb, par rapport à PMH. Il est évident que l’effet positif de l’utilisation de la loi 

minimale est d’annuler le recyclage des gaz brûlés par la fermeture de la soupape d’admission, 

ce qui peut être exploité surtout au ralenti (v. § 5). Si l’on analyse la figure 4.10, b, on observe 

que l’ouverture simultanée des soupapes, le croisement a une valeur positive, même pour 

l’utilisation de la loi minimale (15°Vb). Cela entraîne un certain recyclage des gaz brûlés par la 

soupape d’échappement (v. § 5). 
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 La fin de l’admission est 

marquée par la fermeture de la 

soupape d’admission, qui varie par la 

réduction du retard, à mesure que la 

loi de levée diminue (v. figure 4.10, a, 

la courbe rouge); il est à remarquer de 

nouveau l’avantage de l’utilisation de 

la loi minimale au ralenti, l’intensité 

des écoulements inverses de la charge 

fraîche, du cylindre vers le collecteur 

d’admission étant plus réduite (v. § 5). 

 La fin de l’admission signifie, en même temps, le commencement du processus de 

compression; on peut donc parler de la variation du rapport effectif de compression εec (v. la 

relation 2.9). Dans la figure 4.11, on observe comment l’utilisation de la loi minimale de levée 

détermine un fonctionnement du moteur avec un rapport effectif de compression de 8.1 par 

rapport à 5.8 pour la loi maximale. 

 La stratégie utilisée pour la variation de la hauteur de levée de la soupape d’admission 

consiste dans la réduction des hauteurs de levée en même temps avec celle du niveau de charge 

(v. § 2.2.1.6). Cela veut dire que l’accroissement du rapport effectif de compression se déroule 

en même temps avec la réduction du rapport réel de compression, qui, inévitablement, apparaît 

pour un moteur classique, comme conséquence des particularités du réglage quantitatif de la 

charge par papillon de gaz, /44/. 

 On peut donc affirmer, encore une fois, que l’approche au ralenti avec la loi minimale est 

favorable, engendrant une compression plus efficace, donc un meilleur rendement thermique 

(figure 4.11). 

 

 4.3. Influence de la loi de levée de la soupape d’admission et de 

l’ouverture du papillon de gaz 

 

 Pour mettre en évidence les aspects caractéristiques qui découlent du fonctionnement à de 

petites hauteurs de levée des soupapes d’admission, on a utilisé le mécanisme Hara présenté 

dans le § 2.2.3. Le moteur prototype utilisé repose sur le moteur de classe c, de la gamme Dacia, 

/16, 17, 18/. Dans ce qui suit, on va présenter ses principales caractéristiques géométriques.  

 
Fig. 4.11. Variation du rapport effectif de compression 

avec la loi de mouvement de la soupape d’admission 
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   Tableau 4.1. Principales caractéristiques géométriques du moteur 

Course S [mm]  77 

Alésage, D [mm] 76 

Longueur de la bielle lb [mm] 128 

Nombre cylindres, i[-] 4 

Rapport volumétrique de compression εv[-] 8.5 

Chambre de combustion type panne à seuils de squish 
 

 Les évolutions du moteur prototype ont été présentées en détail dans l’ouvrage /9/, il est 

montré que l’utilisation du mécanisme Hara permet le fonctionnement nonobturé3 du moteur. 

Lors de ces expérimentations, une injection monopoint Bosch MonoMotronic était utilisée Les 

paramètres fondamentaux de réglage de l’injection et de l’allumage, sont basés sur la paire 

régime moteur - ouverture du papillon de gaz4. Le passage à l’injection multipoint a été quelque 

chose de naturel, mais le système choisi (Siemens - spécifique aux moteurs actuels de la gamme 

Dacia) a comme paramètres fondamentaux, pour le contrôle de l’injection et l’allumage la paire 

régime moteur - pression absolue collecteur d’admission. En conséquence, dans cette 

configuration, on n’a pas pu explorer le fonctionnement nonobturé du moteur, parce que 

l’absence du papillon signifie une pression absolue dans le collecteur quasiconstante, très proche 

de la pression atmosphérique. 

 Donc, le résultat de la démarche générale de l’équipe de recherche a été représenté par 

l’amélioration du fonctionnement du moteur prototype, avec le papillon classique. Dans cette 

configuration, les recherches expérimentales présentées dans /9/, ont démontré un potentiel 

important de réduction de la consommation de combustible, par le fonctionnement au ralenti, 

avec la loi minimale de levée de la soupape d’admission. 

 Comme on a indiqué au début de ce chapitre, par les recherches effectuées dans cette thèse 

on veut apporter plus d’informations concernant les phénomènes, qui se déroulent dans la zone 

d'ouverture de la soupape d’admission. Pour cela, on utilise la technique de la simulation CFD, 

la simulation numérique de l’écoulement de l’air, dans le cylindre du moteur prototype, (v. § 5).  

 Pour valider/calibrer le modèle CFD, (v. § 5) le monocylindre résulté en désactivant 3 des 

4 cylindres du moteur prototype5 équipé, conformément à ce qu’on a présenté dans § 4.1, a été 

entraîne par un moteur électrique (v. la figure 4.1) au régime de ~ 815 tr/min correspondant aux 

tests effectués sur le cycle à combustion, dans l’ouvrage /9/. 

                                                 
3 Engl. Throttle-less 
4 NB. Le fonctionnement nonobturé a été possible, en éliminant le papillon de gaz; son axe est conservé pour actionner le potentiomètre de 
position. 
5 Les soupapes d’admission et d’échappement ne sont plus commandées. 
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 Pour une ouverture du papillon de gaz à 21.6°, valable au point optimal de 

fonctionnement, trouvé dans l’ouvrage /9/, on a tracé l’évolution des pressions à l’intérieur du 

cylindre et au niveau des collecteurs d’admission et d’échappement, pour le fonctionnement à 

levée minimale et à levée maximale, figure 4.12.  

Une analyse rapide met en relief les 

conclusions suivantes: 

 - un pic de pression, légèrement plus 

élevé pour la levée minimale (9.4 bar par 

rapport à 9.18 bar pour la levée maximale); 

 - évolutions quasi-identiques le long 

de la course d’échappement; 

 - évolutions très différentes le long de 

la course d’admission, qui montrent un 

pompage accentué par l’utilisation de la 

levée minimale. 

 Il convient de noter que ces résultats 

sont en concordance avec ceux obtenus sur 

le cycle avec combustion, dans l’ouvrage /9/  

 Le pompage (PMEP6) a été évalué par 

deux méthodes: 

- méthode pV_loop: le calcul de 

l’aire de la boucle inférieure du diagramme indiqué (v. l’aire B dans la figure 4.13), par 

la détermination exacte du point d’intersection entre les deux boucles du diagramme 

(v. le point d’intersection, coloré en 

rouge, dans la figure 4.13) 

- méthode E&A_Int: l’intégration dans le 

domaine compris entre le commencement 

de la course d’échappement et la fin de la 

course d’admission, ce qui signifie la 

prise en considération de l’aire C, (v. 

figure 4.13)  

  

 

                                                 
6 Pumping Mean Effective Pressure 

 
a. coordonnées p-α 

 
b. diagrammes de pompage 

Fig. 4.12. Diagrammes de pression 

 
Fig. 4.13. Evaluation du pompage (PMEP) 
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 A la différence de la méthode pV loop, la méthode E&A Int permet une analyse du 

pompage, obtenu exclusivement sur les courses d’échappement et d’admission, du fait de la 

prise en compte de l’aire C. 

 Dans la figure 4.14, sont présentés, dans un schéma de type radar les résultats obtenus de 

l’analyse du phénomène de pompage, d’où l’on peut observer l’accélération du pompage pour le 

fonctionnement de loi minimale (PMEP_PV loop a augmenté à 66.9 %, et PMEP_IntA&E à 

38.7%). 
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Fig. 4.14. Analyse du phénomène de pompage. 

 

 Pour mettre en évidence simultanément toutes  

les données qui fournissent des informations sur le 

pompage, dans la figure 4.14 on a aussi ajouté les 

valeurs moyennes des pressions le long des courses 

d’échappement  et d’admission. 

 Les résultats présentés dans la figure 4.14 ont 

été obtenus par l’utilisation du programme AVL 

Concerto, dédié au dépouillement des diagrammes 

indiqués, /52/. 

  

 
Fig. 4.15. Schéma de calcul Concerto 
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 Dans la figure 4.15 on présente le schéma de calcul Concerto, utilisé pour évaluer le 

pompage et pour établir le sens de l’écoulement (du collecteur dans le cylindre = écoulement 

normal ou du cylindre dans le collecteur = écoulement inverse). Pour cette dernière catégorie, 

on a analysé le sens de la différence de pression, Dpa = PMAN1 – PCYL1 

 

Si  a MAN1 CYL1

a MAN1 CYL1

Dp   0 P P

Dp   0 P P

écoulement normal

écoulement inverse

> ⇔ > ⇒
 < ⇔ < ⇒

   (4.1) 

 

 En analysant l’évolution de la 

pression absolue dans le collecteur 

d’admission, (figure 4.16) on observe 

qu’une fois la soupape d’admission 

fermée, celle-ci ne réussit pas à 

atteindre une valeur proche à la 

pression atmosphérique. Cela est dû au 

fonctionnement à ouverture très réduite 

du papillon de gaz, ce qui explique le 

pompage accentué même pour la loi 

maximale.  

