REPUBLIQUE ALGERIENNE DEMOCRATIQUE ET POPULAIRE
Ministére de I’Enseignement Supérieur et de la Recherche Scientifique

Ecole Nationale Polytechnique

-
Sl asanzal b gli s, il
Ecole Nationale Polytechnique

Département Génie Mécanique

Mémoire de projet de fin d’études

Pour I’obtention du diplome d’ingénieur d’état en Génie Mécanique

Transformation du moteur diesel F4L912
en dual fuel (Gasoil-GNC)

Présenté par : Sous la direction de :

Mourad MEDJOUT M. Mohamed BENBRAIKA  Docteur

Hichem Alaa eddine HASSAINE M. Said RECHAK Professeur
M. Arezki SMAILI Professeur

Présenté et soutenue publiquement le 14/06/16

Composition du Jury :

Président M .Hocine BENNOUR, Docteur ENP
Rapporteur/ Promoteur ~ Mohamed BENBRAIKA, Docteur ENP
M. Said RECHAK, Professeur ENP
M. Arezki SMAILI, Professeur ENP
Examinateur M .Mohamed LATRECHE, Docteur ENP
Invité M .Mourad BOUMAKH, Directeur techniqgue EMO

ENP 2016




llell

Dédicaces

A mes chers farents
A mes sceurs qui m ont émucoup soutenu
A mes cﬁemymm@/ﬂﬂmnfy qui m ont encourage
A toute ma famille, ainsi que tous mes amis et camarades d'étud.
A tous ceux qui me connaissent de [rés of de loin

9e dédie chaleureusement ce travail

Mourad
ol bl s 118 oS o 29,
wlsealy wlehall wislely g,s bly iy ool
sl ol semall s 8 Ll wlel Wl
alg sbz" e, il 8 sl wlalg 08
"3l ... agile> 939 agiliows wigol o wlg cagabl wle waalii ol
"2016 Qiw lil&i0" oo e Ll 95 (it 5,31 JSI
M8 3111938 s oo 033 5,8l ilils)
"saku 9 Ll Bl B8, Osppall Gildaual JsI

Jazllg amall 3a (giu 8ya’i saml s Yo JSI



Remerciements

Nous remercions avant tout ALLAH le tout puissant de nous avoir donné la foi,
la volonté et le courage de mener a bien ce modeste travail.

Nous remercions aussi nos parents et toutes nos familles qui nous ont
encouragés et nous ont soutenus pour continuer nos études.

Nos sincéres remerciements a tous les enseignants ainsi que nos encadreurs Mr
Rechak, Mr Benbraika et Mr Smaili pour nous avoir conseillé et dirigé pendant
la realisation de ce travail.

Nos remerciements vont également a I’entreprise EMO pour leur collaboration,
et les documents qu’ils nous ont fournis, ainsi que le centre culturel universitaire
et spécialement, Mohamed Bouhaouche pour son aide a la rédaction.

On remercie enfin tous nos amis et camarades d’études ainsi que tous ceux qui
ont contribué a la réalisation de ce projet.



udla

Atigl) and g EMO dihaindy IS jaall A 5a G sl U} 8 Jasy sl g 5 il 128
Lcobsil) saaeial) Ayl o) Ay jaell 4SS0

Sl / Ol o 3all 2 g8 0 53 @l e A MFAL912" Jual) & e st Al jal Codgy £ 5 il 13
Liad g dngie Linia g iy alall Alaincall <l yuadll (o (V) )y i g atuia e Lalisl) ae (b graall oaghal)
A lae Ay )l ya salin Al pa el jab lad | ) aa o sel) g el s il (g0 50 JaMAT 73 gad apanal o3 Waalaie b
e GIVL aaind z 50 all 0 8 gl) 03 ) jall Adled (o Caig Al all 038z 50 3l 3 58 1 5 3l S jaa Y
Adle ddadl) (5 8l il @l jadl) 138 @ aitall ¢ jall Al Al jal ALYl Jalall o) sl axia
celialinn oy ) jall Saliall (baMa ca graall cxdal) Sl oz 90 3e 358 5 ol @ e ¢y sl Apalidall cila)
Al @ paiall ¢ sall

Abstract

This national project is supported within the framework of a collaboration between the
company EMO and the Mechanical Engineering department of the ENP.

The project consist then of studying the conversion of the diesel engine "F4L912" to a
dual fuel engine (gas-oil / Compressed Natural Gas) while retaining its geometry and providing
the minimum possible changes. To do this, a methodology was developed and adopted. The
mixer model designed provides a good homogeneity of the mixture air-CNG. A comparative
study of thermodynamic performances of both diesel and dual-fuel engines was performed.
Modeling shows that the performances of the dual-fuel engine depend on the air intake pressure.
Then, a dynamic study of the mobile coupling for determining the forces applied in the engine
has been made.

Keywords: conversion, diesel engine, dual fuel, compressed natural gas, mixer,
thermodynamics, dynamics, mobile coupling, efforts.

Résumé

Ce projet d’envergure nationale, est pris en charge dans le cadre d’une collaboration
entre ’entreprise EMO et le département de Génie mécanique de ’ENP.

Le projet consiste donc a faire 1’étude de la conversion du moteur Diesel « FAL912 »
en un moteur dual fuel (gasoil/Gaz Naturel Comprimé) tout en conservant sa géométrie et en
apportant le minimum de modifications possibles. Pour ce faire, une méthodologie a été
développée et adoptée. Le modele de mélangeur concu donne lieu a une bonne homogénéité
du mélange air- GNC. Une étude thermodynamique comparative des performances des deux
moteurs Diesel et dual-fuel a été effectuée. La modélisation montre que les performances du
moteur dual-fuel dépendent de la pression d’admission de 1’air. Ensuite, une étude dynamique
de I’attelage mobile permettant de déterminer les efforts appliqués dans le moteur a été faite.

Mots clés : conversion, moteur Diesel, dual fuel, gaz naturel comprimé, mélangeur,
thermodynamique, dynamique, attelage mobile, efforts.
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Introduction générale

Parmi les sources les plus polluantes, on citera les moteurs thermiques et le transport
routier. Prés de 25% des gaz a effet de serre sortent des pots d'échappement. En effet, la
pollution par les émissions automobiles dans le monde devient de plus en plus inquiétante
particulierement dans les grandes métropoles ou on constate déja depuis plusieurs décennies
des épisodes de pollution par le smog dont les effets néfastes sur tous les étres vivants ainsi que
sur la vegétation sont démontrés. Les véhicules rejettent des gaz polluants tels que le gaz
carbonique (non toxique mais cause essentielle de I'effet de serre), le monoxyde de carbone(ou
CO, trés toxique, voire mortel), les oxydes d'azote (ou NOx, responsable du réchauffement
climatique et également dangereux pour la santé ; il irrite les muqueuses, les yeux et les voies
respiratoires).

Ainsi, larecherche du véhicule et du moteur propre fait de nos jours I'objet de nombreux
travaux. L'objectif principal étant de réduire les émissions polluantes en améliorant la
combustion des moteurs et en utilisant des carburants (alternatifs) moins polluants et moins
chers. L'utilisation du gaz carburant est I'une des options utilisées depuis les années soixante-
dix. Cependant et pour des raisons diverses, l'utilisation du gaz n'a pas connu de percée et de
méme au niveau des pays grands producteurs d'énergie gaziére.

Dans ce contexte et dans le but de contribuer a I’effort global de lutte contre le
changement climatique, 1’ Algérie a adopté d’une manicre volontaire une série de mesures
visant a réduire les émissions des gaz a effet de serre d’une part, et diminution d’importation
de gasoil d’autre part. Ainsi des stratégies et des plans d’actions ont été¢ développés dans les
différents départements ministériels.

D’un point de vue économique, 1’ Algérie fait face a des contraintes financiéres,
surtout depuis la baisse du prix du baril de pétrole (1’or noir) de 115 dollars & moins de 55
dollars. Les hydrocarbures assurent 95 % de ses rentrées en devises et la fiscalité pétroliére,
60 % du budget de I'Etat. Depuis des années, L’ Algérie batit son budget sur la base de 37
dollars le prix du baril. Concretement, d’apres des statistiques économiques le budget algérien
a besoin d'un baril aux environs de 100 dollars pour trouver son point d'équilibre. De cet effet,
I’Algérie a engagé plusieurs actions permettant la promotion de 1’utilisation des carburants
propres, notamment le GPL et le GNC avec une subvention de 1’état a hauteur de 50 % du
co(t du kit GPL installé.

C’est ainsi que I’ Algérie, a travers 1’entreprise des moteurs a Constantine (EMO) a lancé
le projet de la conversion des moteurs Diesel en moteurs a bicarburation appelés « dual fuel »
fonctionnant en mélange gaz/gasoil dans le but de réduire le colt de 1’énergie et la pollution
atmosphérique due aux moteurs thermiques et qui fera une bonne transition avant de passer au
moteur tout gaz fonctionnant qu’au gaz naturel.
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Ce projet d’envergure nationale, est pris en charge dans le cadre d’une collaboration
entre I’entreprise EMO et le département de Génie mécanique de I’Ecole Nationale
Polytechnique. Vu que ce projet est le premier en Algérie, nous, futurs ingénieurs du pays
avons relevé le defi pour convertir un moteur diesel fabriqué par DEUTZ.

Le projet consiste donc a faire I’étude de la conversion du moteur Diesel « F4L912 » en
un moteur dual fuel (gasoil/Gaz Naturel Comprimé) tout en conservant sa géométrie et en
apportant le minimum de modifications possibles. En se conformant au cahier des charges de
I’entreprise « EMO », une méthodologie a été développée et adoptée permettant
I’aboutissement au plan du présent manuscrit.

Pour mener a bien notre travail, nous présentons notre projet en cing chapitres.

Le premier chapitre consiste essentiellement en des généralités ou on introduit la notion
de moteur a combustion interne et les différents carburants utilisés. Le deuxieme chapitre traite
1’étude de la conversion elle-méme par une proposition du circuit a gaz et tous les composants
a ajouter au moteur diesel F4L912.

Le troisieme chapitre comporte 1’étude thermodynamique du cycle réel du moteur diesel
« FAL912 », alors que I’étude thermodynamique du méme moteur en cycle dual fuel est traitée
au chapitre suivant. Une étude comparative des performances entre le cycle Diesel et le cycle
Dual-fuel est faite au méme chapitre.

Le cinquiéme et dernier chapitre consiste en I’étude dynamique de 1’attelage mobile du
moteur F4L912 (piston-bielle) avec une représentation graphique des résultats des actions

mécaniques appliquées sur cet attelage.

On termine le manuscrit par une conclusion résumant 1I’ensemble du travail réalise et en
incluant des perspectives.
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Chapitre |

Généralités sur les moteurs et les carburants

Introduction

Le moteur est un organe qui transforme en travail mécanique une source d’énergie qui
lui est fournie. 1l est dit alors « électrique » si la source d’énergie est I'électricité ou «thermique »
si la source d’énergie est donnée par un combustible. Nous allons définir les types de moteurs
ainsi que les différents carburants utilisés.

I.1. Types des moteurs thermiques

Ici, nous nous intéressons aux moteurs thermiques (figure 1.1)

Information
conducteur

Energie électrique Energie calorifique ( Pertes)
Transformer ] ]
] I'énergie chimique ENERGIE MECANIQUE
ENERGIE CHIMIQUE en >
(Air + carburant) €nergie mécanique Résidus de combustion ( Pertes )

Moteur thermique

Figure 1.1. Schéma fonctionnel du moteur thermique

Dans un moteur thermique, si la combustion se fait a I’intérieur du moteur : on le
dénomme alors moteur thermique a combustion interne. C’est le cas de tous les moteurs
thermiques employeés actuellement en automobile dont le travail mécanique est obtenu par
I’explosion plus détente des gaz portés a haute pression et a haute température. On parlera de
moteur a combustion externe si I'énergie est transportée par un fluide caloporteur a I'extérieur
de celui-ci (cas d’une turbine a vapeur par exemple). Le schéma ci-dessous illustre les différents
types des moteurs thermiques.
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Machines
thermiques

A'allumage
commandé

Moteurs
alternatifs

A combustion
cyclique

A combustion
Interne

A combustion .
externe A combustion Moteurs A allumage par | { 2 temps
continue rotatifs Compression
Vewivpr ¢ Tobwitew Moter Wankel Mot Diese ¢ Vol

Figure 1.2. Types de moteurs thermiques

1.1.1. Moteurs alternatifs
1.1.1.1. Moteur a allumage commandé (a explosion)

Le moteur & explosion est principalement utilisé pour la propulsion des véhicules de
transport (avion a hélice, automobile, moto, camion, bateau) mais aussi pour une multitude
d'outils mobiles (trongonneuse, tondeuse a gazon) et d’installations fixes (groupe électrogéne,

pompe).

Il sagit de tous les moteurs utilisant comme carburant de I'essence, de I'alcool, voire un
gaz (Gaz de Pétrole Liquéfié, GPL) ou autres, et dont la combustion doit étre déclenchée par
une source d'énergie externe (bougie).

Ces moteurs transforment I'énergie potentielle chimique stockée dans un carburant en
travail (énergie mécanique) grace a des combustions tres rapides, d'ou le terme « explosion ».
IIs sont constitués d'un ou plusieurs cylindres confinant les combustions. Dans chaque cylindre,
un piston coulisse en un mouvement rectiligne alternatif. Ce mouvement est transformé en
rotation par l'intermédiaire d'une bielle reliant le piston au vilebrequin, un assemblage de
manivelles sur un axe [1].

1.1.1.2. Moteur a allumage par compression (Diesel)

Un moteur Diesel est un moteur a pistons qui fonctionne suivant le principe de I’auto-
inflammation. La pression et la température au cceur d’un tel moteur atteignent des niveaux si
élevés que le carburant s’enflamme spontanément. Ce concept differe donc des moteurs a
essence ou I’inflammation du mélange combustible est déclenchée par 1’étincelle des bougies.

La pression de compression dans un moteur diesel est nettement plus élevée que dans
un moteur a essence. Avec un moteur a essence, on atteint un taux de compression de 12,5,
tandis que dans un moteur Diesel, ce taux atteint 19. De ce fait, le rendement d’un moteur diesel
est nettement plus ¢élevé. Avec un moteur a essence, le rendement atteint 27% tandis qu’avec
un moteur Diesel, le rendement est de 38%.
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Sur un moteur Diesel 4 temps, le processus de travail se déroule en quatre étapes :
e admission ;
Le piston se déplace vers le bas.
La soupape d’admission est ouverte.
Le cylindre aspire uniquement de I’air.
e compression ;
Le piston se déplace vers le haut, tandis que les deux soupapes sont fermées.
L’air est a présent comprimé.
Le gazole est injecté dans 1’air chaud, au moyen d’un injecteur situé entre les soupapes.
A cause de la chaleur de I’air comprimé, le carburant pulvérisé en fines gouttelettes s’enflamme.
e combustion ;

Sous I’effet de I’augmentation de pression, le piston est repoussé vers le bas et I’énergie est
transmise au vilebrequin. Pendant cette phase, les deux soupapes sont fermees.

e échappement.
Le piston remonte pendant que la soupape d’échappement est ouverte.