 Dans le cas de la loi minimale, la pression absolue dans le collecteur, supérieure à celle 

enregistrée pour la loi maximale, se justifie par la fait que la dépression créée au niveau du 

cylindre ne se transmet pas de la même manière, du fait de la section d'ouverture de la soupape 

très réduite.  

Pour évaluer les recyclages, la figure 4.17 présente les évolutions des pressions 

instantanées dans le cylindre, dans les collecteurs d’admission et d’échappement ainsi que 

l’évolution de la différence de pression donnée par la relation 4.1. 

 Conformément aux prévisions (v. § 4.1), les enregistrements effectués montrent que 

l’approche de ce point de fonctionnement, à loi minimale permet d’éliminer le recyclage par 

l'ouverture de la soupape d’admission. Celle-ci s’ouvre, quand la pression du cylindre descend 

au dessous de celle du collecteur d’admission (v. OSA dans figure 4.17, a). Pourtant à cause de 

la fermeture tardive de la soupape d’échappement un certain recyclage apparaît par l'ouverture 

de la soupape d’échappement (v. la partie entre OSA et FSE dans la figure 4.17, a). En 

poursuivant l’analyse, on observe un autre atout de l’approche de ce point de fonctionnement à 

la loi minimale : la vitesse maximale du piston (Wpmax) est enregistrée dans une zone où la 

section de passage sous de la soupape est encore très réduite (hSA=0.7 mm). Cela détermine 

 
Fig. 4.16. Evolution de la pression dans le collecteur 

d’admission 
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d’une part, une dépression importante dans le cylindre (~ 300 mbar - v. courbe noire, dans la 

figure 4.17, a), et d’autre part une vitesse d’écoulement plus élevée que si l’on utilisait la loi 

maximale. Dans ce cas (figure 4.17, b), on observe qu’au moment de l’enregistrement d’un 

maximum pour la vitesse 

instantanée du piston, la différence 

de pression collecteur admission – 

cylindre est très légèrement positive 

(~ 10 mbar)7. A ce moment, on ne 

peut, bien entendu, parler des 

vitesses d’écoulement sous de la 

soupape d’admission que d’une 

manière quantitative (plus grandes 

ou plus petites). Des informations 

quantitatives seront présentées dans 

§ 5. 

 Pour ce qui est les 

phénomènes qui se déroulent 

pendant la période comprise entre 

l’atteinte du point mort bas              

(-180°Vb) et la fermeture de la 

soupape d’admission (FSA) dans le 

cas de l’utilisation de la loi 

minimale, on peut dire que des 

écoulements inverses n’apparaissent 

pas, la différence de pression n’étant 

pas encore négative. 

 Mais, si l’on analyse 

l’approche du point de vue du 

fonctionnement à loi maximale, on 

constate que l’ouverture à l’avance 

de la soupape d’admission 

détermine le début d’un écoulement 

inverse, les gaz étant obligés de 

                                                 
7 NB. Pour que le changement de signe de la différence de pression pour le cas de loi maximale (valeur négative = écoulement inverse, valeur 
positive = écoulement normal), soit visible, dans la figure, 4.17, b, la difference de pression a été représentée sur une échelle réduite. 

 
a. collecteur admission - collecteur échappement - cylindre loi 

minimale 

 
b. collecteur admission - collecteur échappement - cylindre loi 

maximale 

 
c. collecteur échappement - collecteur admission - cylindre, loi 

maximale 

Fig. 4.17. Evaluation de l’échange de gaz 
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passer aussi dans le collecteur d’admission: entre le moment OSA et moment 360°Vb/PMH (v. 

figure 4.17, c). La différence de pression entre le cylindre et le collecteur d’admission est, en 

valeur absolue de l’ordre de ~ 320 mbar un fait qui, corrélé aux ouvertures très réduites de la 

soupape d’admission détermine des vitesses d’écoulement très importantes. Ces écoulements 

inverses se déroulent aussi au commencement de la course d’admission; disons qu’ils cessent 

dans la zone du point vert, de la figure 4.17, b. 

 Si l’on continue l’analyse, le recyclage des gaz a aussi lieu par l'ouverture de la soupape 

d’échappement conformément à la même figure 4.17, b, dans l’intervalle compris entre le 

moment -360°Vb/PMH et le moment FSE. 

 La figure 4.17, b, met en évidence aussi le fait qu’une partie des gaz frais, admis dans le 

cylindre seront retournés dans le collecteur d’admission dans l’intervalle PMB – FSA. On 

remarque dans la figure mentionnée que ce phénomène augmente dans la dernière partie, la 

différence de pression tend vers des valeurs plus importantes (~100 mbar). Comme auparavant, 

dans ce cas on estime une amplification de la vitesse d’écoulement à la soupape d’admission, 

comme une conséquence des sections très réduites. 
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 4.4. Conclusions  

 

 Dans ce chapitre, on a présenté les résultats des expérimentations effectuées sur le moteur 

entraîné, de sorte que l’échange de gaz signifie, échange d’air. 

 Le but de ces déterminations expérimentales a été d’isoler l’effet du changement de la loi 

de levée de la soupape d’admission sur l’échange de gaz. Dans ce contexte, l’analyse critique loi 

minimale vs loi maximale a été effectuée quand le régime d’entraînement du moteur, l’ouverture 

du papillon de gaz et les conditions atmosphériques ont été maintenus aux mêmes valeurs. On a 

donc opéré un seul changement, au niveau du mécanisme de distribution. 

 Dans les conditions du fonctionnement autonome du moteur (cycle de combustion) 

comme il a été déjà montré dans l’ouvrage /9/ pour qu’on atteigne les, mêmes régimes au 

ralenti, on a imposé une ouverture plus prononcée du papillon de gaz pour la loi maximale; de 

cette façon au moins du point de vue du pompage, on n’a pas pu tirer des conclusions très 

claires. 

 Cependant, les résultats obtenus pour un moteur entraîné peuvent être étendus pour le 

fonctionnement autonome du moteur: le pompage augmente par l’utilisation de la loi minimale, 

et le recyclage des gaz brûlés à voie interne (EGR interne) s’intensifiera par l’approche de la loi 

maximale. 

 Ces résultats contribuent à valider/calibrer le modèle de simulation présenté dans § 5. De 

cette façon on arrivera par la technique CFD à obtenir des informations solides sur le champ de 

vitesses sous la soupape d’admission.  
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 5. Simulation numérique de l’écoulement de l’air 

dans les cylindres du moteur à levée de soupapes 

d’admission variable 

 

 Le moteur d’automobile doit résoudre un ensemble fondamental de critères fonctionnels et 

économiques. Cet ensemble est en général représenté par: la puissance développée, la 

consommation de carburant, le degré de pollution, la durabilité et le coût de fabrication. Il est 

évident que la résolution optimale de tous ces critères n’est pas possible. 

 Les contraintes récentes liées à la réduction de l’émission de CO2 (v. § 1) ont déterminé 

les constructeurs à s’orienter en priorité vers l’accroissement de l’efficacité des moteurs. 

 L’efficacité du moteur à combustion interne est étroitement liée à l’écoulement du fluide 

frais, par le conduit d’admission vers les cylindres du moteur. Comme l’on a déjà mentionné 

dans le § 3, la turbulence induite pendant l’admission exerce une influence importante sur les 

processus de formation et de combustion du mélange carburant, surtout pour les moteurs à 

allumage commandé. 

 Les phénomènes spécifiques à l’écoulement du fluide frais vers les cylindres du moteur 

sont compliqués; une approche expérimentale de leur étude est très coûteuse, rendant 

nécessaires des équipements spéciaux tels: des moteurs transparents, des caméras 

endoscopiques, des caméras vidéo rapides et de haute résolution, (LIV, PIV1). 

 Une alternative à l’étude expérimentale de l’écoulement des fluides est l’approche par 

simulation numérique en utilisant la technique CFD. Si l’on prend en considération les progrès 

énormes des machines de calcul, on peut dire, que la simulation CFD est un bon choix pour 

étudier l’écoulement du fluide frais vers les cylindres du moteur. 

 En fonction de ces considérations, dans ce chapitre est abordée la simulation CFD de 

l’écoulement de l’air dans les cylindres du moteur prototype Hara, à hauteur variable de levée de 

la soupape d’admission (v. § 2.2.2); on peut aussi clarifier quelques aspects liés à l’effet de la loi 

de mouvement de la soupape d’admission sur l’échange de gaz. Le programme de simulation 

utilisé est ANSYS-Fluent. Pour valider/calibrer le modèle CFD, on utilise des données 

expérimentales présentées dans le § 4.3. 

                                                 
1 Laser Induced Velocimetry, Particle Image Velocimetry 
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 5.1. Géométrie. Conditions initiales. Conditions limites 
 

5.1.1. Caractéristiques géométriques des modèles bidimensionnel et 

tridimensionnel 

 

 La géométrie du modèle de calcul repose sur celle du moteur prototype, construite en 

utilisant le programme CATIA V5R19, figure 5.1. La conception de la géométrie a tenu compte 

du fait qu’on devait garder le plus exactement possible la forme des pièces qui forment le 

système d’admission. 