Au cours de cette phase, le mélange briilé est refoulé vers I’extérieur (soupape d’échappement
ouverte) [2].

Les 4 temps sont représentés sur la figure 1.3

. f - — [ 0l
*‘I-ﬁr_l;‘qr‘ " —PNYIT ::5,9;"— déchapy ':‘ 2 .::l‘fr;
— ;;"t (
T
— 4

|3 . . EX
) vilebrequin —» l'/
) ty 1 /s

Figure 1.3. Les 4 temps du moteur Diesel
Le moteur diesel se différencie du moteur a explosion par plusieurs points.

Dans le moteur a explosion, le mélange air-essence est formé dans le carburateur a
I’extérieur du cylindre. Par contre, dans le moteur Diesel, il se fait dans le cylindre, I’air étant
aspiré et le combustible injecté ensuite, & 1’aide d’un "injecteur" alimenté par une "pompe
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d’injection" qui lui communique une pression supérieure a celle régnant dans le cylindre en fin
de compression pour permettre son introduction.

Dans le moteur a explosion on essaie d’augmenter le taux de compression mais on est
limité par le phénomeéne "d’auto-allumage”. Dans le moteur Diesel, seul 1’air est aspiré et on
peut le comprimer sans inconvénient pour atteindre des pressions et des températures tres
¢levées. C’est au contact de cet air comprimé que le combustible alors injecté s’enflamme.
Comparativement au moteur a explosion, le moteur Diesel ne posséde ni carburateur, ni systeme
d’allumage, mais chaque cylindre a un systéeme d’alimentation propre qui comprend : un
injecteur et un ¢lément de la pompe d’injection.

e Avantages et inconvénients du moteur Diesel

Le moteur diesel fournit de I’énergie mécanique meilleure que le moteur a essence pour les
raisons suivantes :

- Le rendement est éleve.
- Le combustible employé pour les moteurs Diesel est relativement bon marché.
- Les gaz d’échappement sont moins toxiques

- Les dangers d’incendie sont réduits. En effet, le gas-oil ne produit des vapeurs
inflammables que chauffé aux environs de 80°c, soit a une température nettement supérieure a
celle de 1’été. Par contre, 1’essence produit des vapeurs inflammables a une température bien
inférieure.

Cependant le moteur Diesel présente les inconvénients suivants :

- Les organes du moteur sont soumis a des pressions et des températures élevées donc a
des efforts considérables, si bien que la construction de ces moteurs pose des problemes
mécaniques plus complexes que ceux des moteurs & explosion. Les hautes températures sont
indispensables pour enflammer spontanément le carburant injecté, ce qui nécessite des
matériaux ayant une bonne tenue aux températures élevées.

- Les pressions en cours de combustion normale sont élevées et augmentent s’il se produit
des "ratés d’inflammation". En effet, au combustible non briil¢ a la sortie de I’injecteur, s’ajoute
le combustible injecté au cycle suivant, I’inflammation s’accompagne alors d’une élévation de
pression considérable.

En conséquence :
- les pieces doivent étre largement calculées.
- la construction est donc lourde.

- I’étanchéité entre piston et cylindre est difficile a réaliser, d’ou obligation de disposer
sur les pistons d’un nombre suffisant de segments.

- une température constante assez élevée est indispensable pour obtenir une bonne
combustion. Il faut donc prevoir un refroidissement correct du moteur.
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- Dentretien d’organes de précision tels que les injecteurs ou la pompe d’injection nécessite
I’intervention de spécialistes qualifiés.

- le graissage est délicat en raison des pressions élevées transmises par le piston a tous les
organes mobiles du moteur [3].

1.1.2. Moteurs rotatifs

Le moteur rotatif WANKEL est le résultat d'une importante étude menée de 1945 a 1954
par l'ingénieur WANKEL sur les différentes solutions de moteur rotatif. 1l estima que la
meilleure était de faire travailler en moteur, le compresseur rotatif réalisé par Bernard Maillard
en 1943.

Le moteur rotatif fonctionne selon le cycle a 4 temps (admission, compression,
combustion, échappement) comme le moteur classique a piston. La seule différence est que
dans le moteur classique, les 4 temps se réalisent dans les cylindres séparément tandis que pour
le moteur Wankel les 4 temps se réalisent dans une chambre principale et chaque temps se
réalise dans un compartiment de cette chambre (figure 1.4).

Admission

/ Allumage

{combustion du carburant + air)

Figure 1.4. Fonctionnement du moteur rotatif

1.1.3. Turbines a gaz

Contrairement aux moteurs précédents, les turbomachines sont des machines a
écoulement continu. Dans ces dernieres, les évolutions des fluides moteurs ont lieu dans des
enceintes successives et juxtaposees (Figure 1.5), contrairement aux moteurs alternatifs ou ces
transformations s'‘operent dans le méme espace qui est le cylindre.
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ADMISSION COMPRESSION COMBUSTION ECHAPPEMENT

Turbine

Section froide Section chaude

Figure 1.5. Turbine & gaz

Dans ce cas, la chaleur est produite par une combustion généralement d’un liquide
(kérosene par exemple) dans une chambre de combustion. Cette combustion fait augmenter la
pression du gaz (air + combustible). Ce gaz sous pression traverse une chambre de détente a
volume constant constituée d'un arbre moteur doté d'ailettes (turbine de détente). De I'énergie
est alors fournie a cet arbre sous forme d'un couple moteur qui sera utilisé d'une part vers les
consommateurs et d'autre part vers un compresseur (turbine de compression) qui fournit la
puissance nécessaire. En effet, la pression de I'air augmente, la masse d‘air aspirée augmente
aussi, on peut briler davantage de kéroseéne, et la puissance disponible est donc augmenteée [4].

1.2. Les Carburants

1.2.1 Définition
Le carburant est un combustible qui alimente un moteur thermique transformant
I’énergie chimique du carburant en énergie mécanique [5].

Comme son nom l'indigue, un carburant contient du carbone. Il est souvent un liquide
et parfois un gaz. Il est stocké dans le réservoir des véhicules qui peut généralement contenir
50 litres. La création d’hydrocarbure se fait grace a des liaisons carbone-hydrogéne :

L’hydrocarbure le plus simple est le méthane. Sa formule s'écrit : CHa. 1l est plus léger

que l'air car la proportion d'hydrogéne y est trés importante c’est le constituant de gaz naturel a
90%.

Autres hydrocarbures peuvent étre construits a partir de carbone et d’hydrogene :

L’éthane C2He, le propane CzHs, le butane CsHo ... etc

- A partir de 5 atomes de carbone, I’hydrocarbure n'est plus un gaz mais un liquide.

- Avec 8 atomes de carbone et 18 d’hydrogene, on obtient I'octane, principal composant de
I'essence.

- Avec 10, 11 et 12 atomes de carbone, on obtient respectivement du décane, de I'undécane et
du dodécane, qui entrent principalement dans la composition du gazole.

- A partir de 23 atomes de carbone, le composant obtenu est un produit solide.
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Les carburants peuvent étre classés de difféerentes manieres. On peut par exemple distinguer
les carburants fossiles des biocarburants.

Les carburants fossiles sont ceux qui proviennent de la transformation des matieres
organiques mortes mélangées a divers minéraux a de grandes profondeurs. Cette
transformation nécessite plus d'un million d'années et se déroule a des températures et
pressions tres élevées. Les carburants fossiles sont en quantité limitée sur terre et ceux issus
du pétrole sont aussi appelés hydrocarbures.

Les biocarburants quant a eux, proviennent de plantes ou animaux (non fossilises). Parmi
les produits développés commercialement, citons le bioéthanol et le biodiesel.

Les moteurs a allumage commandé, plus connus sous le terme de « moteurs a essence »,
peuvent fonctionner avec de I'essence, du GPL, du GNV (Gaz Naturel pour Véhicules) et
d'autres gaz, et parfois avec un mélange de bioéthanol et d'essence voire d'éthanol pur; parfois
certaines modifications du véhicule sont nécessaires.

Un moteur diesel peut tourner au gazole classique aussi appelé pétrodiesel ou avec un
mélange de biodiesel et de diesel, voire de biodiesel pur, ou d'huiles lourdes pour les moteurs
d'engins. Ici encore, des adaptations du véhicule peuvent s‘avérer nécessaires [5].

La figure et le tableau ci-dessous représente la consommation mondiale de carburants et
leurs pouvoirs calorifiques inférieurs.

40,7%

62 Mtep| 3 30, BEssence
ODiesel
27 Mtep| 1,4% OBiocarburant
LI 25 Mtep| 1,3% OGPL
53,3% OGNV

Consommation totale d'énergie finale = 2,3 Gtep

Figure 1.6. Consommation mondiale de carburants dans les transports routiers en 2012
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Carburant PCI
Essence (automobile) 43,8 MJ/kg
GPL 46,1 MJ/kg
Fioul ou gazole 42,5 MJ/kg
Kéroséne 43,3 MJ/kg

GNV 48,0 MJ/kg

Tableau 1.1 Pouvoirs calorifiques des carburants [5]

1.2.2 Carburants fossiles
1.2.2.1 Essence

C’est un liquide inflammable, issu de la distillation du pétrole, utilisé comme carburant
dans les moteurs & combustion interne. C'est un mélange d’hydrocarbures, auxquels peuvent
étre ajoutés des additifs pour carburants. De nombreux types d'essence sont fabriqués et mis sur
le marché [6].

Propriétés physiques

Température de fusion <—60 °C

Température d’ébullition 204200 °C

Solubilité 100 & 250 mg-I* dans I'eau
Masse volumique 680 a 790 kg-m™ (a 15 °C)
Température d'auto-inflammation environ 250 °C

Point d’éclair —40 °C

Limites d’explosivité dans I’air 1,3-7,1 %volume
Pression de vapeur saturante 350 a 900 hPa (37,8 °C)
Pouvoir calorifique inférieur 43,8 MJ/kg

Tableau 1.2 Propriétés physiques de l’essence

1.2.2.2 Gazole

Le gazole est un carburant pour moteur Diesel. Physiquement, c'est un fioul lIéger et,
réglementairement, un carburant issu du raffinage du pétrole, il est incolore a jaune.
Le mot «gazole» est issu du mot anglais «gasoil» (fioul, mazout). Ce terme est surtout utilisé
en France. Dans d'autres pays, comme la Belgique, le Canada et la Suisse, le produit est connu
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comme «diesel», mot issu du nom de Rudolf Diesel, l'inventeur du moteur Diesel, qui
fonctionne habituellement avec ce carburant.

Gros émetteur de particules fines nocives pour le systéme respiratoire, le gazole est
interdit au Japon, fortement taxé au Danemark ou en Suisse, vendu plus cher gue I'essence aux
Etats-Unis mais encore trés utilisé en France. Le prix de ce carburant plus bas que celui de
I'essence en France n'est pas justifié économiquement sachant qu’un litre de gazole contient
environ 7,3% plus d'énergie qu'un litre d'essence [7].

Propriétés physiques

Température 17024390 °C

d’ébullition

Solubilité pratiquement insoluble dans I'eau
Masse volumique 820 4860 kg-m3a15°C
Température d'auto- 220 °C

inflammation

Point d’éclair >55°C

Limites d’explosivité Inférieure:0,6%volume

dans ’air supérieure : 6,5 %volume
Pression de vapeur 1mbara?20°C
saturante

Viscosité dynamique | 32,6 SUS? - 40,1 SUS (a 37,7 °C)
Pouvoir  calorifique 42,5 MJ/kg
inférieur

Tableau 1.3 Propriétés physiques du gazole

1.2.3 Carburants alternatifs
1.2.3.1 GPL

Le gaz de pétrole liquéfié, abrégé en GPL (appellation utilisée en France) ou LPG (dans
les autres pays francophones, tels que la Belgique et le Luxembourg) est un mélange
d'hydrocarbures légers, stocké a I'état liquide et issu du raffinage du pétrole pour 40 % et de
traitement du gaz naturel pour 60 %. Les hydrocarbures constituant le GPL, dans son
appellation officielle, sont essentiellement le propane et le butane ; le mélange peut contenir
jusqu'a 0,5 % d'autres hydrocarbures légers tels que le butadiéne.

En termes de valeur énergétique, 913 kg de gaz de pétrole liquéfie sont equivalents a
une tonne équivalent pétrole, a 1616 kg de charbon, a 3000 kg de bois sec, a 1275 litres
d'essence super, et a 1200 | de fioul domestique [8].

! Saybolt Universal Second (1 SUS=1/1630=6,135.10"* Poise  (Poise=kg/m.s))
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1.2.3.2 Gaz naturel

En 2015, 22,4 millions de véhicules au gaz naturel roulent dans le monde, en particulier
en Iran (4,1 millions), en Chine (4 millions), au Pakistan (3,7 millions), en Argentine
(2,5 millions), au Brésil (1,8 millions), en Inde (1,8 millions) et en Italie (0,89 millions).

Le gaz naturel est un combustible fossile ; il s'agit d'un mélange d'hydrocarbures trouvé
naturellement sous forme gazeuse. C'est la deuxiéme source d'énergie la plus utilisée dans le
monde apres le pétrole et son usage se developpe rapidement.

Il existe plusieurs formes de gaz naturel, se distinguant par leur origine, leur composition
et le type de réservoirs dans lesquels ils se trouvent. Néanmoins, le gaz est toujours composé
principalement de méthane et issus de la désagrégation d'anciens organismes vivants. Les
différents types de gaz naturels qui existent sont cités ci-apres :

e GNV (gaz naturel pour véhicules) ou GNC (gaz naturel comprimé) Il est stocké
et utilisé sous forme gazeuse. Il est distribué en station-service dédiee ou par le
biais d'un compresseur individuel connecté au réseau chez le particulier. Le
GNC n’est autre que du gaz domestique compressé et stocké a 200 bars. C’est a
cette pression qu’il présente le meilleur rapport entre volume occupé et énergie
stockée. Ses qualités énergétiques, écologiques ainsi que son abondance le
placent en téte des carburants qui tendent a concurrencer le gazole.

e GNL (gaz naturel liquéfie) Essentiellement composé de méthane basse
température (-163°C) et a pression atmosphérique. Le volume est alors réduit
600 fois par rapport a son état initial. Le liquide est clair, transparent, inodore,
non corrosif et non toxique. De plus le GNL permet une autonomie pouvant
atteindre 1000 km.

» Avantages du gaz naturel

e Le gaz naturel ne nécessite pas, apres extraction, de traitement lourd comme le pétrole
qui doit étre distillé dans d'imposantes raffineries,

e Le transport terrestre du gaz naturel dans des gazoducs nécessite beaucoup
moins d'énergie que le transport du pétrole ou celui des carburants liquides qui en sont
extraits,

e Le transport maritime du gaz naturel se fait a bord de navires spéciaux baptisés
"méthaniers”. En cas d'accident, les plus récents de ces navires ne présentent aucun
risque de marée noire puisque méme leurs moteurs fonctionnent au gaz naturel,

e Une inflammabilité difficile : le GNV est le carburant le plus difficilement inflammable.
La température nécessaire pour enflammer le gaz naturel est environ 540°C, soit le
double du gazole.

e Une dilution rapide : le GNC plus léger que I’air se dissipe rapidement en cas de fuite,
sans former de nappe explosive ou de flaque inflammable, contrairement aux autres
carburants. En atmospheére confinée, la vitesse de dispersion élevée dans 1’air permet au
gaz naturel de se diluer rapidement.
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Une plage d’inflammabilité réduite : la plage d’inflammabilit¢é du GNC est comprise
entre 5 % et 15 % de concentration dans I’air.

Les ressources en gaz naturel dans le monde sont importantes et la recherche pétroliére
met a jour chaque année plus de réserves de méthane qu'il n'en est actuellement
consomme.

Le méthane peut étre aussi obtenu artificiellement a partir de déchets organiques (c'est
le biogaz),

A température ambiante, le méthane reste a I'état gazeux (il ne se liquéfie qu'a -160°C).
A bord des vehicules, il est stocké sous pression dans des bouteilles. Il n'y a donc aucun
risque d'explosion par effet "bleve" (explosion provoquée par la brusque évaporation,
sous l'effet de la chaleur, d'une masse importante d’hydrocarbure liquide stockée dans
un réservoir clos, tel qu'un réservoir de GPL ou d'essence),

Les réserves de gaz naturel fossile dans le monde sont importantes.

Des émissions réduites : 25 % de moins de CO qu'un véhicule équivalent fonctionnant
a I'essence et 10 % de moins qu'un véhicule équivalent fonctionnant au gazole.
Amélioration de la qualité de ’air : aucune fumée ni oxydes de soufre, ni plomb, ni
particules et trés peu d’oxydes d’azote.

Le GNC réduit également les vibrations des véhicules, améliorant ainsi le confort des
passagers et des conducteurs.

Le GNC est excellent pour la durée de vie du moteur qui présente un fonctionnement
particulierement souple qui réduit l'usure de ses organes.

Le GNC démarre a toutes les températures sans surconsommation quand il tourne a
froid.

Les véhicules au GNC sont aussi plus silencieux que les autres (-5 a -8 décibels).

Le méthane est un carburant trés énergétique. Son indice d'octane est de 130 alors que
celui du meilleur des essences sans plomb n'est que de 98.

Tous ces avantages font que le GNC constitue véritablement la solution alternative aux
carburants liquides traditionnels issus du pétrole. Immédiatement disponible.

Son utilisation, qui ne nécessite pas de transformation majeure du moteur, présente des
avantages pour I’environnement en réduisant les émissions de polluants a la sortie du pot
d’échappement, surtout dans le cas d'un véhicule dédié a 1'usage de ce carburant.

» Inconvénients du gaz naturel

Le probléme du stockage et d’approvisionnement :

Les problémes de poids et d’encombrant. Ce handicap ainsi que celui de la perte de
puissance par rapport a I’essence pourraient &tre corrigés a 1’avenir par des innovations
a I’étude.

Le probléme d’autonomie ; les véhicules avec une motorisation adaptée possédent des
réservoirs gonflés a 200 bars qui leur offrent une autonomie de 400 km
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e Le risque qui est dii aux hautes pressions (> 200 bars) du réservoir du véhicule et de la
station de remplissage contrairement au GPL qui est stocké entre 2 et 10 bars.

e Les moteurs actuels au GNV utilisent le cycle de Beau de Rochas et non pas le cycle
Diesel, ce qui leur est défavorable en terme de rendement, donc en terme d'émission de
CO2 [9].

1.2.3.3 BioGNV

Le bioGNV est un carburant gazeux majoritairement composé de méthane (CHa). 1l est
entierement renouvelable et produit a partir de nos résidus organiques. C’est une version
renouvelable du Gaz Naturel.

Le GNV et le bioGNV ont la méme composition, ils sont constitués de gaz : le méthane.

Le GNV est un gaz naturel d’origine fossile alors que le bioGNV est un gaz produit par
le processus de méthanisation et d’épuration. Le bioGNV est donc la version renouvelable du
GNV. Ces deux carburants chimiquement identiques sont totalement miscibles. L’utilisation du
bioGNV ne nécessite donc aucune adaptation, ni des véhicules fonctionnant au GNV ni des
infrastructures de distribution [10].

1.2.3.4 Biogaz

Le biogaz est produit par un procedé de méthanisation (procédé biologique de
fermentation bactérienne) a partir de déchets organiques (déchets industriels, résidus de repas,
fraction fermentescible des ordures ménageres et des boues de stations d’épuration urbaines ou
industrielles).

Il est composé d’environ 50 % de méthane/CH4 (contre plus de 90 % pour le GNV), le
reste étant constitué de dioxyde de carbone (CO2) et d'éléments indésirables (sulfure
d’hydrogene, azote, siloxanes, ...)

L’¢énergie du biogaz peut étre valorisée de trois facons différentes : production
d’électricité, de chaleur et bien sir sous forme de carburant. Le biogaz devient du bio-méthane
apres une épuration poussée, puis du bioGNV aprés compression a environ 200 bars [11].

Conclusion

Il y a un clair potentiel dans I’utilisation des carburants alternatifs comme une méthode
de réduction des émissions, en particulier les émissions du dioxyde de carbone et d’oxyde
d’azote. Parmi ces carburants, il y a le gaz naturel sur lequel nous basons notre étude
d’adaptation au moteur diesel F4L912.
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Chapitre 11

Etude de la conversion

Introduction

Le concept d’utilisation du gaz naturel comme carburant alternatif dans les moteurs
diesel a connu une large propagation, car il a certains avantages qui lui permettent de s’adapter
facilement a ce type de moteurs. 1l y a plusieurs méthodes pour convertir un moteur diesel,
néanmoins, notre étude sera portée sur la technologie du Dual fuel (Gazole-GNC) qui est une
des solutions possibles pour réduire les émissions, et ainsi, aider a préserver 1’environnement.

Nous présentons d’abord le moteur F4L912 avec une description de ces organes, puis
nous introduisons la notion de dual fuel et nous proposons les solutions possibles pour convertir
ce moteur.

1.1 Le moteur F4L912

11.1.1 Présentation

Les moteurs FL912 refroidis par air, sont des moteurs a injection mécanique directe
fonctionnant selon le principe du cycle a 4 temps. lls présentent des caractéristiques communes
de construction et ne différent, en somme, entre eux que par le nombre de leurs cylindres et les
plages de régime-moteur, dans notre cas, nous nous intéressons au F4L912 (figure 11.1)

F4L 912

‘ » Course du piston : 120 mm

»

> Moteur de série 9

— Moteur a refroidissement par air

—»  Moteur a 4 cylindres

» Moteur d’adaptation et version véhicule

Figure I1.1 Désignation du sigle F4L912

Ce moteur est destiné a plusieurs utilisations : tracteurs, bus, groupe électrogéne... Les
figures 11.2 et 11.3 représentent les composants du F4L912.
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Figure 11.2. Vue de droite du moteur F4L912

1) Carter d’huile 9) Culbuteur

2) Gicleur chargé par ressort pour 10) Collecteur d’admission

refroidissement du piston
P 11) Collecteur d’échappement

E istributi . .
3) Engrenage de distribution 12) Tige de culbuteur avec tube de protection

4) Poulie a gorge pour I’entrainement de la 13) Poussoir
soufflante

i 14) Arbre a came
5) Galet tendeur de courroie )

6) Soufflante de refroidissement 15) Chambre de combustion

16) Bielle
7) Soupape d’échappement ) Bi

8) Soupape d’admission
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Figure 11.3. Vue de gauche du moteur FAL912

17) Bouchon de vidange 22) Turbine de soufflante

18) Pompe d’injection 23) Pales directrice de soufflante
19) Jauge d’huile 24) Epurateur d’air

20) Radiateur d’huile monobloc 25) Séparateur d’air a bain d’huile
21) Injecteur 26) dynamo

11.1.2 Caractéristiques du F4L912
Ce moteur réalisé par le constructeur Allemand DEUTZ a certaines caractéristiques :
e injection directe,
e conception extrémement compacte,
e moteurs a 4 cylindres en ligne a aspiration naturelle, refroidis par air,
e aptitude de démarrage a froid, méme dans conditions climatiques extrémes,

e Large gamme de puissance comprise entre 15 kW et 88 kW (21 ch et 120 ch),
e Construction robuste,

e Finition de précision,

e Grande longévité.

32



Chapitre Il. Etude de la conversion

Taux de compression 19

Adaptation Groupe électrogéne
Puissance nominale (kW) 35

Course (mm) 120

Alésage (mm) 100

Jeu de soupape (mm) 0,15

Régime moteur (tr/min) 1500

Cylindrée (L) 3,7699

Poids (kg) 330

Débit d’injection en pleine charge (mm?/coup) 55-56

Tableau 1.1 Caractéristiques du moteur F4L912 étudié

11.1.3. Organes constitutifs
11.1.3.1. Organes mobiles

Le piston. Il transmet 1’énergie qui lui est fournie par la combustion des gaz au vilebrequin par
I’intermédiaire de la bielle. Il est fabriqué en Aluminium et sa chambre de combustion est bien
particuliére (figure 11.4).

Figure 11.4 Vue en coupe et de dessus de la téte du piston
Les segments. 1l y a deux types de segments :

- Segments d’étanchéité : empéchera le passage des gaz de la chambre de combustion vers
le carter.

- Segments racleurs : empéchera les remontées d’huile du carter vers la chambre.
La bielle. Organe intermédiaire entre le piston et le vilebrequin, elle est en acier.
Axe du piston. En acier traité et creux, il assure la liaison piston — pied de bielle

Le vilebrequin. Un dispositif mécanique qui permet la transformation du mouvement linéaire
rectiligne des pistons en un mouvement de rotation, il est en fonte, a contrepoids intégrés.

Volant moteur. Lien principale entre I’embrayage et le moteur, il sert a lancer le moteur sous
I’impulsion du démarreur.
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11.1.3.2 Organe de distribution

L’arbre a came. En alliage d’acier a faible teneur en carbone, il ouvre et ferme les soupapes
par I’intermédiaire des doigts de culbuteurs.

Culasse. 4 culasses individuelles en alliage 1éger (Figure 11.5).

Les soupapes. 2 clapets fabriqués en alliage par culasse (admission et échappement).

Figure 11.5 Culasse individuelle avec soupapes intégrées

Pignon intermédiaire. Transmet le mouvement de pignon de vilebrequin vers le pignon de
I’arbre a came et le pignon de la pompe d’injection (Figure 11.6).

Pignon de la Pignon
pompe intermédiaire
d’injection
Pignon du
vilebrequin
Pignon de

Parbre a cames

Figure 11.6 Pignons de distribution
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11.1.3.3 Les organes fixes

Le bloc moteur (carter moteur). Il doit étre un bon conducteur de chaleur, il est en fonte, ¢’est
la charpente du moteur, il porte le vilebrequin et les 4 cylindres et a plusieurs trous pour
permettre le passage de I’huile de lubrification.

Cylindre. C’est I’organe ou le piston glisse a I’intérieur, il est muni d’ailettes oU circule I’air de
refroidissement (Figure 11.7).

Figure I1.7 Cylindre avec ailettes de refroidissement
Reniflard. Il sert a évacuer les gaz de compression a I’intérieur du bloc moteur.

Support de filtre. Il contient deux canalisations, le supérieur est un canal de combustible et
I’inferieur est un canal d’huile.

Cuve a huile. Placé a la partie inférieure du moteur, il sert a contenir ’huile de graissage

Télerie de guidage d’air. 11 sert a guider I’air vers les cylindres et le réfrigérant pour un bon
refroidissement.

11.1.3.4 Systéme d’injection
La Pompe d’injection

Cette pompe d’injection comporte un arbre a cames incorporé. Elle peut étre dotée selon
les besoins d’un régulateur, d’une pompe d’alimentation et d’un dispositif d’avance, formant
alors avec ces équipements un groupe complet monté sur le moteur (Figure 11.8).

V

Figure 11.8 Pompe d’injection F4L912
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Les injecteurs. L’injecteur est monté sur une porte —injecteur, lui-méme logé sur la culasse.
L’injecteur doit distribuer et pulvériser favorablement le combustible dans le cylindre du
moteur. On utilise surtout des valves a aiguille commandés par la pression du liquide. Une
aiguille d’injecteur commandé par ressort obture 1’injecteur vers la chambre de combustion. La
pression du combustible agit dans 1’injecteur et sur la surface conique de I’aiguille d’injecteur,
léve I’aiguille contre la force du ressort de son siége et ouvre ainsi I’injecteur.

11.1.3.5 Systéme de refroidissement

La combustion interne du moteur fait monter la température des pieces et causer leurs
dilatations ainsi qu’abimer ’huile de lubrification, pour éviter cela on utilise un systéme de
refroidissement soit par air soit par eau.

Dans le systeme de refroidissement par air, Il y a échange de chaleur entre 1’air
ambiant et la surface externe des picces pourvues d’ailettes (cylindre, culasse).

L’air de refroidissement doit étre tout le temps renouvelé (déplacement du véhicule,
soufflante/turbine d’air) et guidé par des tbles.

Figure 11.9 Turbine de refroidissement
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11.2 Technologie du dual fuel

I1.2.1 Qu’est-ce qu’un moteur dual-fuel ?

C’est un moteur de type Diesel modifié, qui fonctionne en associant deux combustibles
brdlants simultanément dans la chambre de combustion. Le combustible « primaire » est
généralement un combustible gazeux difficile a enflammer qui comporte un grand contenu de
gaz inertes, le GNV dans notre cas et pourquoi pas le biogaz. Le deuxieme combustible (désigné
par combustible « pilote ») est liquide ; son role est d’enflammer le mélange gazeux par
injection directe dans le cylindre et ainsi d’assurer une combustion et un fonctionnement stable
du moteur. Tout combustible avec un indice de cétane éleve est utilisable. Le gasoil est
généralement retenu. Le combustible pilote est injecté sous haute pression et de petites
gouttelettes distribuées dans toute la chambre de combustion se forment. De nombreux foyers
existent alors et permettent de braler le combustible primaire, le GNV [12].

11.2.2 Les exigences de conversion du moteur en dual fuel

Dans la plupart des applications de moteur dual fuel, la bonne performance du moteur
diesel doit rester la méme afin que le moteur puisse étre commuté du fonctionnement dual fuel
de retour au diesel rapidement et en douceur lorsque cela est nécessaire.

Maintenir le cotit de la conversion le plus bas possible est d’une importance primordiale,
par exemple en évitant autant que possible de faire d’importantes modifications au moteur, tout
en maximisant les avantages découlant de I'exploitation en mode dual fuel. Cela représente
souvent un défi, en particulier dans les applications de transport, ou il est nécessaire de réaliser
I'économie supérieure combinée a une amélioration des performances et des émissions réduites.
Les niveaux de fiabilité et la longévité des moteurs convertis doivent &tre au moins comparables
et peuvent étre supérieures a celles du type diesel correspondant.