�

�

�

�

Fig. 5.1. Construction de la géométrie. 

 Pour obtenir le modèle géométrique nécessaire au calcul de simulation numérique, on a 

gardé de la géométrie initiale, seulement quelques éléments par lesquels on réalise le 

remplissage du moteur concrétisés par: le papillon de gaz et son corps, une partie du collecteur 

d’admission, la tubulure d’admission et d’échappement de la culasse, la soupape d’admission, la 

soupape de d’échappement, la chambre de combustion, le cylindre et le piston. 

 Dans le calcul de simulation numérique, on a utilisé au début un modèle bidimensionnel, 

parce que sa construction géométrique et l’obtention des résultats ne demande pas trop de temps. 

 Pour ce qui est sa construction, le modèle bidimensionnel a traversé plusieurs étapes : 

 1. une première forme du modèle est illustrée par la figure 5.2, a, à l’aide duquel on a 

effectué plusieurs calculs en régime stationnaire, pour mettre en évidence l’influence de 

différentes ouvertures maximales de la soupape sur les vitesses d’écoulement; 
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 2. une deuxième forme concerne la simulation de l’écoulement du fluide moteur, par une 

approche numérique non stationnaire. Le calcul de simulation numérique en régime non 

stationnaire se réfère au fait que l’évolution/l’écoulement de l’air est engendré par le 

déplacement du piston et des soupapes, figure 5.2, b, conformément aux lois de levée présentées 

auparavant, (v. figure 4.9). 

 3. pour observer l’influence exercée par l’ouverture du papillon de gaz sur les différents 

paramètres de l’écoulement du fluide, on a créé le modèle de la figure 5.2, c.  

 4. la forme finale du modèle bidimensionnel, qui sera utilisé dans cette thèse de doctorat, 

pour le calcul de simulation numérique en régime non stationnaire est présentée, dans la figure 

5.2, d. 

 

a. 

 

 

 

b. 

 

c. 

 

d. 

Fig. 5.2. Evolution du modèle 2D 
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 Le deuxième type de modèle utilisé est celui tridimensionnel. Il garde en grande partie les 

formes géométriques du circuit d’admission du moteur prototype étudié. 

 Dans le tableau 5.1, on a énuméré les principales parties composantes des modèles de 

calcul bidimensionnel et tridimensionnel: 

          Tableau 5.1. Eléments qui composent les modèles 2D et 3D 

Eléments Appellation 

1 Zone d’admission de l’air 

2 Papillon de gaz 

3 Corps du papillon 

4 Collecteur d’admission 

5 Chambre de combustion 

6 Soupape d’admission 

7 Cylindre 

8 Soupape de d’échappement 

9 Collecteur d’échappement 

10 Piston 
 

 

 
 

 

Fig. 5.3. Géométrie du modèle 3D 
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 Les dimensions constructives des éléments qui composent les modèles bidimensionnel et 

tridimensionnel, sont présentés dans le tableau 5.2  

 Tableau 5.2 Caractéristiques géométriques des modèles 

Diamètre d’entrée du corps papillon [mm] 63.5 

Diamètre du collecteur d’admission [mm] 29.53 

Diamètre de la soupape d’admission [mm] 33.2 

Longueur du siège de la soupape d’admission [mm] 2.81 

Diamètre de la soupape d’échappement [mm] 30 

Longueur du siège de la soupape d’échappement [mm] 1.41 

Alésage [mm] 76 

Ouverture du papillon de gaz [°] 3.5 
 

5.1.2. Discrétisation du domaine de calcul 
 

 Les deux modèles ont été exportés, comme fichiers de type .igs. Ceux-ci sont utilisés par 

plusieurs types de programmes, pour modifier la géométrie du modèle créé. L’un des ces 

programmes, qui permet l’utilisation d’un tel type de format, pour l’importation de la géométrie 

des pièces est aussi le préprocesseur Gambit, employé pour discrétiser le domaine de calcul. 

 Pour pouvoir discrétiser, la géométrie des modèles de calcul 2D et 3D, a subi une 

modification préalable, qui consistait à l’effacement des volumes, des surfaces, des lignes, et des 

points créés. Les discontinuités et les inexactitudes ont été corrigées, quand le modèle avait été 

importé en Gambit. 

 a) discrétisation du modèle 2D 

 La domaine de discrétisation du modèle 2D a 32566 éléments, quand le piston se trouve 

au PMH et 54155 éléments, quand le piston se trouve au PMB. Le choix du réseau de 

discrétisation est fait en fonction des particularités de construction du modèle. Pour les zones à 

géométrie simple, on a opté pour un schéma de discrétisation structuré (MAP) et l’un non 

structuré (PAVE), pour les autres zones. La forme des cellules du domaine de calcul est d’un 

quadrilatère pour les avantages offerts, concernant la précision et la stabilité du calcul. A 

l’intérieur de la chambre de combustion, on a réalisé la discrétisation avec des éléments 

triangulaires. Dans cette zone, une fois les soupapes déplacées, les cellules vont se déformer et 

vont se reconstruire automatiquement pendant le calcul. 

 Pour les zones qui présentent certaines particularités du point de vue géométrique (les 

aires de passage situées entre le papillon de gaz et son corps), on a construit huit surfaces 
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supplémentaires. Chaque surface a été séparément discrétisée. Le nombre de cellules trouvées 

dans ces surfaces est 1248.  

 b) discrétisation du modèle 3D 

 Le domaine de calcul a été partagé en plusieurs volumes. Chaque volume a été ainsi 

discrétisé séparément, en fonction de la complexité géométrique. Les cellules sont des 

hexaèdres (pour les zones où l’on a utilisé le schéma de discrétisation de type structuré MAP) 

tétraèdres (pour les zones, où l’on a utilisé le schéma de discrétisation non structuré Tgrid. Le 

modèle 3D contient 1231195 éléments, quand le piston se trouve au PMH et 1589954, lorsqu’il 

est au PMB. 

 La principale particularité des simulations numériques en régime non stationnaire est celle 

que le réseau de cellules se déplace et se déforme2. Pour permettre le déplacement des soupapes, 

au niveau de leurs tiges, on a construit des éléments géométriques spéciaux (des surfaces, pour 

le modèle bidimensionnel et des volumes, pour le modèle tridimensionnel). La séparation de ces 

éléments géométriques du reste du domaine de calcul se réalise par des zones définies comme 

interfaces, qui ne sont pas connectées aux régions qui leur sont adjacentes. De cette manière, on 

peut construire deux types différents de réseaux de cellules pour les zones jointes. Cela offre la 

possibilité de déplacement d’une partie du domaine de calcul, par rapport à l’autre. Le nombre 

des interfaces des modèles 2D et 3D est de huit (quatre interfaces pour la soupape 

d'échappement et quatre pour la soupape d’admission). Elles sont représentées en jaune, dans la 

figure 5.4, a et b 

 
 
 
 

 
 
 
 

a. modèle 2D 
 

b. modèle 3D 
Fig. 5.4. Présentation des zones d’interface utilisées dans les modèles de calcul 

 

                                                 
2 Dynamic Mesh 
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5.1.3. Conditions initiales Etablissement des conditions limites 

 

 L’une des conditions limite utilisée a été la pression d’entrée3, définie au niveau de la 

surface d’entrée du corps du papillon de gaz. La pression de sortie4 a été choisie, comme 

condition limite à l’extrémité du collecteur d’échappement. 

 

 Au commencement du calcul de simulation numérique, on a considéré l’air comme un gaz 

idéal parfait. La masse volumique est variable, tandis que les autres propriétés de l’air, telles la 

chaleur spécifique à pression constante, la conductivité thermique et la viscosité dynamique, 

sont invariables. 

 

 Les résultats du calcul de simulation numérique ont été obtenus d’une manière itérative, en 

utilisant l’algorithme PISO5. On a utilisé le deuxième schéma de discrétisation des équations 

pour le moment, l’énergie cinétique turbulente et le taux de la dissipation combinés au modèle 

de turbulence k-ε Realizable. (v. § 3.2 et 3.3.5)  

 

 Comme on l'a déjà mentionné, le déplacement des soupapes implique la déformation, 

la reconstruction et l’adjonction de cellules, dans le domaine de calcul. Dans la figure 5.5 est 

présentée la transformation du domaine de discrétisation pendant le calcul pour le modèle 

bidimensionnel et tridimensionnel. Dans le programme ANSYS-Fluent il y a trois modalités de 

modifier les cellules qui existent dans le domaine de calcul, appelées: smoothing, re-meshing et 

layering. On utilise la méthode smoothing pour le volume de fluide qui correspond à la chambre 

de combustion et elle réalise l’extension ou la compression des cellules de forme triangulaire 

(pour le modèle bidimensionnel) et tétraédrique (pour le modèle tridimensionnel). Pour pouvoir 

reconstruire les cellules de type triangle et tétraèdre, on utilise la méthode re-meshing. La 

troisième méthode, le layering on l’utilise pour l’adjonction/l’effacement des éléments de type 

quadrilatère et hexaèdre présents au niveau de la tige, du siège de la soupape et dans le cylindre 

du moteur. 