De nombreux facteurs doivent étre traités de maniere efficace pour la conversion d'un
moteur diesel pour le fonctionnement dual fuel, tel que ce qui suit :

-La capacité de stockage de combustibles requis, le nombre et le poids des conteneurs, du
carburant et son alimentation, et des colts d'équipement.

- Exigences relatives aux controles associés des émissions d'échappement de gaz, une sécurité
accrue, la réduction du bruit, les vibrations, et I'usure avec les besoins en eau, la consommation
et la capacité.

- La disponibilité des centres de services et de ravitaillement en carburant [13].
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11.3 Les différents procédés de conversion

De nouveaux moteurs diesel peuvent étre équipés pour fonctionner en Dual Fuel
GNC et gazole avec la capacité de fonctionner a 100% de carburant diesel si le gaz naturel est
interrompu. Le systéme est utilisé pour réduire les émissions de gaz d’échappement, étendre
le réservoir de carburant diesel d’exécution, de réduire les frais de carburant et de prolonger la
durée de vie du moteur et de la maintenance.

Pour la conversion du moteur F4L912, nous avons proposé plusieurs solutions qui sont
résumées dans le schéma ci-apres :

Conversion

Modification interne

\ 4

(Pistons, culasse)

v

Modification externe

1 v
Non Suralimenté
suralimenté

L

A 4

Mélangeur +

Injection GNC Mélangeur Turbocompresseur

avant les soupapes

Figure 11.10 Organigramme des solutions proposées pour la conversion
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11.3.1 La suralimentation

Pour des raisons économiques, les constructeurs cherchent a augmenter la puissance
specifique (kw/kg) du moteur, c'est a dire que pour un moteur donné, on veut obtenir un
moteur plus puissant sans changer son dimensionnement.

Pour cela, on doit augmenter la pression d’admission pour qu’elle devienne 3 a 4 fois
plus grande que la pression atmosphérique en utilisant un turbocompresseur.

e Turbocompresseur

Une turbine placée dans le flux des gaz d’échappement sortant du moteur est entrainée
a grande vitesse. Elle est reliée par un arbre & un compresseur placé dans le conduit
d’admission du moteur. Ce compresseur de type centrifuge aspire et comprime 1’air ambiant,
I’envoie dans les cylindres, en passant éventuellement par un échangeur air/air (intercooler)
ou plus rarement air/eau pour le refroidir (Figure 11.11)

Air compressé froid Air compressé chaud

Echangeur _ Turbine
Admission de "l - > Gaz
I'air =\ 4| n? d'échappement
Compresseur X
Waste-Gate

Gaz brulés possédant encore de I'énergie

Figure 11.11 Fonctionnement du turbocompresseur

En sachant que le but est de faire la conversion du moteur F4L412 en Dual Fuel avec
les moindres codts et modifications, on a décidé de ne pas considérer la suralimentation car
avec un turbocompresseur, on va avoir des élévations de température et de pression bien
grandes que le systeme de refroidissement a air ne suffira plus donc nécessité de passer au
refroidissement par eau.
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11.3.2 Injection du GNC dans le collecteur d’admission
Le gaz est injecté dans le collecteur d’admission par des injecteurs électromagnétiques
commandés par calculateur, et installés juste avant les soupapes d’admission (Figure 11.12).

Ce moyen de conversion est utilisé surtout dans les moteurs lents (N<1000 tr/min).

On n’a pas opté pour cette méthode car tout simplement, ¢a nécessite beaucoup de
modifications (injecteurs, percage dans le collecteur d’admission), et ’homogénéisation n’est
pas assurée.

Air Injection du Diesel

—

Echappement

Gaz

Naturel Mélange GNC-Gasoil
Piston

Arbrede ~__

Transmission

Figure 11.12 Injection GNC dans le collecteur d’admission

11.3.3 Le mélangeur

Le but du mélangeur est de mixer une proportion adéquate du GNC avec 1’air avant
I’admission dans le cylindre. Il est trés important dans les moteurs duals fuels, car il permet
d’obtenir un mélange d’air et de GNC homogene et de bonne qualité. Il est plus utilisée dans
les moteurs rapides (N>1200 tr/min)

La procédure d’homogénéisation est influencée par différents facteurs : vitesse de
rotation, caractéristiques du gaz, température de 1’air entrant et la conception du mélangeur.

Pour la conception du mélangeur, nous avons proposé sous SolidWorks 3 types qui
sont représentés dans les figures ci-apres :
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Figure 11.13 Tube simple avec injection inclinée.

Figure 11.14 Tube de Pitot inversé.

Figure 11.15 Tube de Venturi.
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11.3.4 Modifications internes du moteur
Certains types de moteurs nécessitent des modifications dans leurs composants :

-Modifications dans la téte du piston, (voir chapitre 1V)

-Modifications dans la culasse, et ceci pour ajouter un injecteur de GNC en plus de ’injecteur
de gazole dans le cylindre, mais cette technique est couteuse et nécessite une technologie

avancée.

-Modifications des matériaux des organes pour eviter la corrosion de certains composants.

11.4 La solution adoptée
Pour la conversion du moteur diesel F4L912, une étude d’optimisation des variantes
proposées donne lieu au schéma optimal suivant :

Filtre a air

Réservoirs 1 Détend N Cla]i).e t Mélangeur
GNC Electrovanne ¢tendeur ) ;r(l) l1l ) (s i)

Réservoirs Pompe
Gasoil d’injection

Figure 11.16 Circuit GNC adopté pour le fonctionnement en dual fuel
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11.4.1 Circuit du GNC
Dans ce qui suit, les différentes parties du circuit sont présentées.

11.4.1.1 Réservoirs cylindriques GNC
On trouve quatre types de bouteilles pour le stockage du GNC dans un vehicule :
* Type 1 — entiérement métallique (aluminium ou acier)

* Type 2 — doublure métallique renforcée par un bobinage composite (verre ou fibre de carbone)
autour du centre (réservoir fretté)

* Type 3 — doublure métallique renforcée par un bobinage composite autour du réservoir
(réservoir bobiné composite)

* Type 4 — doublure de plastique étanche au gaz renforcée par un bobinage composite autour
de la bouteille (réservoir bobiné composite)

*Les bouteilles de type 3 et 4 pésent moins de 50 % du poids des bouteilles de type 1 en acier.
On disposera de 4 bouteilles dont :

Longueur : 880 mm

Diametre intérieur : 365 mm

Epaisseur : 8,2 mm

Volume : 65 |

Poids : 48 kg

Pression : 200 bars

Prix : 20-200 $

. 4

Figure 11.17 Bouteilles GNC en matériaux composites
11.4.1.2 Tuyauterie

On utilise un tube de GNC haute pression en acier inox ou PVC de diametre 6 mm et d’épaisseur
1%0,1 pour un prixde 1 $

43


http://www.google.dz/url?sa=i&rct=j&q=&esrc=s&source=images&cd=&cad=rja&uact=8&ved=0ahUKEwiSxu-aisPMAhVDvxQKHedTBSEQjRwIBw&url=http://tribune.com.pk/story/862651/hit-the-gas-cng-cylinders-explode-on-the-cooking-scene/&psig=AFQjCNG2ux6C1ufK7FHUGZZNoT7dRD0Igw&ust=1462542670611351

Chapitre Il. Etude de la conversion

11.4.1.3 Electro vanne

C’est une vanne command¢ par calculateur de type proportionnelle, dont la pression de
service est de 200 bars, et le prix est entre 20 et 50 $, elle est faite de laiton et la couverture en
plastique.

i
J  Ic—electionicién @libaba.com

Figure 11.18 Electro vanne GNC
11.4.1.4 Détendeur

C’est un réducteur de pression en 2 étages, car il est plus performant qu’un réducteur a
un seul étage, ces parametres sont cités ci-dessous :

- Pression d'entrée maximum : Pe = 200 bar

- Pression de ler étage : P1 =6.0 + 0.5 bar

- La pression de I'étage 2 : P2 = 2,0 bar

- Plage de pression de sortie : Ps =1,5 - 2,8 bar
- Plage de température : -40°Ca120° C

- Prix 70-90 $

Figure 11.19 Détendeur 2 étages
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11.4.1.5 Clapet anti-retour

Ce composant de type a billes et fait en acier inoxydable permet au gaz de s’écouler
dans une seule direction. Son diametre interne est de 6 a 9 mm, sa pression max de service 315
bar et il coute entre 5 et 30 $.

11.4.1.6 Mélangeur

Tous les composants cités précédemment sont trouvables dans le marché sauf le
mélangeur qui est spécifique, donc nous avons proposé sa conception sous Solidworks et nous
avons fait la simulation des fluides (air et gaz) pour les 3 types de mélangeurs proposés.

En tenant compte des simulations faites sur Solidworks, nous avons choisi le
mélangeur de type Venturi qui sera présentée dans la partie Simulation. 1l utilise les mémes
équations de la mécanique des fluides d’un carburateur standard ou on a une tuyére a 1’entrée
pour augmenter la vitesse du fluide et créer la turbulence donc on a par conséquent, une chute
de pression suivie de la section intermédiaire qui est constante ou on injecte le gaz et avec la
turbulence de 1’écoulement d’air on assure une bonne homogénéisation des deux fluides. Le
diffuseur qui est en terme de dimensions semblable a la tuyére, donc le taux de variation de la
vitesse et de la pression en fonction de la variation de la section de passage sera le méme que
celui de la tuyere.

Afin de simplifier les équations de la mécanique des fluides, on considére que le fluide
est incompressible avec un nombre de mach < 0.3, pour le cas d’un fluide compressible,
I’étude sera faite plus tard si nécessaire. Cette approche nous permet d’appliquer 1’équation de
Bernoulli.

Dans ce qui suit, nous présentons le dimensionnement du mélangeur Venturi.

Ona:

__ My.Cy.N
Q="

Q, : Débit volumique d’air steechiométrique (m3/s.cycle).

n,, : Rendement volumétrique (85%).

Cy : Cylindrée totale du moteur (m?).

N : Nombre de tours par seconde

n = 2 pour les moteurs a 4 temps (tr/cycle).

Pour le calcul du diamétre de la section étranglée on utilise les conditions extrémes :

N=1500 tours/min
0,85.3,77.1073.1500
Qa =

2.60
On a d’aprés une mesure effectuée au laboratoire moteur du département de génie mécanique
de I’ENP, la dimension du diamétre du collecteur d’admission est D; = 80 mm.

=0,04 m3/s.cycle
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= La section d’entrée du mélangeur sera :

T[Dlz

A, =55 ==> A, =0,005 m?

On a le flux volumique est égale a : Q,=A,.V;

Comme mentionné précédemment, pour que 1’air soit incompressible, on considere que
M<0.3=>V, <100 m/s .

En utilisant 1’équation de continuité on aura :
Al' Vl = Az. VZ

ALY

A, =0,0004 m?

22 >0,0004 =>D,> f‘“":’f"‘* =>D,>0,02257 m

D,=22,6 mm

Simulation numérique.

Apres ce dimensionnement préliminaire, et dans un souci de s’assurer de
I’homogénéité du mélange air-GNC, on procéde a la simulation numérique via le logiciel
« Solidworks Flow Simulation ». Une étude comparative est effectuée entre les 3 types de
mélangeur et par I’introduction des conditions aux limites appropriées. Les deux premiers
types ne présentent pas une bonne homogeénéité car 1’écoulement est laminaire. Les figures
11.20, 11.21 et 11.22 représentent la simulation de la pression, la fraction massique du GNC et
le nombre de Mach dans le mélangeur de type Venturi.

- 161804.48
- 160549.54
- 159294.60

Pression [Pa]

Lignes de courantl
Lignes de coural
Lignes de coural

Figure 11.20. Simulation de la pression dans le mélangeur.
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Figure 11.21. Simulation de la fraction massique du GNC dans le mélangeur.

Figure 11.22. Simulation du nombre de Mach dans le mélangeur.

Pour la pression, le GNC qui sort du détendeur arrive avec une pression de 1,6 bar, et
en considérant 1’air entrant a la méme pression, on remarque que la pression est conservée a la
sortie. La deuxiéme figure montre I’homogénéisation du mélange air-GNC avec une fraction
massique du GNC de 44% a la sortie.

L’efficacité et les performances du mélangeur seront déterminées par expérience.

11.4.2 Commande électronique

Une unité de commande du moteur (ECU) est un type d'unité de commande électronique
qui commande une série d'actionneurs sur un moteur a combustion interne afin d'assurer une
performance optimale du moteur. La lecture des valeurs est faite a partir d'une multitude de
capteurs a l'intérieur du compartiment moteur, I'interprétation des donnees en utilisant des cartes
de performance multidimensionnelles (appelées tables de consultation), et le réglage des
actionneurs du moteur en conséquence [14].

Les capteurs installés dans ce moteur sont utilisés pour que le systeme dual fuel soit plus
fiable et plus sOr en partie de contr6le, malgreé le colt élevé (Figure 11.23).
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Entrée Air
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ECU (Electronic Control Unit) 6. Capteur de pression et température du gaz
Solénoide 7. Capteur de pression/température d’air d’admission
Détendeur 8. Meélangeur (GNC-AIr)

Capteur de pression de stockage 9. Capteur de timing d’injection et vitesse de rotation
Electrovanne 10. Capteur de cliquetis

11. Capteur de température d’air de refroidissement

Figure 11.23 Systéme complet de fonctionnement dual fuel

il

1164

Echappement

Actionneur du timing d’injection
Actionneur de pompe
Capteur de demande
Afficheur pilote
Capteur d’oxygene a I’échappement
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La commande électronique est divisée en trois blocs :

1. Les capteurs d’enregistrement des conditions opérationnelles, ¢’est-a-dire les
conditions de fonctionnement de notre moteur.

2. Unité de commande électronique (ECU) avec microprocesseur qui traite les
informations en conformité avec les algorithmes de contrdle et les sorties
correspondantes aux signaux électriques.

3. Actionneurs qui convertissent les signaux de sortie electriques en quantités
mécaniques [15].

Les Composants :
Capteurs
-Capteur de cliquetis : contrdle 1’occurrence du cliquetis pendant le processus de combustion.

-Capteur de demande : contrdle la commande du travail dans la pompe d’injection quand la
pédale d’accélération est enfoncée.

-Capteur de vitesse : Il nous donne la vitesse de rotation du moteur.
-Capteur de température : il mesure la température dans le systéme de refroidissement.

ECU

L'ECU utilise la technologie numérique. Les microprocesseurs avec leur entrée et
les circuits d'interface de sortie forment le coeur de 'ECU. Le circuit est complété par les
unités de mémoire et des dispositifs pour la conversion des signaux de capteurs en quantites
compatibles ordinateur. L’ECU est installé dans I'habitacle, pour le protéger contre les
influences extérieures.