                                                 
3 Pressure Inlet (ANSYS-Fluent) 
4 Pressure Outlet (ANSYS-Fluent) 
5 Pressure-Implicit with Splitting of Operators 



 90 

 

 
 

 
0°Vb/PMH – 32566 éléments 90°Vb – 45583 éléments 180°Vb/PMB – 54155 éléments 

a. modèle bidimensionnel 

 

 

 
0°Vb/PMS – 1231195 éléments 90°Vb – 1483430 éléments 180°Vb/PMB – 1589954 éléments 

b. modèle tridimensionnel  

Fig. 5.5 Modification du domaine de calcul 

 

 Les valeurs initiales pour le calcul sont présentées dans le tableau 5.3 

 Tableau 5.3. Données initiales. Conditions de simulation. 

Pression du collecteur d’admission [Pa] 70000 

Pression dans le cylindre [Pa] 99000 

Température [K] 300 

Chaleur spécifique à pression constante 
J

kg K

 
 ⋅ 

  
1006.43 
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Conductivité thermique 
W

m C

 
 ⋅ 

�
 

0.0242 

Viscosité dynamique 
kg

m s
 
 ⋅ 

 
5107894.1 −⋅  

Régime du moteur [tr/min] 815 

Longueur de la bielle [mm] 128 

Course du piston [mm] 77 

Pas de calcul [°Vb] 0.5 

 

 5.2. Modèle bidimensionnel  
 

 Comme on l'a déjà mentionné, le modèle bidimensionnel choisi pour le calcul de 

simulation numérique est présenté dans la figure 5.2, d. Le modèle a été construit par la coupe 

de la géométrie du moteur prototype à l’aide de deux plans. Le premier plan a été placé de sorte 

qu’il coupe les soupapes d’admission et d’échappement par leur milieu, le long des tiges. Avec 

le deuxième plan de coupe, on a obtenu l’autre partie du modèle, qui contient la tubulure 

d’admission de culasse, le collecteur d’admission et le corps du papillon de gaz. Les éléments 

obtenus ont été unis, en construisant ainsi le modèle bidimensionnel.  

 On sait que le modèle 2D présente certaines non concordances inhérentes par rapport à la 

forme géométrique réelle. C’est pourquoi on a dȗ faire quelques modifications pour corréler les 

résultats de la simulation CFD à ceux obtenus expérimentalement. Il s’agit d’ailleurs d’assurer 

une certaine certitude concernant le fait que la géométrie utilisée dans le modèle CFD est en 

concordance à la géométrie réelle. On a eu des difficultés pour la détermination de la zone de 

passage proche au papillon de gaz. L'incertitude est due à la référence utilisée par le 

potentiomètre du papillon de gaz dans le système de management électronique de l’injection et 

de l’allumage, pour indiquer son ouverture. Donc, les modifications ont visé le changement de la 

distance entre le papillon de gaz et son corps, jusqu’ à ce qu’on ait obtenue une concordance 

acceptable. On va présenter les trois étapes parcourues: 

 1. D’abord, on a réalisé une simulation à papillon de gaz ouvert à la valeur indiquée par le 

potentiomètre du système d’injection (21.6° – v. § 4.3). Les résultats obtenus étaient assez 

différents de ceux obtenus expérimentalement: la dépression le long de l’admission était plus 

réduite et le pic de pression était plus grand. C’était à cause d’une ouverture plus grande du 

papillon de gaz, dans la simulation CFD, par rapport à la réalité. 



 92 

 2. Puis on a dȗ trouver la référence/le zéro du potentiomètre du papillon de gaz. De cette 

façon, par l’intermédiaire d’un calibre d’épaisseur de 0.05 mm, on a constaté que la fermeture 

complète se produisait à une valeur indiquée par le potentiomètre de 18°, ce qui voulait dire que 

pour la simulation d’ouverture de 21.6°, on avait besoin d’une ouverture de 3.6°. 

 3. Finalement, à la même ouverture de 3.6° on a opéré d’une manière intuitive à une faible 

augmentation de la distance entre le papillon de gaz et la paroi de son corps. 

 

5.2.1. Analyse statistique et motivation du choix d’une série de données par 

rapport à l’expérimentation  

 

 Les résultats des simulations numériques effectuées dans les conditions décrites au-dessus, 

aux points 2 et 3, ont été comparés à ceux expérimentaux (v. § 4.3); la meilleure variante a été 

choisie en utilisant les critères spécifiques à l’analyse statistique 

 Les séries de données analysées, correspondantes à la pression dans le cylindre et dans le 

collecteur d’admission ont été appelées, ainsi: 

 - pcyl_Exp = évolution de la pression dans le cylindre obtenue expérimentalement  

 - pcyl_3.6(0.05) = évolution de la pression dans le cylindre obtenue par le calcul pour le 

deuxième cas analysé 

 - pcyl_3.6 = évolution de la pression dans le cylindre obtenue par le calcul pour le cas 

troisième analysé  

 - pcol_Exp = évolution de la pression dans le collecteur d’admission obtenue 

expérimentalement 

 - pcol_3.6(0.05) = évolution de la pression dans le collecteur d’admission obtenue par le 

calcul pour le deuxième cas analysé 

 - pcol_3.6 = évolution de la pression dans le collecteur d’admission, obtenue par le calcul 

pour le troisième cas analysé 

 
Analyse des séries de données par rapport à la pression du cylindre 
 
 La statistique descriptive du premier ensemble de séries concernant la pression dans le cylindre est 

présentée, dans le tableau suivant (tableau 5.4) 
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 pcyl_Exp pcyl_3.6(0.05) pcyl_3.6 

 Mean (moyenne) 1.531551 1.392482 1.491696 
 Median (médiane) 0.993200 0.700347 0.701360 
 Maximum 9.410600 8.939087 9.813486 
 Minimum 0.359600 0.389500 0.390894 
 Std. Dev. (éloignement 
standard 

1.969562 1.898032 2.093992 

 Skewness (asymétrie) 2.695708 2.695446 2.694673 
 Kurtosis (voûte) 9.476500 9.379527 9.373798 
 Jarque-Bera (test de  
 normalité de la distribution) 

21300.77 
 

4185.605 
 

4180.221 
 

 Probability  0.000000 0.000000 0.000000 
 Sum 11025.64 2005.174 2148.042 
 Sum Sq. Dev. 27922.30 5184.033 6309.730 
 Observations 7199 1440 1440 

  

 Le paquet de programmes EViews met en évidence le test Jarque-Bera qui infirme la 

normalité de la série générée par les données de l’expérimentation à toute probabilité associée au 

test (fréquemment 0.01 ou 0.05). Conformément à la distribution χ2, la valeur critique du test 

Jarque-Bera pour un seuil de signification statistique de 0.05 est 5.99, et pour 0.01 est 9.21. 

 La statistique Jarque-Bera calculée pour la série de valeurs pcyl_Exp est 21300,77 

beaucoup, plus grande que 5.99 ou 9.21 et rejette l’hypothèse nulle avec un niveau de confiance 

de 95 ou 99 cas de 100 (ou pour une probabilité de 0.95 ou 0.99). La série de données n’est pas 

normalement distribuée dans l’expérimentation, pour les 7199 valeurs. La même chose, pour les 

séries pcyl_3.6(0.05) et pcyl_3.6. Elles sont anormales comme distribution conformément aux 

valeurs du test Jarque-Bera. En conclusion, toutes les trois séries sont anormalement distribuées, 

hétérogènes, fortement asymétriques et excessivement voûtées.  

Tableau 5.5 

Test for Equality of Means Between Series 
Sample: 1-1440 
Included observations: 1440 
Method df Value Probability 
t-test 2878 1.332149 0.1829 
Anova F-statistic (1 , 2878) 1.774621 0.1829 
Test for Equality of Medians Between Series 
Sample: 1-1440 
Included observations: 1440 
Method df Value Probability 
Wilcoxon/Mann-Whitney 2.561753 0.0104 
Wilcoxon/Mann-Whitney (tie-adj.) 2.561753 0.0104 
Med. Chi-square 1 5.512503 0.0189 
Adj. Med. Chi-square 1 5.338891 0.0209 
Kruskal-Wallis 1 6.562695 0.0104 
Kruskal-Wallis (tie-adj.) 1 6.562696 0.0104 
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van der Waerden 1 8.784998 0.0030 
Test for Equality of Variances Between Series 
Sample: 1-1440 
Included observations: 1440 
Method df Value Probability 
F-test (1439, 1439) 1.217147 0.0002 
Siegel-Tukey 1.575943 0.1150 
Bartlett 1 13.86501 0.0002 
Levene (1 , 2878) 4.806099 0.0284 
Brown-Forsythe (1 , 2878) 1.309178 0.2526 
 

 Il n’y avait pas de différences significatives entre les moyennes et les dispersions des deux 

séries, conformément aux tests appliqués, dans le tableau 5.5 (moyenne, médiane ou dispersion) 

Les graphiques de type Kernel des distributions de probabilités sont pareils dans les trois 

situations, seulement la voûte est différente, comme on peut constater des valeurs maximales  

 
a. pcyl_Exp 

 
b. pcyl_3.6(0.05) 

 
c. pcyl_3.6 

Fig.5.6 Graphiques Kernel pour la pression du cylindre 
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 Dans l’analyse statistique réalisée, pour trouver les critères de sélection de l’une de ces deux 

séries ont été mis en évidence les échantillons des sommets de leurs courbes graphiques de 

distribution des séries de données et on a considéré comme essentiel l’intervalle (-16.5 Vb ; 

16.5°Vb) où simultanément toutes les trois séries de données présentent une répartition normale à 

limite maximale admise du test Jarque-Bera, pour un seuil de signification de 0.05 (conformément 

à la distribution χ2, la valeur critique du test Jarque-Bera pour un seuil de signification statistique 

de 0.05 est 5.99)  

 Le test de signification entre l’échantillon expérimental et celui des données pcyl_3.6(0.05) 

identifie des différences significatives, conformément à la statistique du test t ( t test égal à 

3.284419 et plus grand que t-théorique: 1.667, les séries sont significativement différentes comme 

niveau moyen où paramètre de type moyen), tableau 5.6 

Tableau 5.6 

Test for Equality of Means Between Series 
Sample: 1- 67 
Included observations: 67 
Method df Value Probability 
t-test 132 3.284419 0.0013 
Anova F-statistic (1 , 132) 10.78741 0.0013 

 
Analysis of Variance 
Source of Variation df Sum of Sq. Mean Sq. 
Between 1 4.942938 4.942938 
Within 132 60.48421 0.458214 
Total 133 65.42715 0.491933 

 

 Par analogie, le test de signification entre l’échantillon expérimental et celui pcyl 3.6 

identifie des différences significatives conformément à la statistique du test t (t test égal à 

3.740852 et plus grand que t-théorique: 1.667, les séries sont significativement différentes), 

tableau 5.7 

Tableau 5.7 

Test for Equality of Means Between Series 
Sample: 1 - 67 
Included observations: 67 
Method df Value Probability 
t-test 132 3.740852 0.0003 
Anova F-statistic (1 , 132) 13.99397 0.0003 

 
Analysis of Variance 
Source of Variation df Sum of Sq. Mean Sq. 
Between 1 5.849088 5.849088 
Within 132 55.17230 0.417972 
Total 133 61.02139 0.458807 
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 Comparés entre eux, les échantillons de données pcyl_3.6(0.05) et pcyl_3.6 sont clairement 

différents selon la valeur du test t ( t- test étant 7.1101 et plus grand que t-théorique, 1.667), 

tableau 5.8 

Tableau 5.8 

Test for Equality of Means Between Series 
Sample: 1- 67 
Included observations: 67 
Method df Value Probability 
t-test 132 7.110098 0.0000 
Anova F-statistic (1 , 132) 50.55349 0.0000 
Analysis of Variance 
Source of Variation df Sum of Sq. Mean Sq. 
Between 1 21.54594 21.54594 
Within 132 56.25852 0.426201 
Total 133 77.80446 0.584996 
 

 Toutes ces informations justifient la sélection des échantillons au sommet des courbes des 

distributions de données pour augmenter la confiance dans l’analyse de leur statistique 

descriptive. 

 Les critères de sélection de l’une de ces deux séries, par rapport à la série des données de 

l’expérimentation, restent ceux d’homogénéité et de normalité des séries décrites par les 

échantillons de données pcyl_3.6(0.05) et pcyl_3.6. L’analyse de la statistique descriptive du test 

Jarque-Bera et du coefficient de l’homogénéité conduisent aux résultats suivants. 

 La statistique descriptive de ces trois échantillons du sommet des courbes des distributions 

est présentée dans le tableau suivant: 

           Tableau 5.9 

Sample: 1 - 67 
 pcyl_Exp pcyl_3.6 (0.05) pcyl_3.6 

 Mean 8.626258 8.208407 9.010381 
 Median 8.797100 8.330231 9.144426 
 Maximum 9.409500 8.939087 9.813486 
 Minimum 7.145700 6.978830 7.659019 
 Std. Dev. 0.670809 0.621256 0.682966 
 Skewness -0.535415 -0.489012 -0.490193 
 Kurtosis 2.039230 1.923168 1.925154 

 
 Jarque-Bera 5.778070 5.907442 5.908423 
 Probability 0.055630 0.052145 0.052120 

 
 Sum 577.9593 549.9633 603.6955 
 Sum Sq. Dev. 29.69900 25.47330 30.78521 
 Observations 67 67 67 
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 On constate que l’homogénéité des données de la série pcyl_3.6(0.05) est légèrement 

éloignée de l’expérimentation, conformément aux signaux déduits de l’amplitude absolue et 

relative, de la valeur de éloignement standard, mais, surtout du coefficient l’homogénéité et la 

série pcyl_3.6 ressemble beaucoup, à la série de données de l’expérimentation comme tendance 

et niveau de tous les indicateurs, (tableau 5.10). 

             Tableau 5.10 

 pcyl_Exp pcyl_3.6 (0.05) pcyl_3.6 
Range 2.2638 0.598856 0.669060 
Relative range 0.262431 0.072956 0.074254 
Coefficient of homogeneity [%] 7.776361 7.568533 7.579768   

 On peut remarquer que les données de la série pcyl_3.6(0.05) ont aussi une asymétrie 

(Skewness) et une voûte (kurtosis) légèrement petites, tandis que les séries pcyl_(3.6) et 

l’expérimentation ont des tendances similaires plus étendues (la ressemblance de tendance et pour 

les indicateurs aussi représente un ensemble d’arguments suffisamment fort, pour laquelle on 

préfère la série de données pcyl_3.6, conformément aux analyses des échantillons extraits du 

sommet des courbes de distributions. 

 Une telle analyse a été aussi effectuée pour les séries de données concernant la pression du 

collecteur d’admission; la conclusion étant identique, on a préfère la série de données pcol_3.6. 

 
5.2.2. Analyse des résultats de simulation numérique CFD 

 
 Donc, pour le troisième cas, validé par l’utilisation des critères spécifiques à l’analyse 

statistique ont été analysés deux lois de levée de la soupape d’admission: la loi maximale 

d’ouverture de la soupape d’admission et la loi minimale d’ouverture de la soupape d’admission. 

Pour la soupape d’échappement une seule loi d’ouverture a été utilisée. (v. figure 4.9). 

 On va présenter une analyse graphique comparative, simulation CFD vs. expérimentation.  

 
a. loi maximale 

 
b. loi minimale 

Fig. 5.7. Evolution de la pression dans le cylindre 
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 Les graphiques de la figure 5.7 montrent une bonne corrélation du calcul de simulation 

numérique avec l’expérimentation. 

 La figure 5.8 présente graphiquement l’évolution de la pression dans le collecteur 

d’admission, obtenue expérimentalement et par simulation numérique CFD. Dans ce cas, on 

considère qu’il y a une corrélation acceptable. 

 

 

a. loi maximale 

 

b. loi minimale 

Fig. 5.8. Evolution de la pression dans le collecteur d’admission  

 

 Si l’on analyse les évolutions superposées de la pression du cylindre pour les deux lois de 

levée de la soupape d’admission étudiées (figure 5.9), on constate que pour la loi minimale de 

levée de la soupape, malgré le pompage à l’admission plus accentué, la pression maximale dans 

le cylindre atteint une valeur supérieure à celle enregistrée pour la loi maximale. Une évolution 

du pic de pression dans le même sens a été aussi obtenue, pour l’expérimentation, (v. tableau 

5.11). 

 

      Tableau 5.11. Valeurs de la pression dans le cylindre à la fin de la compression 

Loi de levée de la soupape Expérimentation Simulation numérique Ecart 

Loi maximale 9.20 bar 9.35 bar 1.63 % 

Loi minimale 9.40 bar 9.80 bar 4.25 % 
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Fig. 5.9. Diagramme de pression (2D_CFD) pour les deux lois de levée 

de la soupape  

 

 L’intérêt de l’utilisation de la technique CFD consiste dans l’obtention des informations 

sur le champ de vitesses à l’ouverture de la soupape d’admission. Celles-ci peuvent être prises 

en considération seulement s’il existe une corrélation entre les résultats numériques et ceux 

expérimentaux, concernant les évolutions des pressions dans le cylindre, respectivement dans le 

collecteur d’admission. Cette corrélation étant satisfaisante, l’analyse de l’échange de gaz 

s’effectue en utilisant une interprétation graphique analogue à celle présentée au § 4 (v. figures 

4.17, a et b). Dans les figures 5.10 et 5.12 sont présentées, pour les deux lois de levée étudiées, 

d’une part les évolutions des pressions dans le cylindre et dans le collecteur d’admission, et 

d'autre part, l’évolution de la vitesse d’écoulement sous la soupape d’admission. Celles-ci est la 

conséquence de la différence de pression collecteur admission - cylindre, qui s’établit, elle aussi, 

pour une vitesse donnée du piston, par rapport à la loi de levée des soupapes. 