Conclusion

Le systeme de conversion proposé est un systéeme de gestion du moteur unique par lequel
les composants électroniques et mécaniques spécialement congus sont montés sur un moteur
diesel standard qu’est le F4L912 afin de permettre au gaz naturel de s’introduire dans le moteur
dans une configuration «dual fuel». Un modéle de mélangeur est établi aprés une étude
comparative de modeles proposés. Ce systeme est intégré a un ECU sophistiqué (unité de
commande ¢lectronique). Il faut bien solliciter un travail d’étroite collaboration avec le
fabricant du moteur EMO dans le processus de conception et de développement pour veiller a
ce que tous les paramétres de performance sont constamment observes, et nous demandons que
la société obtienne la certification 1ISO 9001: 2000 et le statut certifié fournisseur avec fabricants
tels que BOSCH et DEUTZ. Une estimation des composants nécessaires a la conversion du
moteur diesel en Dual-fuel est faite. A part le circuit électronique, le codt est estimé entre 115
et 370 $.
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Chapitre 111

Etude thermodynamique du cycle diesel

Introduction

Un phénomene est connu lorsqu’il peut étre complétement résolu mathématiquement
quelles que soient les circonstances d’apparition, de développement et d’extinction de ce
phénomeéne. Dans le cas des cycles de moteurs a combustion interne, une résolution
mathématique fine est encore impossible, compte tenu en particulier de la combustion qui reste
encore un domaine susceptible de recherches, des échanges de chaleur aux parois, des
transvasements, etc. On se contente donc d’une résolution grossiére associée a des hypothéses
simplificatrices qui tiennent compte de la méconnaissance de ces phénomenes.

Ce chapitre est consacré a I’étude thermodynamique du moteur F4L912 fonctionnant en
cycle diesel ¢’est-a-dire la détermination des pressions et températures a la fin de chaque phase
ainsi que les performances du moteur.

I11.1 Diagramme théorique et diagramme réel

Lors de I’analyse des cycles thermodynamiques (théoriques) nous prenons en
considération les hypotheses suivantes :

- Le fluide moteur est un gaz parfait, idéal (I’inertie du fluide est supposée nulle donc pas de
pertes de charge) qui ne change pas de nature (sa composition chimique) et de quantité au cours
de son évolution dans le cycle,

- Les évolutions sont considérées comme réversibles, c’est-a-dire que le gaz subit une
succession de transformations trés lentes, les caractéristiques du gaz restant a chaque instant en
équilibre,

- Un équilibre des pressions instantanées existe entre I’atmosphere et le cylindre,

- La combustion ainsi que I’échange gazeux, s’effectuant dans un cycle réel, sont remplacés par
des processus d‘apport et d’évacuation de chaleur dans un cycle thermodynamique. Ce qui
conduit a considérer que la combustion du mélange gazeux est instantanée,

- L’échange de chaleur (par apport ou extraction) avec le fluide au cours de son évolution, est
considéré en dehors de toute condition de réalisation. Donc, les deux temps de compression et
détente sont considérés adiabatiques c’est-a-dire qu’ils se déroulent sans échange de chaleur
entre gaz et parois du cylindre,

- Les caractéristiques du systéeme gazeux isolé (fluide moteur) sont prises égales a celles de
I’air, indépendantes de la température et de la pression (les capacités calorifiques a pression
constante Cp et a volume constant Cv ainsi que leur rapport y ont des valeurs fixes).
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En pratique, le diagramme est nettement différent du diagramme théorique
(Figure 111.1), du fait des hypothéses inexactes citées au-dessus.

Pratiqguement :

- A ’admission, la pression est inférieure a 1’atmosphérique (dans le cas d’un moteur non
suralimenté) du fait de 1’aspiration du piston et de I’inertie du gaz non nulle,

- La composition chimique et la quantité du fluide-moteur sont toujours variées par suite de la
combustion au cours du cycle,

- Les caractéristiques du fluide-moteur (chaleur spécifique, etc.) comptées constantes dans le
cycle thermodynamique varient avec la température dans le cycle réel,

- Les deux temps de compression et détente ne sont pas adiabatiques, mais polytropiques a
cause des échanges de chaleur ayant lieu au cours de ces deux temps entre le fluide-moteur et
les parois du cylindre,

- Le fonctionnement du moteur nécessite 1’évacuation des produits de combustion et
I’introduction périodique, au début de chaque cycle, de la charge fraiche. Le remplissage du
cylindre du moteur dépend considérablement de son nettoyage,

- A la compression, la pression finale est inférieure a la théorique du fait du remplissage moindre
et des échanges de chaleur entre le fluide-moteur et les parois du cylindre,

- La combustion qui n’est pas instantanée donc non isochore, ni isobare donne une pression
maximum inférieure [16].

Prassion en bar =
A Combustion & pression constants

Combustion & >

voume constan) Cycle mixta théorique

Cycle mixto réel

{ ASurface utie)

P A .
Atm Q AVTRTR \A 8
! AEE >
0 Velumes
v v
> - >
I"Y‘Hl P.M.B
'
'; i
3 3

"§

Figure I11.1 Cycle mixte (réel et théorique) représenté sur un diagramme (P — V)
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II1.2 Calcul des paramétres en fin d’admission

II1.2.1 Pression d’admission
En appliquant 1’équation de Bernoulli sur la ligne de courant entre 1’entrée dans le
cylindre et la fin d’admission, on trouverait :

Doy 1,2 —Pa 1.2 vaa
kp0+2vo+gZo—pa+2va+gza+fa(,l ) (111.2)
f |
A l'entrée dans le cylindre a la fin d'admission au PMB

Avec :
P J 97 . . \ .
5 : caractérise I’énergie potentielle due a la pression,

gZ : caractérise I’énergie potentielle due a I’altitude,
1, ey D .
5 V71 caracterise I’énergie cinétique d’écoulement,

Vad : vitesse moyenne d’écoulement du fluide a travers la section de passage de la soupape
d’admission. On considére cette section parce qu’elle est la plus petite dans le systéme
d’amission,

& ad : coefficient caractérisant la résistance a I’écoulement du systéme d’admission,

¢ad % . caractérise la perte de charge singuliére lors de I’admission,

Va (M/s) : vitesse d’écoulement de la charge dans le cylindre,

En admettant que :

Vo=Va4, dans le cas d’un moteur suralimenté et vo=0, dans le cas d’un moteur non suralimenté,
Va=Pvad, ou B est le coefficient d’amortissement de la vitesse d’écoulement de la charge,
Pa=Pair—Po, Z=2y

L’équation de Bernoulli devient sous la forme suivante :
Pa=Po-APa  Avec: Pa= Po— %povéd (B? + &.4), (1.2)

B? + &,q = 2.524, valeurs déterminées par expérience pour les moteurs d’automobiles
lorsque la soupape est entierement ouverte sur le régime nominal,

Vag=50 a 150 m/s , dépend de la vitesse de rotation.

D’apres la loi de continuité, la quantité de charge passant a travers la section de la
soupape d’admission est égale a la quantité arrivant dans le cylindre, d’ou :

VadSad = VpSp
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Ou:
Sad et Sp sont respectivement les sections de soupape d’admission et du piston,
Vp est la vitesse de déplacement du piston,

En remplagant dans (111.2) on obtiendra :
S.
Pa=Po-3 po(Vp 52 (B + £aa) - (111.3)

I11.2.2 Température d’admission
En appliquant Ia loi de conservation d’énergie thermique (de chaleur) lors de la phase
d’admission, on pourrait écrire :

Qcharge fraiche anz résiduels:Q(charge fraiche+gaz résiduels) , (l | |-4)

En admettant que la charge fraiche et les gaz résiduels sont mélangés a pression
constante, les termes de I’équation d’équilibre pourraient étre exprimés comme suit :

Qeharge fraiche= C Ny (To + AT)

Quaz residuels= Cjy N, T

Q(charge fraiche+gaz résiduels)= C;{ +er+rTa:C;{ T (Nf + NT,

Ou:

C,f , Cp, C,f T sont respectivement, les chaleurs spécifiques de la charge fraiche, des gaz
résiduels et du mélange gazeux entre les deux. Elles s’expriment en J/kmole.K,

N¢, Ny, N¢,, sont respectivement, les nombres de kmoles de la charge fraiche au PMB, des
gaz résiduels et du mélange gazeux entre les deux,

AT est la différence de température responsable du réchauffage de la charge fraiche par les
parois. Elle s’exprime en Kelvin (K),

To, Tr, Ta sont respectivement, les températures de 1’air ambiant, des gaz résiduels et la
température a la fin d’admission au PMB. Elles s’expriment en Kelvin (K).

La température des gaz résiduels T, dépend de la charge et du nombre de tours. Elle croit
avec 1’augmentation de ces derniers.

Soient : CI’:” = sz, Cp = quf, ou ¢ est le coefficient de proportionnalité.

En remplacant chaque terme par sa valeur dans 1’équation de la conservation de
I’énergie thermique (111.4), on trouve :

C)N¢ (T + AT)+ ¢CIN, T, = C[*"(N; + N)T,

(To + AT)+ ¢ LT, = (1 + DT,
Ny Ny

53



Chapitre Il1. Etude thermodynamigue du cycle diesel

Soient :

Yy = Mr . Coefficient des gaz résiduels. C’est le rapport entre le nombre de kmoles des gaz
N,

a

résiduels et le nombre de kmoles de la charge fraiche,

N, . . . e . . .
Q= N—“: est la charge d’appoint qui peut étre plus précisément déterminé comme Suit :
f
_ Ng+Ny

"~ Np+Ny

Ce coefficient tient compte du fait, que le nombre de kmoles de charge fraiche Na
déterminé au moment de fermeture de la soupape d’admission (RFA) est Iégérement différent
de celui qui remplit le cylindre lorsque le piston est au PMB, Ns.

Ny _ Ny Ng

= = Vo

Ng Ng Ny

N s : S
En remplagant le rapport N—r par sa valeur dans I’équation de la conservation de I’énergie
f

thermique, on obtient :

_ (To+AT)+yr @@ T,
T, =
1+yr@

Dans les calculs de vy, on accepte que Pr= (1.1 a 1.25)Po

Sans erreur appréciable on peut adopter dans les calculs que : $=¢@=1, d’ou on trouve :

_ (To+AT)+y, Ty

T
a 1+yy

(111.5)

AT varie de 0 a 20 pour les moteurs a essence et de 20 a 40 pour les moteurs Diesel,
T, varie de 900 & 1000 K pour les moteurs a essence, de 700 & 900 K pour les moteurs Diesel,
yrvarie de 0,06 a 0,1 pour les moteurs a essence et de 0,03 a 0,06 pour les moteurs Diesel.

Il est trés claire que pour déterminer la température a la fin d’admission Ta, il est
nécessaire de déterminer le coefficient des gaz résiduels yr qui dépend a son tour du taux de
remplissage.

111.2.3 Taux de remplissage

Le taux de remplissage d’un moteur est le rapport entre la quantité d’air qui pénetre
réellement dans le cylindre et celle qui pourrait y pénétrer, théoriquement, compte tenu des
caractéristiques du gaz dans la conduite d’admission. Autrement dit, c’est le rapport entre la
quantité d’air occupant le volume total du cylindre (Cy+Vm ) au début de la compression réelle
(RFA) et la quantité qui pourrait remplir le volume de cylindrée Cy dans les conditions a
I’admission (point A) de température et de pression. Le taux de remplissage est toujours
inférieur a un. Il correspond a un rendement volumétrique d’un moteur alternatif a8 combustion
interne [15]. Il est donné par :

To 1 ((nga _ &)
(To+AT) (e—-1) ~ Py Py

= (111.6)
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On trouve aussi :

_(To+AT) Py

1.7
r T (pePq—Py) ( )
On définit aussi le coefficient de pureté :
1
K, = Il.
P pr TO 1 ( 8)
1+—+L = —
Po Tr (8_1)77v

111.3 Calcul des parametres en fin de compression
Soit k¢ I’exposant polytropique de compression, Analytiquement, il est trés difficile de
déterminer les parameétres en fin de compression a cause de la variabilité de ce coefficient.

Le coefficient polytropique k. varie avec le diamétre du cylindre et la vitesse de rotation
du moteur. Plus le diamétre du cylindre est élevé, plus la vitesse de rotation du moteur est
importante, plus la compression tend a devenir adiabatique et ke — vy

On posant Pc et Tc les parametres en fin de compression, les lois de Mariotte et Laplace
permettent d’écrire :

PVl =RV Et TVt =Tuk!

Alors: P, = Pa(%)"c Et T, = Ta(%)kc_1

V, Cy+V, . ,y -
Avec: g=t= % Taux de compression volumétrique
c m

C, et Vy, étant la cylindrée et le volume mort.

Le coefficient polytropique de compression k¢ varie del,3 a 1,37 pour un moteur a
essence et de 1,32 a 1,4 pour un moteur Diesel.

I11.4 Calcul des paramétres en fin de combustion

111.4.1 Température et pression

La combustion dans les moteurs Diesels dépend des propriétés du combustible, de la
qualité de pulvérisation (atomisation), de la durée d’injection, de I’avance a I’injection, du taux
de compression, charge, nombre de tours, forme de la chambre et autres parametres.

. P S its .
Soient : A= P—D Taux d’élévation de pression
c

Et: p=V—E Taux de détente préliminaire
Vp

Le taux d’élévation de pression A varie de 3,8 a 4,2 pour un moteur a essence et de 1,7
a 2,1 pour un moteur Diesel.
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D’apres le cycle, la transformation C=>D est isochore, donc :

Pc P P
<=L =>Tp=Tc-=2 =TcA
Tc Tp Pc

Po=Pc o _ Pc.A
Tc

D’apres le cycle, la transformation D=>E est isobare, donc :

T T v
L =L =>Te=Tp-L =To.p
Vp Vg Vp

Pe=Pp

111.4.2 Pouvoir comburivore

On appelle pouvoir comburivore théorique d’un combustible, la quantité¢ d’air
strictement nécessaire pour assurer la combustion compléte d’un kg de celui-ci (combustion
steechiométrique). Il est noté par P2, ., €t est exprimé en kg d’air/kg de combustible [15].

. o Po
D’apreés la littérature : P25  =—Lt
th Mgy

Ou Mair est la masse molaire de 1’air telle que : Mair=28,9 kg/kmole

Et P25, est exprimé en kmoles d’air/kg de gazole.

Pgoth varie de 14,9 a 15 kg d’air/kg d’essence pour les moteurs a essence et de 14,4 a 14,5 kg

d’air/kg de gazole pour les moteurs Diesels.

111.4.3 Coefficient d’exceés d’air

La quantité d’air introduite dans le cylindre (quantité disponible) peut étre supérieure,
égale ou inférieure a celle théoriqguement nécessaire pour la combustion compléte du
combustible. Cette variabilité de la quantité d’air disponible est caractérisée par I’excés d’air
ou la richesse.

L’exces d’air est caractérisé par un coefficient a qui est le rapport entre la quantité d’air
disponible et la quantité théoriquement nécessaire pour la combustion. Autrement dit, c’est
I’inverse de la richesse r qui est le rapport entre les quantités de carburant et d’air de la
combustion réelle et de la combustion steechiométrique [15].