 Selon la figure 5.10, l’ouverture à l’avance de la soupape rend possible le passage de l’air 

du cylindre, dans le collecteur d’admission. Compte tenu de la différence très importante de 

pression entre le collecteur d’admission et le cylindre et des sections très réduites de passage 

sous la soupape d’admission, il était prévisible que la vitesse d’écoulement ait des valeurs très 

importantes. Les résultats de la simulation CFD le confirme: le maximum de vitesse est de ~190 
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m/s. Cet écoulement inverse se produit, suivant la figure 5.10 encore ~10 °Vb, après avoir 

atteint le PMH. 

 Pour l’écoulement normal de l’air, du collecteur dans le cylindre, celui-ci est évident à la 

proximité de la position -160°Vb (i.e. ~20°Vb après avoir atteint PMB); il est caractérisé par 

une valeur maximale de la vitesse d’écoulement de ~ 23 m/s 

 

Fig.5.10. Variation de quelques paramètres pendant la course d’admission pour la loi maximale 

 
 Dans le graphique de la vitesse du fluide (courbe noire dans la figure 5.10) est marquée 

une zone où l’écoulement est "non défini". Cela veut dire que le fluide moteur ne s'écoule ni 

dans le cylindre, ni dans le collecteur d’admission. Le phénomène est dû à l’égalité des 

pressions entre le collecteur d’admission et le cylindre, se produisant pendant ~17°Vb, jusqu’à 

ce que la différence de pression se rétablisse. Il s’agit, d’ailleurs, d’une zone de transition, de 

l’écoulement normal à l’écoulement inverse. Comme précédemment, la différence de pression 

suffisamment importante, corrélée aux faibles sections de passage sous la soupape d’admission, 

engendre des vitesses d’écoulement relativement grandes. 

 Le phénomène d’écoulement inverse, enregistré à la fin de l’admission et celui de 

l’écoulement "non défini" est présenté dans la figure 5.11, a et b. La gamme de couleurs par 

laquelle sont représentés les vecteurs de vitesse est répartie en fonction de la valeur de la 

pression. 
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a. écoulement inverse, -146°Vb 

 

b. écoulement non défini, -163°Vb 

Fig. 5.11. Image des écoulements par les vecteurs pour la loi maximale  

 

 Pour la loi minimale de levée de la soupape d’admission, on peut dire qu’il n y a pas 

d’écoulement inverse, celui-ci se déroule pendant une période courte, à la proximité du moment 

de la fermeture de la soupape d’admission, figure 5.12. Les paramètres principaux qui 

caractérisent l’écoulement inverse pour les deux cas abordés (loi maximale et loi minimale) sont 

présentés dans le tableau suivant 

 

 Tableau 5.12. Paramètres de caractérisation de l'écoulement inverse 

 
Loi 

minimale 

Loi 

maximale 

Moment de début de l’écoulement inverse [°Vb] - -376 

Moment à la fin de l’écoulement inverse [°Vb] - -350 

Etendue angulaire de l’écoulement inverse [°Vb] - 26 
Levée SA 

Vitesse maximale pour l’écoulement inverse [m/s] - 190 

Moment de début de l’écoulement inverse [°Vb] -157 -150 

Moment à la fin de l’écoulement inverse [°Vb] -154 -107 

Etendue angulaire de l’écoulement inverse [°Vb] 3 43 
Descente SA 

Vitesse maximale pour à l’écoulement inverse [m/s] 5.5 80 

 
 La vitesse maximale d’écoulement enregistrée pour la loi minimale, est considérablement 

différente par rapport à la loi maximale (~122 m/s, par rapport à 23 m/s), cela détermine 

évidemment l’augmentation de la turbulence qui a un effet favorable sur le processus de 

mélange et de combustion. 

 Comme l’on a déjà affirmé au § 4.3 pour la loi minimale, la vitesse maximale du piston a 

lieu dans une zone où la section de passage sous la soupape est encore très, faible ce qui 
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détermine d’une part, une dépression dans le cylindre, et de l’autre part, une vitesse 

d’écoulement beaucoup plus importante que, lorsqu’on utiliserait la loi maximale. Autrement 

dit, les résultats de la simulation CFD pour la loi minimale montrent une bonne corrélation des 

valeurs angulaires, quand on obtient la vitesse maximale d’écoulement des gaz dans le cylindre, 

la vitesse maximale du piston et la pression minimale dans le cylindre. 

 
Fig. 5.12. Variation de quelques paramètres pendant la course d’admission pour la loi minimale 

  

 En conclusion, les résultats de la simulation bidimensionnelle CFD sont conformes aux 

résultats expérimentaux et apportent des contributions importantes concernant l’intensité des 

écoulements, normaux ou inverses 

 

 5.3. Modèle tridimensionnel 
 
 Le modèle tridimensionnel utilisé est présenté sur la figure 5.3, et les cas simulés sont 

identiques à ceux abordés au § 5.2. Il conserve en grande partie les formes géométriques du 

circuit d’admission du moteur prototype ; c’est pourquoi on attend des résultats plus proches de 

l’expérimentation. De plus, l’utilisation du modèle 3D permet l’étude de l’aérodynamique du 

moteur; cela rend possible l’identification de divers types de mouvements (v.2.1.4.) 
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5.3.1. Analyse des résultats de la simulation numérique CFD  

 

 Les résultats de la simulation 3D sont comparés aux résultats expérimentaux et nous 

montrons qu’il y a une bonne corrélation. Cette corrélation est meilleure qu’avec la modélisation 

2D, tant au niveau de l’évolution de la pression dans le cylindre (figure 5.13), que dans le 

collecteur d’admission (figure 5.14). 

 
a. loi maximale 

 
b. loi minimale 

Fig. 5.13. Corrélation CFD expérimentation. Evolution de la pression dans le cylindre 

 
a. loi maximale 

 
b. loi minimale 

Fig. 5.14. Corrélation CFD expérimentation. Evolution de la pression dans le collecteur d’admission  
  

 Dans le tableau 5.13 est présentée une analyse comparative des résultats concernant le pic 

de pression, obtenus par l’expérimentation et les simulations CFD, 2D et 3D. On observe que la 

simulation CFD 3D est plus proche de la réalité que celle effectuée en 2D. 

    Tableau 5.13. Expérimentation vs. CFD 3D/2D  

Expérimentation CFD 3D CFD 2D 
Loi de levée de SA 

Pmax[bar] 

Loi maximale 9.20 9.26 9.35 

Loi minimale 9.40 9.32 9.80 
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 Les résultats de pression cylindre, pression dans le collecteur et vitesse de l’écoulement à 

la soupape obtenus par la simulation 3D sont présentés dans les figures 5.15 et 5.16. 

 On a choisi sur l’abscisse, comme intervalle de représentation graphique, la durée 

d’ouverture de la soupape d’admission pour les deux lois, maximale et minimale. 

 

Fig. 5.15. Variation de quelques paramètres pendant le processus d’admission pour la loi maximale. 
 

 

Fig. 5.16. Variation de quelques paramètres pendant le processus d’admission pour la loi minimale 
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 Si l’on analyse les figures 5.15 et 5.16 on peut mettre en évidence les aspects suivants : 

•  Pour la loi minimale de levée, la vitesse d’écoulement a une valeur maximale de 160 

m/s, tandis que pour la loi maximale, celle-ci ne dépasse pas 32 m/s; on rappelle que les 

résultas de la simulation CFD 2D sont légèrement inférieurs (122 m/s et 23 m/s – v. § 

5.2.2).  

•  Sur le graphique de la vitesse d’écoulement de l’air à la soupape d’admission, on 

remarque, pour la loi maximale de levée (figure 5.16), la présence de deux zones 

caractérisées par des écoulements inverses, du cylindre vers le collecteur d’admission .  

o premièrement, celui qui est dû à l’avance à l’ouverture de la soupape d’admission, 

déroulé sur l’intervalle (-377°Vb, -350°Vb), caractérisé par un pic de la vitesse 

d’écoulement de ~170 m/s (donc légèrement réduit par rapport à celui enregistré par 

la simulation 2D – v. le tableau 5.12). On souligne que ce phénomène d’écoulement 

inverse provoque un accroissement de la pression dans le collecteur d’admission, 

après l’ouverture de la soupape (v. figure 5.14, a) 

o deuxièmement, celui qui est dû à la fermeture retardée de la soupape d’admission, 

sur l’intervalle (-155°Vb, -107°Vb), caractérisé par un pic de la vitesse d’écoulement 

de ~94 m/s (donc, légèrement plus grand que celui enregistré par la simulation 2D – 

v. le tableau 5.12). Il est évident que cela entraînera un accroissement rapide de la 

pression dans le collecteur d’admission. 

o si pendant la simulation 2D, à la fin de l’admission, pour la loi minimale il existe un 

léger écoulement inverse (v. le tableau 5.12), pour le modèle 3D celui-ci n’existe 

plus. Aussi, un éventuel écoulement inverse à la soupape d’admission, pendant son 

début de levée n’existe pas; ceci est confirmé dans la figure 5.14, b, où la pression 

dans le collecteur d’admission n’a plus une partie ascendante; néanmoins, sur 

l’évolution expérimentale un léger accroissement apparaît, ce qui peut se justifier par 

un léger écart, concernant l’ouverture de la soupape d’admission (la soupape ne 

s’ouvre pas dans le moment précisé dans la figure 4.17, a, mais un peu en avant ce 

qui engendrerait un léger écoulement inverse). 