Pour un kg de carburant (gazole), le coefficient d’exces d’air peut s’écrire de la fagon
suivante :

0 01
Fco, _ Pcor 111.9
_P - po1 ’ ( . )
Coth Coth

Ou Pgy, et P sont les pouvoirs comburivores réels, respectivement, en kg d’air/kg
de gazole et en kmoles d’air/kg de gazole.

- Si a>1 (r<1), le mélange est dit pauvre en combustible,
- Si a<1 (r>1), le melange est dit riche en combustible,

- Si a=1 (r=1), le mélange est dit normal.
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Pour les moteurs Diesels, I’excés d’air du mélange combustible doit étre toujours
supérieur a la limite d’apparition des fumées déterminée par a = 1,8 soit r=0,55.

Pour notre cas, on prend : a=2 et Pgom =14,45 kg d’air/kg de gazole.

111.4.4 Charge fraiche
Soit Na le nombre de kmoles de la charge fraiche introduite dans le cylindre du moteur
et Ngc le nombre de kmoles des gaz de combustion.

Dans les moteurs a allumage commandé, la charge fraiche est constituée de 1’air et du
carburant tandis que dans les moteurs Diesels, elle est constituée seulement de I’air alors que le
carburant (gazole) est injecté dans le cylindre a la fin de la phase de compression [15].

Pour un kg de carburant dans un moteur diesel, on trouve :
Na CIPCOth

Les proportions de I’air et du combustible respectivement sont :

POl
= (111.10)
aP% + 1
O Mcomb
1
Foomb =—01M comb T (111.12)
Py +
COy, M

comb

On trouve 1’équation reliant les énergies internes aux températures pour le mélange
d’admission :

Ug Uy = ap, (T, =To)+ bg‘"‘ (r —T02)+%(T3 1) dme (o Ta)4 ega (rs—Ts) (111.12)

4
Qra = air@air T Moo Qoomb
Bra = FairBair + Meomb Boomn
Ou:  Cpa = FirCair T Teomb Coomp
doa = i Qi + Voo Aoomb
€ra = airCair T Foomb Ccomb
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Les coefficients a, b, c, d, e sont tirés a partir du tableau ci-apres :

Substance a b.103 c.10® d.10° e.1012
Air 4,9150 -0,373 2,272 -0,912 0
Diesel 17,07 273,6 -95,7 0 0
CO2 3,114 15,012 -9,848 2,952 0,3294
H20 5,8092 -0,218 4,388 -3,495 2,077
N2 3,7905 3,249 -1,204 0,162 0
02 4,1810 3,358 -1,450 0,242 0
CO 3,4253 4,034 -1,748 0,279 0
GNC 3,535 8,033 0 0 0
Tableau I11.1 Coefficients des énergies internes
De méme, 1’équation relative aux gaz de combustion :
b c d e
Ue —U = (T =T, )+ %(TEZ T2 )+ %(TE“‘ 1Y)+ %(TE“ —T04)+%(TE5 “T8) (n.a)

La composition des produits de combustion pour a>1 est donnée par les équations suivantes :
Pour COz20na: N, = f—z(KmoIe/ Kgdecomb)

Pour H20 ona: N, o = %(Kmole/ Kgdecomb)

Pour Nzona: Ny =0.79xax Pg (Kmole/ Kgdecomb)

Pour Ozona: Ny =0.21x(a—1)x P (Kmole/ Kgdecomb)

Notons que la composition d’un 1Kg de gazole est donnée par :

C =0.864Kg/ Kgdecomb
H =0.134Kg / Kgdecomb
0O =0.004Kg / Kgdecomb

Alors, on a les proportions suivantes :

N
f __ €Oy
Tco, =
2 Ngc
r _NH20
H,O —
! Noe 11.14
Nu, (111.14)
T'N =
2 Ngc
No,
T' e
\ 7027 Ny
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Et a ’aide du tableau III.1 on calcule les coefficients :

( Agec = I'co,aco, T I'n,0aH,0 + I'n, AN, t To,30,

bge = rco,bco, + rn,obu,0 + I'n, b, + o, bo,
Cgc = T'co,Cco, + TH,0CH,0 T I'N,CN, T To,C0, (111.15)
dgc = rco,dco, + 'n,0du,0 + I'n,dn, + r'o,do,

€gc = I'co,€co, t+ 'n,0€H,0 + I'n, €N, T To,€0,

Avec Ngc est le nombre de moles des produits de combustion, et i le coefficient chimique de
variation molaire

NgC: NCOZ + NHzO + NN2 + IVO2

Ngc
Me= >
Ainsi que :

_ MHctyr . . A .
W = —— Le coefficient total de variation molaire
On sait que :

0,6375F,

m+ (Ug —Ug )a = M (U —Uy),, Avec : Pci=10038,24 kcal/kg

Par suite, on aura :

1 [0.6375P;

(U —to ), e NoCtrm)

+ (0, -y, (111.16)

En remplagant dans 1’équation relative aux gaz de combustion (111.13), on aboutit a une
équation de degré 5 qui sera résolu par MATLAB.

3,911(Te-293)+1,92.10°3(Te2-2932)-0,4868.10-8(Te3-293%)+0,3117.101°(Te4-293%)+0,3154.
10°13(T5-293%)-10028,59=0 (11.17)

On trouve deux solutions négatives, deux solutions complexes et une solution positive
qu’est la température Te

En réalité la combustion isobare est suivi d’une combustion isotherme E=>t qui est
caractérise par :

T=Te

P i—’: rapport de pression entre E et t qui est donné par :

8, = Exp(£,6, ——<—) (111.18)

7NgcTE
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&,  Coefficient d’utilisation de PC;.1l est de 0,8 2 0,96. Soit : & = 0.9

&, : Coefficient de perte de chaleur par le refroidissement de 1’enceinte de combustion. Il est

de 0,1a0,45. Soit: &, = 0.25

Résultats obtenus concernant la phase de combustion :

Pouvoir comburivore théorique P25,

0,5 kmoles d’air/kg de carburant

Pouvoir comburivore réel Pg,

28,9 kg d’air/kg de gazole

Pouvoir comburivore réel P2j

1 kmoles d’air/kg de carburant

Quantité introduite de la charge fraiche, Na

1 kmoles d’air/kg de carburant

Proportion de 1’air rair 0,9955
Proportion du combustible rcomb 0,0044
Coefficient ama 4,968
Coefficient bma 0,832.10°
Coefficient Cma 1,8407.10°°
Coefficient dma -9.079.101°
Coefficient ema 0
4079,481

(U; —Ug)ma

Quantité de produit de combustion No2

0,105 Kmole/Kg de comb

Quantité de produit de combustion Nco>

0,072 Kmole/Kg de comb

Quantité de produit de combustion Nn20

0,067 Kmole/Kg de comb

Quantité de produit de combustion Nn2

0,79 Kmole/Kg de comb

Quantité obtenue des gaz de combustion, Ngc

1,034 Kmole d’air/kg de carburant

coefficient chimique de variation molaire ¢ 1,034
Coefficient total de variation molaire 1,033
Proportion du dioxide de carbone r¢o, 0,069

Proportion de la vapeur d'eau ry,o 0,065
Proportion de I'Azote ry, 0,764
Proportion de I'oxygene rq, 0,101
Coefficient agc 3,911
Coefficient by 3,84.10°%
Coefficient cgc -1,4606.10°
Coefficient dgc 1,247.10'1°
Coefficient eg 1,577.10 1
(UE ~U, )gC 10028,59
Rapport de pression &t 1,77
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111.5 Calcul des parametres en fin de détente
Soit kq I’exposant polytropique de détente, et & le taux de détente exprimé par :

Vi Ve VEVDV 1% Ot
=t LEDIC 5 5 = 2P (111.19)
1% VEVp Ve VE Cy+Vm &

1
6

En posant Pr et Tr les paramétres en fin de détente, les lois de Mariotte et Laplace
permettent d’écrire :

PVt = PV Bt TRVt =Tk
Alors : P = Pt(://—t)kd = Pt(%)kd

F
Et T, =T (Z)ka-1=T (Lyka-1

Le coefficient polytropique de détente kq varie del,23 & 1,3 pour un moteur a essence et
de 1,18 a 1,28 pour un moteur Diesel.

II1.6 Calcul des parameétres en fin d’échappement

Lorsque la soupape d’échappement s’ouvre, les gaz d’échappement qui sont a une
pression de quelques bars, se détendent dans la conduite d’échappement. Cette détente peut étre
supposée, en premiére approximation, adiabatique, la détente étant suffisamment rapide pour
que les transferts de chaleur entre les gaz et les parois soient négligeables, 1’énergie cinétique
du gaz étant négligée.

En supposant que la température des gaz brilés Te détendus dans le cylindre est égale
a celle des gaz d’échappement dans la conduite et que la température des gaz d’échappement
au moment ou la soupape s’ouvre est égale a celle a la fin de la détente T, les lois de Mariotte
et de Laplace permettent d’écrire :

Pe =2
Te=Te (; ) 7

Au cours de la phase d’échappement, le piston remonte du point mort bas PMB vers le
point mort haut PMH en poussant les gaz devant lui a pression et a température constantes.

La température des gaz brllés T¢ dépend de la charge et du nombre de tours. Elle croit
avec I’augmentation de ces derniers [15].
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111.7 Calcul des parametres caractérisant le cycle

111.7.1 Paramétres indiqués
Soit le diagramme du cycle théorique de la figure (111.1) avec apport de chaleur mixte
d’un moteur Diesel a quatre temps non suralimenté a pression constante.

Avant de calculer le travail utile total, il serait trés important d’analyser 1’importance
des phénomenes de transvasement liés au mouvement du piston.

Les transvasements (admission et échappement) concernent la partie basse pression du
cycle pendant laquelle le piston aspire 1’air d’admission ou refoule les gaz bralés [16].

Parmi ces phénomenes on trouve le balayage qui s’explique comme suit :

Avant de pouvoir remplir le cylindre d'air frais, les gaz brdlés du cycle précédent doivent
étre évacues. A cet effet les soupapes d’échappement s’ouvrent avant la fin de la phase motrice
de fagon a ce qu’au début de la phase d’échappement les soupapes d’échappement soient déja
suffisamment ouvertes et une grande partie des gaz ait déja eté évacuée.

Une ouverture prématurée a comme conséquence une perte de puissance due a une perte
de travail d’expansion, une ouverture tardive a comme conséquence une pression trop élevée
dans le cylindre au début de la phase d’échappement, avec comme conséquence un exces de
travail négatif pendant la phase d’échappement.

Les soupapes d’admission sont ouvertes avant la fin de la phase d’échappement pour
qu’il n’y ait pas trop d’obstruction a I’entrée de 1’air frais au début de la phase d’admission. Les
soupapes d’échappement doivent rester ouvertes jusqu’a la fin de la phase d’échappement et ne
ferment qu’au début de la phase d’admission.

111.7.1.1 Le travail utile

Le travail utile du cycle théorique est par définition la somme algébrique des travaux
représentés par 1’air BCDEFB

Soit y le coefficient d’arrondissement du diagramme. Il tient compte du fait que le
passage d’un temps a autre dans le cycle réel n’est pas strict comme dans le cycle théorique.

Le coefficient y dépend en principe de la combustion et de I’avance a I’ouverture de la

soupape d’échappement. Les expériences montrent que y peut étre choisi dans I’intervalle 0,95
a 0,97 ou les moindres valeurs concernent les moteurs Diesels tandis que la limite supérieure
appartient aux moteurs a allumage commandé.

Le travail indiqué d’un cycle réel est égal au travail théorique du cycle
thermodynamique (en tenant compte que les temps de compression et de détente sont poly

tropiques) multiplié par le coefficient y [16].

Alors le travail indiqué W; du cycle réel est la somme des travaux pendant toutes les
phases du cycle, d’ou :

W =y (WBoucle supérieure Whaoucte inférieure ):WWth
Vl/i = l//(WAB + WBC + WCD + WDE + WEF + WFB + WBA) (“IZO)
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Par définition, le travail échangé entre les gaz du cylindre et le piston est défini par :

W:—j PdV

111.7.1.2 Calcul de la pression moyenne indiquée

La pression moyenne indiquée est la pression moyenne qui regne dans la chambre de
combustion d'un moteur. C'est le ratio du travail fourni par le fluide moteur (mélange carburant-
comburant) par la cylindrée du moteur.

Wi _pr
Pmi=— _Pmi * Y
Cy

Ou : P, ;est la pression moyenne indiquée calculée analytiquement.

.21
P =P, Ins, — ¢ (1— klljﬁx% 1 Te (.21)
e-1 k-1 &&1) 7k, -1 T,

. - . , C
Par la suite, le travail indiquee sera : W; = Pmi*:y

111.7.1.3 Calcul de la puissance indiquée Pi

La puissance indiquée est le travail effectuée pendant une seconde. En tenant compte de
la vitesse de rotation du vilebrequin et le nombre des cylindres du moteur, la puissance indiquée
(en W) pourrait étre calculée comme suit :

P|:W| Ncy ncy
Wi : Travail indiquée,
Ney : nombre des cylindres,

N, est la vitesse de rotation du vilebrequin, en tours par minute (tr/mn),

N N
Ncy—120 est le nombre des cycles par seconde pour un moteur a quatre temps (pour un moteur

a deux temps, Ncy= %).

Alors, la puissance indiquée devient : Piz% (1.22)

111.7.1.4 Calcul du couple moteur indiqué Ci (N.m)

Le couple moteur indiqué pourrait étre calculé comme suit :

Pi=oCi avec w la vitesse de rotation (rds/s)

21 N . . ~:_30P;
o=—N =— , d’ou: C|:_l
60 30 N
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111.7.1.5 Calcul du rendement et de la consommation spécifique indiqués

Rendement indiqué i

C’est le rapport entre le travail réel disponible, aprés le cycle diesel, et 1’énergie
théoriquement disponible dans la masse de carburant. C’est ainsi le rapport de la chaleur
transformée en travail indiqué Wi sur la quantité totale de chaleur Qc» regue par suite de la
combustion, d’ou :

ni Wi _ Wi —1.987 Pmi*Ng*T,
i = 1. e —

Qcomb Qcomb(isochore) T Qcomb(isobare) Po*n,*Pc;

(111.23)

Consommation spécifique indiquée gi

Par définition, la consommation spécifique indiquée (g/kwh) est la quantité du
carburant nécessaire a dépenser pour obtenir une puissance indiquée d’un kW pendant une
heure.

En représentant la consommation horaire (consommation du carburant par heure) par
Ch (en g/h), on obtient la consommation spécifique indiquée sous la forme suivante :

 Cp*103
1=

avec P; en kW

i

Soit Qh (en kWh) la quantité de chaleur apportée pendant une heure de combustion, ou
elle s’écrit comme suit :

Qn=CnPci

Avec :

Ch, Consommation horaire en Kg/h

Pci, Pouvoir calorifique inférieure en kJ/Kg

Donc Qn devient : Qn=gi PiPci 1073

Le travail indiqué effectué pendant une heure (en kWh), pourrait étre défini comme suit :
Win=3600P;

En remplacant Win et Qp, par leurs valeurs dans la formule de 1, , nous trouvons :

Wi Win

" Qcpt+QpE Qp

Ni
Alors :

- dans le cas ou P, est exprimé en kJ/kg, le rendement indiqué est égal a :

_3600%10°

3
\ 3600%10
i ,d’ou =

9;Pci "L miPg

- dans le cas ou P. est exprimé en MJ/kg, le rendement indique est égal a :
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3600 4o p 3600
g;Pc1’ "I miPg

A

111.7.2 Parameétres effectifs
Rendement mécanique

Par définition, le rendement mécanique est le rapport entre le travail effectif et le travail
indigqué.
Les expériences montrent que le rendement mécanique dans les moteurs a combustion

interne varie de 0,7 a 0,85, c’est a dire les pertes mécaniques constituent de 15 a 30% de la
puissance indiquée développée par le moteur [16].

D’ou:

=e —Pe _Pme _ T _0i (111.24)
Wi Py P .  Ye .

111.7.3 Calcul du rendement thermodynamique du cycle
En appliquant la définition du rendement du cycle (méme définition que le rendement
indiqué), on obtient :

_ Wther
Mther =

cher
D’apres le premier principe de thermodynamique, le travail total du cycle pourrait étre

calculé comme suit :
Winer = Qcp + Qpe + Qg
Winer = mc,(Tp — T¢) + me,(Tg — Tp) + mc, (T — Tr)
La quantité de chaleur apportée au cycle est définie par :

Qther = Qcp + Qpg = mcy,(Tp — T¢) + mey,(Tg — Tp)
En remplacant W... et Q... dans I’équation du rendement thermodynamique, on obtient :
_ Winer _ me, (Tp — T¢) + mcy (Tg — Tp) + mcey, (T — Tr)

T ™ Quner me,(Ty = T) + mey (T = Tp)

7 —14 cv(Tg — Tr)

ther cy(Tp — T¢) + ¢p(Tg — Tp)
En remplacant les températures par leurs valeurs et sachant que : y = Z—iet Cy = %
, ’équation du rendement thermodynamique devient comme suit :
n — 14 (Tg —Ap'T)
ther (Ae? 1Ty — Tge? 1) + W(phe? 1Ty — he?"1Tg)

n,  =1- hp71 (111.25)

ther e (A-D+m(p-1)]
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111.8 Résultats

Nous présentons les applications numériques sous forme de deux tableaux : Le
premier pour les données et le deuxiéme pour les résultats obtenus.

Données du probléme

Température ambiante To 293 K
Pression ambiante Po 1,013 bar
Cylindrée Cy 3,7699 L
Rapport entre la course et ’alésage C/D 1,2
Section du piston Sp 7542,96 mm?
Section de la soupape d’admission Sad 1590,43 mm?
Vitesse du piston vp 6 m/s
Vitesse d’écoulement d’air a travers la soupape 28,456 m/s

d’admission, Vad

Coefficient des pertes de charge a I’admission, B2 + &4 4
Masse volumique de I’air ambiant po 1,20 kg/m?
Constante des gaz parfaits R 8,314 J/mol.K
Température des gaz résiduels Tr 850 K
Température de réchauffage par les parois AT 30°C
Masse molaire de I’air Mair 28,9 kg/kmole
Masse molaire du gazole Mcomb 226 kg/kmole
Taux de compression volumétrique 19
Taux d’élévation de pression A 1,9
Coefficient adiabatique y 1,4
Coefficient polytropique de compression ke 1,36
Pouvoir calorifique inférieur du gazole Pci 42 MJ/kg
Coefficient polytropique de détente kg 1,23
Coefficient d’arrondissement du diagramme 0,95
Rendement mécanique nm 0,85
Chaleur spécifique du gazole Cpgazole 1,79912 kJ/kg.K
Vitesse de rotation N 1500 tr/min

Résultats obtenus
0,994 bar

Pression a la fin d’admission Pa

Température a la fin d’admission Ta 336,85 K
Taux de remplissage nv 0,88

Pression des gaz résiduels, Pr =1.17 Po 1,1852 bar
Coefficient des gaz résiduels, yr 0,019
Coefficient de pureté Kp 0,981

Pression a la fin de compression Pc 54,5 bar
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Température a la fin de compression Tc 972,27 K
Pression a la fin de combustion isochore Pp 103,55 bar
Température a la fin de combustion isochore To 1847,31 K
Pression a la fin de combustion isobare Pe 103,55 bar
Température a la fin de combustion isobare Te 1919,39 K
Pression a la fin de combustion isotherme Pt 58,5 bar
Température a la fin de combustion isotherme Tt 1919,39 K
Taux de détente préliminaire p 1,039
Taux de détente 6 10,35
Pression a la fin de détente Pr 3,3 bar
Température a la fin de détente Tr 1121,3K
Température d’échappement Tc 800,16 K
Pression moyenne indiquée Pmi 7,778 bar
Travail indiqué Wi 733,07 J
Puissance indiquée P;j 36,65 kKW
Couple indiqué C;i 233,34 N.m
Rendement indiqué n; 0.506
Consommation spécifique indiquée gi 169,38 g/kWh
Pression moyenne effective Pme 6.61 bar
Travail effectif We 623,11
Puissance effective Pe 31,15 kw
Couple effectif Ce 198,34 N.m
Rendement effectif ne 0.4301
Consommation spécifique effective ge 199,27 g/kWh
Rendement thermodynamique nth 0,6918

Conclusion

Ce chapitre est consacré pour étudier le cycle réel du moteur diesel F4L912 destiné pour
le groupe électrogéne et de présenter une facon simple et faisable pour calculer tous ses
paramétres. Les résultats sont proches de ceux fournis par le constructeur, surtout en ce qui
concerne la puissance et la consommation specifique.
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Chapitre 1V

Etude thermodynamique du cycle dual fuel

Introduction
Dans ce chapitre, nous allons faire une étude thermodynamique préliminaire du moteur

F4L.912 converti en dual fuel, et ainsi comparer les résultats obtenus avec ceux du cycle diesel,
pour cela nous devons adopter quelques hypothéses pour simplifier les calculs.

V.1 Considérations pour le cycle dual fuel

Le fonctionnement dual fuel est une technique prometteuse pour I’'usage du gaz
naturel dans les moteurs a combustion interne. Ce concept a été adopté dans un certain
nombre d’applications utilisant divers combustibles gazeux en raison surtout de leurs
avantages environnementaux compares aux combustibles liquides conventionnels. Le gaz
naturel s’avére un excellent candidat. Les avantages potentiels de son utilisation dans des
moteurs diesel sont a la fois économiques et écologiques. Il a notamment, un indice d’octane
élevé, et donc, il convient aux moteurs avec un taux de compression relativement élevé. 1l se
mélange uniformément a I’air, ce qui favorise sa combustion et permet une réduction
substantielle de certaines émissions polluantes.

Pour notre étude, on admet les hypothéses suivantes :

e Lapression a I’entrée du cylindre sera prise 1,013 bar d’un c6té et 1,6 bar de I’autre
car ¢’est la pression de sortie du mélangeur étudié dans le chapitre 11,

e Puisque le gaz naturel algérien est constitué de plus de 91% de méthane et de faibles
proportions d’éthane et de propane, donc on le considere comme étant du méthane pur,

e La fraction massique du méthane dans la charge fraiche a été tirée du logiciel
« Solidworks Flow Simulation » dans le chapitre 11 (Xenc=0,44 donc Xair=0,56).

e Dans le but de réduire au maximum la consommation du gazole, on admet les

pourcentages des deux carburants comme suit : Ngiesei=15% et Nenc=85%.

68



Chapitre IV. Etude thermodynamique du cycle dual fuel

V.2 Calcul des paramétres en fin d’admission
Suivant le méme raisonnement que dans le chapitre précédent, on trouve :

La pression d’admission :
1 s
Ps= P03 et (Vp 2202 (B2 + aa), (IV.2)

AVeC : pmer = XairPo + XencPene
La température d’admission :

_ (To+AT)+y, T

T,
a 1+yr

(IV.2)

AT varie de 0 a 20 pour les moteurs a essence et de 20 a 40 pour les moteurs Diesel,
T, varie de 900 a 1000 K pour les moteurs a essence, de 700 a 900 K pour les moteurs Diesel,
yrvarie de 0,06 a 0,1 pour les moteurs a essence et de 0,03 a 0,06 pour les moteurs Diesel.

Le rendement volumétrique d’un moteur alternatif a combustion interne est donné par :

_ Ty 1 PEP, . &
W= +aT) e-1) ( Po PO) (IV.3)
On trouve aussi, le coefficient des gaz résiduels :
_(T0+AT) Pr
re Tr (pePg—Py) (IV4)
On définit aussi le coefficient de pureté :
1
K. = V.5
P pr TO 1 ( )
1+ —F.—.
Po Tr (g _1)77v

V.3 Calcul des paramétres en fin de compression
On considere que Kc qual €st le coefficient polytropique des réactants du mélange dual fuel :

c
— Ctpdual
Ke dval=———

Ou:
CP auat = XairCPair + XencCPene

Cp dual—R

Donc: Te=Tac®e®e et Pc=py.ghe
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V.4 Calcul des paramétres en fin de combustion

IV.4.1 Température et pression
Le procédé de combustion dans les moteurs duals fuels a tendance a étre plus complexe
que celui des moteurs a allumage commandé ou moteurs diesel [13].

De méme que le cycle diesel :

La transformation C=>D est isochore, donc :

P P P
<=2 =>Tp=Tc-=2 =TcA
Tc Tp Pc

Po= Pc;—‘c’ =Pc.

La transformation D=>E est isobare, donc :

Tp _ Tg _ _ Ve _
—=—= =>Tg=Tp—= =To.p
Vp Vg Vp

Pe=Pp
1VV.4.2 Pouvoir comburivore

. P&
D’aprés la littérature : P23 =—t
COtn Mgir

Ou Mair est la masse molaire de I’air telle que : Mair=28,9 kg/kmole
Et P25, est exprimé en kmoles d’air/kg de gazole.
Pour le cycle dual fuel :
Pgoth(dualfuel) = NdiesengOth(diesez) + NGNCPgOth(GNC) (IV.6)

1V.4.3 Coefficient d’excés d’air
Le coefficient d’exces d’air peut s’écrire de la fagon suivante :
P gor(dual fuel) P gér(dual fuel)
= = (vV.7)

po po1l
COth(dual fuel) COth(duak fuel)

et P23 sont les pouvoirs comburivores réels, en dual fuel.

0
OU PCOr(dual fuel) Cor(dualfuel)

Pour une premiere étude, on prend : a=1,1 et Pgoth =15 kg d’air/kg de combustible.
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IV.4.4 Charge fraiche
Soit Na le nombre de kmoles de la charge fraiche introduite dans le cylindre du moteur
et Ngc le nombre de kmoles des gaz de combustion.

Dans ce cas, la charge fraiche est constituée d’air et de GNC
Pour un kg de carburant dans un moteur diesel, on trouve :

—~ D01

Les proportions du mélange (air-GNC) et du combustible respectivement sont :

aP®
r-air = =0 (IVS)
o1 1 1
aPeo, + +
IleNC M

1

r _ M GNC
GNC — o 1 l
O{PCOm + Mi + M

GNC

(IV.9)

comb

— o (IV.10)
aPg + +
MGNC M

On trouve 1’équation reliant les énergies internes aux températures pour le mélange
d’admission :

b

U, —Up = a'ma(Tc _T0)+

b (12 T ) S (12 T o S (1 - ) S 12 - T8) (V.AD)

= rairaair + r-GNC‘aGNC + r-comb acomb

=10 + ToncPone + FoompP

air air comb ™~comb

omb Ccomb

d

=€ + rGNCeGNC + rcombecomb

air air

air air

=1, 0 +onclone +7

air 2 air comb ™ comb

ama
bma
OU: Cpa =FurCair +ToncCone T
dma
ema

Les coefficients a, b, ¢, d, e sont tirés a partir du tableau I11.1.

De méme, 1’équation relative aux gaz de combustion :

Up —Up =2, (Te =T,)+ %(Té ~T)+ %(TES “T)+ O%(TE“ —T04)+%(TE5 -T¢) (v.i2)
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La composition des produits de combustion pour a>1 est donnée par les équations suivantes :
. C
Pour CO2ona: N, = E(Kmole/ Kgdecomb)

Pour H20 on a: Npyo = %(Kmole/ Kgdecomb)

Pour N2ona: N =0.79xaxPg (Kmole/ Kgdecomb)

Pour O2ona: N =0.21x(a—1)x P, (Kmole/ Kgdecomb)

Notons que la composition d’un 1Kg de gazole/GNC est donnée par :

C = Ny Cyinea + NguerCane = 0.15.(0,864) +0,85.(0,6999) = 0,7245Kg / Kgdecomb
H = Ny H g + NoyerHone = 0,15.(0,134) +0,85.(0,2187) = 0,206Kg / Kgdecomb
0 =N,y Oyt + NgneiOane = 0,15.(0,004) +0,85.(0,0814) = 0,0698Kg / Kgdecomb

Alors, on a les proportions suivantes :

N
(1. = Neoz
NHzO
TH,0 = Nge
. o, (IV.13)
T =
N, Nge
No,
T, =
\ 02 7 g,

Et a I’aide du tableau précédent on calcule les coefficients :

( 3gc = T'co,aco, T I'H,0aH,0 T I'n,AN, T T0,30,
bgc = rco,bco, + 'n,obn,0 + In, by, + ro,bo,
Cgc = Tco,Cco, * TH,0CH,0 + I'N,CN, T To,Co, (1V.14)
dge = rco,dco, * r'n,0dn,0 + I'v,dn, + o, do,
€gc = I'co,€co, T I'n,0€H,0 T IN,€N, T To,€0,

Avec Ngc est le nombre de moles des produits de combustion, et i le coefficient chimique de
variation molaire

NgC: NC02 + NHzO + NNZ + NOZ

_ Ngc
He= N,
Ainsi que :
+ .. __ .
W = ”;—Jr Le coefficient total de variation molaire
r
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On sait que :

0,6375P,
+(u, —u =M (u. —u :

m ( c O)ma I"lt( E O)gc

avec : Pci (diesely = 10038,24 kcal/kg et Pci (one) = 11472,3 keal/kg

Par suite, on aura :

0.6375P ¢ dual
Ng(1+vyr)

(Ug —Uy )y = + (U =Yy ) 1, (IV.15)

9

avec ! Per gual = NaiesetPer (diesel) + NencPer (one)

En remplagant dans 1’équation relative aux gaz de combustion (I\VV.12), on aboutit a une
équation de degré 5 qui sera résolu par MATLAB.