•  La figure 5.15, comme la figure 5.10 présente un écoulement "non défini" qui caractérise 

la transition de l’écoulement normal vers l’écoulement inverse. 
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 Pour pouvoir mettre en évidence la vitesse 

d’écoulement de l’air à la soupape d’admission, la géométrie 

du modèle 3D a été coupée selon un plan parallèle à l’axe Z, 

qui traverse le milieu de la soupape d’admission (figure 

5.17). 

 Donc, on va présenter le champ de vitesses pour les 

deux lois de levée de la soupape d’admission, aux moments 

importants : l’instant où la vitesse de l’écoulement est 

maximale (figure 5.18), et l’instant où l’ouverture de la 

soupape est maximale (figure 5.19). La figure 5.20 met aussi 

en évidence les écoulements inverses qui se produisent pour la loi maximale au début de la levée 

de la soupape et pendant sa descente. 

 

a. loi minimale (αWSAmax = –272°Vb) 

 

b. loi maximale (αWSAmax = –315°Vb) 

Fig. 5.18. Vitesse maximale d’écoulement de l’air 

 

Fig. 5.17. Plan de section, /68/ 
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a. loi minimale (αhSAmax = –240°Vb) 

 
b. loi maximale (αhSAmax = –240°Vb) 

Fig. 5.19. Vitesse d’écoulement de l’air à l’ouverture maximale de la soupape 
  

 L’évolution de la masse d’air aspirée dans le cylindre, est présentée dans la figure 5.20. 

Les écoulements inverses, dont on parlait précédemment, sont clairement mis en évidence sur la 

figure 5.20 dans les zones où la masse d’air diminue. 

 Par exemple le fonctionnement à loi maximale provoque un écoulement inverse du 

cylindre vers les collecteurs d’admission et d’échappement. Donc de l’instant OSA la masse 

d’air a une évolution descendante. Celle-ci s’arrête, quand l’écoulement se fait vers le cylindre, 

au moment -350°Vb (v. les figures 5.15, 5.20). 

 Pour le fonctionnement à loi minimale, même s’il n’y a pas un écoulement inverse vers le 

collecteur d’admission (v. figura 5.16), la masse d’air du cylindre a tout d’abord, une évolution 

descendante à cause du passage de l’air au collecteur d’échappement. 
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 La fin de l’admission est accompagnée d’un écoulement inverse seulement pour la loi 

maximale (figure 5.20). Cependant, 

le remplissage du cylindre est plus 

efficace pour la loi maximale (259 

mg d’air, pour la loi maximale et 

244 mg pour la loi minimale), cela 

signifie qu’on peut atteindre le 

même point de fonctionnement, 

pour le cycle de combustion, si l’on 

conserve le même coefficient 

d’excès d’air, quand l’ouverture du 

papillon de gaz est réduite. On peut 

donc en conclure que l’effet positif 

de la réduction de la loi de levée lié 

à l’accroissement de la vitesse 

d’écoulement d’air à la soupape est affaibli, par la diminution du rendement du remplissage à 

cause d’un pompage accentué, (figure 5.21) 

 
Fig. 5.21. Phénomène du pompage le long de l’admission 

 

Fig. 5.20. Evolution de la masse d’air aspirée dans le cylindre 
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 En fait, une alternative à l’approche de ce point de fonctionnement à loi minimale serait 

utilisation d’une loi plus „élargie”, l’objectif étant l’obtention du rendement de remplissage 

enregistré pour la loi maximale. 

 Au début de ce sous-chapitre on a précisé que l’utilisation de la simulation CFD en 3D 

permet de caractériser l’aérodynamique interne du moteur. Sur la figure 5.22 est présentée 

l’évolution du nombre de swirl calculé, avec la relation 2.15 du § 2.13. En analysant la figure 

5.22, on observe facilement que le mouvement de swirl s’intensifie par l’utilisation de la loi 

minimale. Pour cette loi, l’intensité maximale du mouvement de swirl peut être atteinte dans la 

zone de la hauteur maximale de levée de la soupape. 

 

 

Fig. 5.22. Nombre de swirl 

 

 Les trajectoires des particules de fluide, quand on atteint l’ouverture maximale de la 

soupape pour les deux lois de levée sont présentées dans la figure 5.23, a et b. En analysant les 

figures, on peut remarquer que l’intensification du mouvement de swirl, pour l’utilisation de la 

loi minimale est assez claire. 
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a. loi minimale 

   
b. loi maximale 

Fig. 5.23. Trajectoires des particules de fluide au moment de l’atteinte d’ouverture maximale de la 

soupape 

 

 Les figures 5.24 a et b présentent chronologiquement les évolutions de l’intensité de la 

turbulence et de l’énergie cinétique turbulente, ayant comme point de départ l’instant où la 

vitesse de l’écoulement est maximale, l’instant où la section de la soupape d’admission est 

maximale, la fin de la course d’admission, la fin de la course de compression. On observe, donc, 

l’effet bénéfique de l’utilisation de la loi minimale sur ces paramètres. Cela va influencer les 

processus de formation et de combustion du mélange carburant. 
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Fig. 5.24. Caractérisation de l’aérodynamique interne 

 

 Pour la loi minimale, on observe que l’intensité des mouvements de l’air subit une 

réduction significative à la fin de la compression. Les grandeurs utilisées pour les caractériser 

sont proches de celles calculées pour la loi maximale. Cela pourrait être la cause d’une 

compression plus forte pour la loi minimale. 
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 5.4 Conclusions 

 
 La simulation numérique, utilisant la technique CFD a rendu possible la réalisation d’une 

analyse pertinente liée à l’aérodynamique interne du moteur. L’étude initiée dans les ouvrages 

/9, 16, 17, 18, 20, 104/, est complétée par des informations importantes, qui permettent une 

meilleure compréhension des phénomènes d’écoulement, responsables pour l’énergétique du 

moteur prototype. En résumé, la méthodologie de recherche abordée a eu comme but de 

restreindre l’effet de la loi de levée de la soupape d’admission, sur l’échange de gaz. Autrement 

dit, si l’on maintient le régime du moteur et l’ouverture du papillon de gaz, la seule variable 

utilisée étant la loi de levée de la soupape, on a pu réaliser une analyse comparative du pompage 

et de l’aérodynamique interne du moteur quantifiée par le champ de vitesses, l’intensité du 

mouvement de swirl et la turbulence. 

 Dans ce chapitre, la simulation de l’écoulement d’air vers les cylindres du moteur a été 

effectuée en 2D et en 3D. Les différences se sont avérées essentielles concernant le temps de 

calcul (utilisant une machine de calcul Intel 2.79 GHz, 4 GB RAM, la simulation d’un seul cycle 

se déroule en cinq heures, pour l’approche 2D, et en quatre jours, pour l’approche 3D), et 

concernant la concordance des résultats avec la réalité. De plus, la démarche scientifique, pour 

la simulation CFD a été de type itératif (simulation – comparaison résultats – modification 

modèle 2D/3D – simulation …), on sous-entend qu’on a dédié à ce chapitre beaucoup de temps. 

 Quoique l’étude par simulation numérique ait permis de clarifier des aspects importants, 

elle a aussi déterminé l’apparition d’autres inconnues, l’une d’elles étant la réduction 

substantielle de l’intensité de l’aérodynamique interne à la fin de la compression. Celle-ci, à côté 

d’autres aspects démontre le degré élevé de complexité de l’étude d’écoulement des fluides. 

 



Conclusions 
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6. Conclusions finales 
 
 
1. Par rapport à d’autres solutions des sources énergétiques alternatives, le moteur à 

combustion interne reste pour le moment, la variante la plus appropriée, du point de vue de 

la densité de puissance, de la densité d’énergie stockée, du temps possible de 

fonctionnement et du coût. 

2. L’impact négatif de l’automobile sur l’environnement a entraîné une sévérité des normes 

législatives pour protéger celui-ci. Cela impose une amélioration continue du moteur à 

combustion interne. 

3. Les difficultés rencontrées lors de l’amélioration du rendement du moteur à allumage 

commandé, résultent principalement de son fonctionnement inefficace pour les charges 

partielles Il est donc nécessaire de trouver des solutions techniques pendant cet intervalle. 

4. La distribution variable, quelle que soit est la solution constructive adoptée est capable 

d'améliorations du fonctionnement général du moteur à allumage commandé surtout en 

ZUF. Compte tenu d'un fonctionnement important à bas régimes, on peut dire que la 

distribution variable occupera une place de plus en plus importante dans la production de 

série des moteurs du futur. 

5. Au cours des recherches effectuées au niveau national, l’Université de Pitesti a été 

remarquée par ses multiples applications, dans le domaine de la distribution variable. Les 

recherches de cette thèse ont été possibles à la suite du développement dans notre université, 

d’un moteur prototype fonctionnel doté d’un système de variation continue de la hauteur de 

levée des soupapes d’admission (ViVL). A partir de 2005 ce sujet a été développé à l’aide 

du CNAM Paris. 

6. Les phénomènes spécifiques de l’écoulement du fluide frais vers les cylindres du moteur 

sont énormément compliqués; c’est pourquoi une alternative à l’étude expérimentale est 

l’approche par simulation numérique, en utilisant la technique CFD.  

7. Le mouvement du fluide à l’intérieur du moteur est presque toujours turbulent, donc, par 

cette démarche la modélisation de la turbulence est l’un des problèmes clé. 

8. Dans cette thèse de doctorat, le but principal a été de déterminer les vitesses d’écoulement 

du fluide pendant le processus d’admission pour les deux lois de levée de la soupape pour un 

moteur entraîné à 815 tr/min et une ouverture du papillon de gaz de 21.6°. 

9. Dans ce but, on a utilisé deux modèles de simulation numérique: un modèle bidimensionnel 

et un modèle tridimensionnel. Les modèles comprennent les composants du remplissage du 

moteur : le papillon de gaz et son corps, une partie du collecteur d’admission, la tubulure 
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d’admission et d’échappement de la culasse, la soupape d’admission, la soupape 

d’échappement, la chambre de combustion, le cylindre et le piston. 

10. La simulation numérique, par la technique CFD a permis de tirer des conclusions pertinentes 

liées à l’aérodynamique interne du moteur. Quoique l’étude par simulation numérique ait 

permis de clarifier quelques aspects importants concernant les vitesses d’écoulement de l’air 

dans le cylindre, le degré de turbulence, elle a également provoqué l’apparition de quelques 

inconnues: l’une de celles-ci la étant la réduction évidente de l’intensité des mouvements 

internes de l’air, à la fin de la compression. Celle-ci, à côté d’autres aspects démontrent le 

degré élevé de complexité de l’étude d’écoulement des fluides. 

11. Les recherches expérimentales effectuées ont eu comme but de calibrer et de valider les 

modèles de simulation numérique  
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Contributions personnelles 
 

 L’activité de recherche scientifique effectuée dans le cadre de cette thèse de doctorat a été 

centrée sur l’étude par simulation numérique de l’écoulement de l’air dans les cylindres du 

moteur à hauteur de levée variable des soupapes d’admission. Le but a été d’obtenir des 

informations claires, concernent l’aérodynamique interne du moteur pour deux lois de levée de 

la soupape d’admission (loi maximale et loi minimale).  

 On considère, que les réalisations suivantes peuvent être considérées, des éléments à 

caractère d’originalité étant des contributions personnelles, par rapport aux procédés de travail 

utilisés, dans le domaine de la modélisation et de la simulation numérique CFD. 

� Etablissement du niveau de référence zéro pour le capteur de pression dans le cylindre: Du 

fait de l'utilisation d'un capteur de pression de type piézoélectrique, deux problèmes ont du 

être résolus : l’établissement du niveau de référence zéro pour la pression absolue et la 

correction des diagrammes des variations de pression. Comme méthode de corrections on 

a choisi la condition d’égalité de pression du cylindre et du collecteur d’admission à des 

positions angulaires, prises des simulations CFD. 

� Construction de la géométrie complexe du moteur prototype par la technique CAD 

(CATIA V5R19). 

� Elaboration des modèles de simulation numérique bidimensionnel et tridimensionnel. 

� Etablissement des conditions limites, pour la simulation numérique. 

� Approche de l’analyse statistique, pour le choix du modèle de simulation numérique 2D:     

On sait que le modèle 2D présente quelques non concordances inhérentes, par rapport à la 

forme géométrique réelle. C’est pourquoi on a dû faire certaines modifications pour caler 

les résultats de la simulation CFD à ceux expérimentaux. Les modifications effectuées 

dans le modèle ont porté sur le changement de la distance entre le papillon de gaz et son 

corps. Les résultats obtenus par simulation CFD et ceux expérimentaux ont été comparés 

en utilisant des critères spécifiques à l’analyse statistique pour le choix adéquat du modèle 

bidimensionnel. 

� Etablissement du type d’écoulement de l’air pendant le processus d’admission. Il a été mis 

en évidence les zones où l’écoulement de l’air pendant l’admission se déroule 

normalement (du collecteur d’admission dans le cylindre) et les zones où se manifeste le 

phénomène d’écoulement inverse (du cylindre vers les collecteurs d’admission et 

d’échappement). Celui-ci est valable pour la loi maximale de levée de la soupape. On a 

aussi observé une zone de transition de l’écoulement normale à l’écoulement inverse 
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appelé « écoulement non défini », où l’air ne coule ni dans le cylindre ni dans le collecteur 

d’admission. 

� Etablissement des vitesses d’écoulement de l’air et des caractéristiques de la turbulence       

On a obtenu des vitesses d’écoulement de l’air à la soupape d’admission, pour les deux 

lois de levée de la soupape d’admission. Pour la loi minimale de levée, la vitesse 

d’écoulement a une valeur maximale de 160m/s, tandis que pour la loi maximale celle-ci 

ne dépasse pas 32 m/s. On a mis en relief les grandeurs qui caractérisent le phénomène de 

turbulence. Cela influence d’une manière positive le processus de formation et de 

combustion du mélange carburant. Pour la loi minimale, on observe que l’intensité des 

mouvements de l’air subit une réduction considérable à la fin de la compression, les 

indicateurs utilisés pour son évaluation s’approchent de ceux calculés pour la loi 

maximale. 

� Evaluation de la possibilité d’amélioration du mouvement de l’air dans le cylindre en 

fonction de la loi de levée de la soupape d’admission utilisée. 
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Perspectives 

 

 Pour mettre en valeur les activités de recherche réalisées sur la distribution variable à 

l’Université de Pitesti, dont le but est l’amélioration des performances énergétiques des moteurs 

à allumage commandé en ZUF, ceci exige l'amplification de la recherche et sa poursuite dans les 

directions suivantes : 

� Déclenchement de certaines activités de simulation numérique CFD avec la prise en 

considération de l’injection d’essence, de l’allumage; avec pour objectif: obtenir des 

informations claires sur: 

� le champ de vitesses enregistré dans différents moments du cycle, à différentes 

lois de levée de la soupape d’admission; 

� l'évolution des particules d’essence injectées lors de l’utilisation de faibles levées 

de la soupape d’admission; 

� le degré d’homogénéité du mélange carburant; 

� l’influence de la loi de levée sur les produits polluants. 

� Exploration du fonctionnement non obturé aussi pour l’injection multipoint (investigations 

couplées, CFD - expérimentation). 

� Exploration des possibilités de réduction forcée du régime au ralenti, comme alternative de 

la technique de micro hybridations de type STOP&START (investigations couplées, CFD 

- expérimentation); 

� Désactivation d’un cylindre ou de deux cylindres par la désactivation des soupapes 

correspondantes; 

 Il faut dire que dans toutes les directions mentionnées, la poursuite de cette recherche 

induit des investigations importantes dans des systèmes de mesure et de modélisation et 

contribue ainsi à un accroissement de nos connaissances. On peut l’assurer par des 

collaborations avec des partenaires reconnus dans ce domaine et cette thèse ne fait que créer des 

conditions pour commencer de telles collaborations. 
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Conservatoire National des Arts et Métiers, Paris, 

- 6.07.2011 - 14.07.2011 - Stage de préparation de la thèse de doctorat, 
Conservatoire National des Arts et Métiers, Paris, 

- 1.05.2010 - 30.07.2010 - Stage de préparation de la thèse de doctorat, 
Conservatoire National des Arts et Métiers, Paris, 

- 2009 inscrit au doctorat en cotutelle de thèse ou Conservatoire National 
des Arts et Métiers, Paris, 

- 2008 - inscrit au doctorat à l'Université de Pite�ti, Roumanie 
- 2008 - Diplôme d`ingénieur Automobiles, Université de Pitesti, Moyenne: 

9.85/10 Classement, rang: 1/70 
- 2007 - 2008 - Stage de formation chez Dacia  Groupe Renault S.A. 

DIM/DCMAP Diesel 
- 15.02.2006 - 30.06.2006 - Stage Erasmus à l`Université de Bordeaux 1 - 

Spécialité Ingénierie Mécanique 
- 2003 - 2008 - Faculté de Mécanique et Technologie- Automobiles,  
 Université de Pite�ti 
- 2003 - certificat d'études pour le module du cours ”Corrosion” de 

l'Université de Pite�ti et CNRS de Paris 
- 2003 - certificat de fin d'études en micro-informatique 
- 2003 - baccalauréat série mathématique - informatique 
- 1999 - 2003 - Collège National Lycéal ”Zinca Golescu” de Pite�ti 
- 1991 - 1999 - gymnase, Pite�ti 
 

APTITUDES ET COMPETENCES  
      
Langues:       Roumain : langue maternelle 

Français : bon niveau 
Anglais : bon niveau 

 
 
 
 
 



INFORMATIONS ANNEXES : 
 
 Permis de conduire, catégorie B, de 2002 
 
- Aptitudes et compétences sociales :  
 Travailler en équipe, esprit inventif préoccupé de trouver des solutions 
propres, décidé, convaincant, énergique, flexible, ambitieux, persévérant, 
passionné pour l'étude de l'automobile. 

 
 
Travaux et publications, communications 
 
 11 ouvrages: 5, comme premier auteur et 6, comme coauteur, présentés et 
publiés dans les volumes des conférences nationales et internationales. 
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