4,066(Te-294)+1,905.103(Te2-2942)-0,372.105(Te3-294%)-0,4275.1010(Te*-294%) +
0,7478.10°13 (Te®-294%)-14725,28=0 (1V.16)

On trouve deux solutions négatives, deux solutions complexes et une solution positive
qu’est la température Te

En réalité la combustion isobare est suivi d’une combustion isotherme E=> t qui est
caractérisé par :

Tt:TE

o = I;—f Rapport de pression entre E et t qui est donné par :

P ua
8 = Exp(&, &, —oiltual (IV.17)

987NgcTE

&, : Coefficient d’utilisation de PC;.1l est de 0,8 a 0,96. Soit : & = 0.9

&, : Coefficient de perte de chaleur par le refroidissement de I’enceinte de combustion. Il est
de 0,1a0,45. Soit: &, = 0.25
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Résultats obtenus concernant la phase de combustion en dual fuel :

Pouvoir comburivore théorique P&%th

0,519 kmoles d’air/kg de carburant

Pouvoir comburivore réel P2,

16,5 kg d’air/kg de gazole

Pouvoir comburivore réel Pgg_

0,5709 kmoles d’air/kg de carburant

Quantité introduite de la charge fraiche, Na

0,5709 kmoles d’air/kg de carburant

(U; —Up)ma

Proportion de 1’air rajr 0,895
Proportion du GNC rene 0,098
Proportion du combustible rcomb 0,0069
Coefficient ama 4,863
Coefficient bma 2,34.10°3
Coefficient Cma 1,373.10°
Coefficient dma -8,16.101°
Coefficient ema 0
3754,327

Quantité de produit de combustion No2

0,011 Kmole/Kg de comb

Quantité de produit de combustion Nco2

0,06 Kmole/Kg de comb

Quantité de produit de combustion Nn20

0,103 Kmole/Kg de comb

Quantité de produit de combustion Nn2

0,451 Kmole/Kg de comb

Quantité obtenue des gaz de combustion, Ngc

0,6249 Kmole d’air/kg de carburant

coefficient chimique de variation molaire i 1,09
Coefficient total de variation molaire i 1,088
Proportion du dioxide de carbone r¢o, 0,096
Proportion de la vapeur d'eau ry, o 0,1648
Proportion de I'Azote ry, 0,722
Proportion de I'oxygene ro, 0,0176
Coefficient agc 4,066
Coefficient bgc 3,81.10°3
Coefficient cqc -1,117.10°®
Coefficient dgc -1,71.101°
Coefficient egc 3,739.1013
(Ug ~Uy), 14725,28
Rapport de pression 6t 2,6
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V.5 Calcul des paramétres en fin de détente
Soit Kq dqual I’exposant polytropique de détente, et & le taux de détente exprimé par :

1 _ Vt _Stp

Vr £

On posant Pr et Tr les parametres en fin de détente, les lois de Mariotte et Laplace

permettent d’écrire :

PFVde dual _ PtVtkd dual Et TFVde dual=1 _ TtVtkd dual—1
Vi 1
Alors : PF = Pt(V_t)kd dual = Pt(g)kd dual
F

Et TF = Tt(VL;)kd dual=1= Tt (%)kd dual—1

V.6 Calcul des parameétres caractérisant le cycle

IV.6.1 Parametres indiqués
Suivant le méme raisonnement et en utilisant les mémes formules du chapitre 111, nous

calculons les paramétres caractérisant le cycle :
. T ; Wi
La pression moyenne indiquée : Pmi:C—y‘ =Py * W
Ou : P;,;est la pression moyenne indiquée calculée analytiquement.

V.18
p'mi: ! I:)E |ﬂ§t— PC (1_ kl_lj'i‘PtXé‘tX —T—F ( )
e-1 k-1 &)k, -1 T,

c

. - . , C
Par la suite, le travail indiquée sera : W; = Pmi*=

La puissance indiquée :

_NCy Py
pi=—xm (IV.19)

Le couple moteur indiqué pourrait étre calculé comme suit :

Pi=oCi avec w la vitesse de rotation (rds/s)

21 N . . ~:_30P;
o=—N =— , d’ou: C|:_l
60 30 N

Le rendement indiqué :

_Wi _ wi __ Wi _ {ggyPmirNaTo (IV.20)

Qcb  Qch(isochore)TQchb(isobare) Qcp+QpE ' Pox1,*Pc;

ni
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La consommation spécifique indiquée :

- dans le cas ou Pcj quar st exprimé en kJ/kg, le rendement indiqué est égal a :

n 3600103 doli: g _3600%10°
i B
g9;Pcr L MiPclaual

- dans le cas ou P est exprimé en MJ/kg, le rendement indiqué est égal a :

.-3600 ., | 3600

i— u.g.————
g;Pci’ 9i Ni Pcr dual

111.6.2 Parameétres effectifs

Rendement mécanique fm

Par définition, le rendement mécanique est le rapport entre le travail effectif et le travail
indigqué.

Les expériences montrent que le rendement mécanique dans les moteurs a combustions
internes varie de 0,7 a 0,85, c’est a dire les pertes mécaniques constituent de 15 a 30% de la

puissance indiquée développée par le moteur.
D’ou:

We _Pe _Pme _Te_gi (IV.21)
nm Wi P; Pmi ; de .

76



Chapitre IV. Etude thermodynamique du cycle dual fuel

1V.7 Résultats

Comme dans le chapitre 111, nous présentons les applications numériques sous forme
de deux tableaux : Le premier pour les données et le deuxiéme pour les résultats obtenus pour

une pression d’entrée de 1,013 bar d’un c6té et de 1,6 bar de 1’autre.

Température a la sortie du mélangeur To
Pression a la sortie du mélangeur Po
Cylindrée Cy
Rapport entre la course et I’alésage C/D
Section du piston Sp
Section de la soupape d’admission Sad
Vitesse du piston vp

Vitesse d’écoulement d’air a travers la soupape
d’admission, vad

Coefficient des pertes de charge a ’admission, BZ + &4

Masse volumique de I’air ambiant po
Masse volumique du GNC pacne
Chaleur spécifique de I’air Cpair

Chaleur spécifique du GNC Cpasne
Constante des gaz parfaits R
Température des gaz résiduels Tr

Température de réchauffage par les parois AT
Masse molaire de I’air Mair

Masse molaire du gazole Mcomb
Masse molaire du GNC Manc
Taux de compression volumétrique &
Taux d’élévation de pression A
Coefficient adiabatique y
Coefficient polytropique de compression Ke dual
Pouvoir calorifique inférieur du gazole Pci
Pouvoir calorifique inférieur du GNC Pc
Coefficient polytropique de détente Kd dual
coefficient d’arrondissement du diagramme
Rendement mécanique nm
Vitesse de rotation N

294 K
1,6 bar
3,7699 L
1,2
7542,96 mm?
1590,43 mm?
6 m/s
28,456 m/s

4
1,20 kg/m®
1,053 kg/m?®

1,007 kJ/kg.K

2,354 kJ/kg.K

8,314 J/mol.K

850 K
30°C

28,9 kg/kmole

226 kg/kmole
16 kg/kmole

19
1,9
14
1,322
42 MJ/kg
48 MJ/kg
1,27
0,95
0,85
1500 tr/min
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Pression d’entrée
Pression a la fin d’admission Pa
Température a la fin d’admission Ta
Taux de remplissage nv
Pression des gaz résiduels, Pr=1.17 Po
Coefficient des gaz résiduels, yr
Coefficient de pureté Kp
Pression a la fin de compression Pc
Température a la fin de compression Tc
Pression a la fin de combustion isochore Pp
Température a la fin de combustion isochore Tp
Pression a la fin de combustion isobare Pe
Température a la fin de combustion isobare Te
Pression a la fin de combustion isotherme Pt
Température a la fin de combustion isotherme Tt
Taux de détente préliminaire p
Taux de détente &

Pression a la fin de détente Pr
Température a la fin de détente Tr
Température d’échappement Tc
Pression moyenne indiquée Pmi
Travail indiqué Wi
Puissance indiquée Pj
Couple indiqué Ci
Rendement indiqué ni
Consommation spécifique indiquée gi
Pression moyenne effective Pme
Travail effectif We
Puissance effective Pe
Couple effectif Ce
Rendement effectif ne
Consommation speécifique effective ge

1,6 bar
1,58 bar
336,83 K
0,8868
1,872 bar
0,025
0,9753
77,48 bar
869,3 K
147,21 bar
1651,67 K
147,21 bar
2127,61 K
56,62 bar
2127,61 K
1,288
5,67
6,25 bar
1331,75 K
902,29 K
10,409 bar
981,026 J
49,05 kw
312,27 N.m
0,3836
199,25 g/kWh
8,85 bar
833,87
41,69 KW
265,43 N.m
0,3261
234,41 g/lkWh

1,013 bar
0,994 bar
337,08
0,88
1,185
0,025
0,9751
48,74 bar
869,9 K
92,6 bar
1652,81 K
92,6 bar
2127,95 K
35,61 bar
2127,95 K
1,287
5,676
3,92 bar
133145 K
904,52 K
6,55 bar
617,38 J
30,87 kW
196,52 N.m
0,3813
200,45 g/kWh
5,57 bar
524,77 ]
26,24 kW
167,04 N.m
0,3241
235,83 g/kWh
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IV.8 Discussions

On remarque que la puissance a diminué d’environ 16% par rapport au cycle diesel
(de 36,65 kW a 30,87 kW), mais si on prend la pression d’entrée 1,6 bar qui est la pression de
sortie du mélangeur, on aura une augmentation de 33,8% (de 36,65 kW a 49,05 kW).

Pour détailler encore notre étude, on propose de calculer les performances du moteur
dual fuel pour différentes valeurs du taux de compression € (16 et 22).

IVV.8.1 Modification du piston

Si nécessaire, le taux de compression doit étre réduit pour éviter le cliquetis dans la
chambre de combustion en raison de la haute pression et des caractéristiques d'auto-
inflammation du GNC. Il peut étre réduit par trois méthodes différentes [17] :

e Modification de la chambre de combustion, cette méthode est généralement utilisée par
fraisage de la téte de piston pour augmenter le volume mort.

e Modification de la longueur de la bielle, cependant, ce procédé est trés colteux et
compliqué, ainsi qu’une mauvaise conception provoque des vibrations dans le cylindre.

e Insertion d’une plaque d’étanchéité, elle a une épaisseur « t » et elle agit comme un joint
d'étanchéité entre le bloc moteur et la téte de piston. La forme de la plaque suivra la
forme de la partie supérieure de la téte de piston. Cette méthode est choisie en raison de
son co(t de construction plus faible et plus facile a réaliser par rapport aux deux autres
méthodes, en outre, la conception ne nécessite pas de calculs compliqués.

On a le volume de la plaque : Vp|aque:§D2t

Cy+Vm+V Cy+Vin(1-¢)
yTVm plate _ _LyTVm
-_—=> Vplaque— S

D’ou:e=
Vm+Vplate -1

Pour €=16 et Cy=3,7699 L, on aura : Vpiaque= 4,19.10°m?* => t= 5,34 mm.

Top of engine j’///, / 1r 4/-'? -/:/{/- Volume mort
block, where N i W
valvesare "mx
positioned here . Additional gaskel FIWH
Original plate, making two
gaskel plate layers of gaskel
plate
C=120 mm
+ Piston
N \ \
\\ b \ FMB
%
L] b \\ \ \ﬁ
D=100 mm

Figure IV.1. Addition d’une plague pour réduire le taux de compression.

79



Chapitre IV. Etude thermodynamique du cycle dual fuel

IVV.8.2 Variation du taux de compression
Les résultats sont représentés dans les graphes ci-dessous ;

200
180
160
140
120
100
80
60
40
20

0
15

PE (bar)

178,7

112,4 —@— Diesel
—@— Dual fuel P0=1,013 bar

73,78

—@— Dual fuel PO=1,6 bar

17 19 21 23

Figure 1V.2. Effet de la variation du taux de compression sur la Pression en fin de combustion.

14

12

10

Pmi (bar)

15

11,44
10,409
9,23
8,417
7,778
6’.94/./
72 —@— Diesel
6,55
—@— Dual fuel P0=1,013 bar
—@— Dual fuel P0=1,6 bar
4
17 19 21 23
€

Figure 1V.3. Effet de la variation du taux de compression sur la Pression moyenne indiquée.
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60 53,92
49,05
201 4354
3 39,66
6,65
— 40 )
; 32.:7/./
= 30,87 3393 —e—Diesel
E 20 —@®— Dual fuel P0=1,013 bar
18,99 —@— Dual fuel P0O=1,6 bar
10
0
15 17 19 21 23
E

Figure 1V.4. Effet de la variation du taux de compression sur la Puissance indiquée.

60 54,64
50,6
50 45,15
41,81
38,36

40 33,79 41,77
g 30
= 23,29 —@— Diesel

20 —@— Dual fuel P0=1,013 bar

—@— Dual fuel PO=1,6 bar
10
0
15 17 19 21 23

Figure IV.5. Effet de la variation du taux de compression sur le rendement indiqueé.
350 , 328,04

300
250

200

189,84 182,8 —@— Diesel

150
169,38

gi (g/kWh)

156,86 —@— Dual fuel P0=1,013 bar
100
—@— Dual fuel P0=1,6 bar

50

0
15 17 19 21 23

Figure 1V.6. Effet de la variation du taux de compression sur la consommation spécifique.
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Pour le cycle diesel, les performances du moteur augmentent avec 1’augmentation du
taux de compression, la pression moyenne monte de 6,94 bar pour €=16 jusqu’a 8,417 bar
pour €=22, la puissance monte de 32,7 kW jusqu’a 39,66 kW, tandis que le rendement
augmente de 45,15% pour e=16 jusqu’a 54,64% pour £=22.

En admettant une pression d’entrée de 1,013 bar pour le cycle dual fuel, les
performances sont Iégérement en dessous de celles du cycle diesel, la pression moyenne qui
est de 4 bar pour e=16 monte jusqu’a 7,2 bar pour €=22, la puissance monte de 18,99 kW
jusqu’a 33,95 kW, tandis que le rendement augmente de 23,29% pour €=16 jusqu’a 41,81%
pour e=22.

C’est en prenant une pression d’entrée de 1,6 bar qu’on trouve de meilleurs résultats
par rapport aux deux cycles précedents, la pression moyenne qui est de 9,23 bar pour e=16
monte jusqu’a 11,44 bar pour €=22, la puissance monte de 43,54 kW jusqu’a 53,92 kW,
cependant, le rendement diminue par rapport au diesel de 11,36 % et monte de 33,79% pour
e=16 jusqu’a 41,77% pour £=22.

Pour la consommation spécifique nous remarquons une augmentation dans le cas du
dual fuel par rapport au diesel car 1 litre de gazole contient davantage d'énergie (car il est plus
dense), ce qui explique en partie pourquoi les moteurs diesel consomment moins.

Conclusion
Le but de ce chapitre était de faire une étude thermodynamique comparative entre les
cycles diesel et dual fuel et ceci en variant le taux de compression.

Pour le dual fuel, on a considéré deux cas dans lesquels on change la pression d’entrée
qu’est la pression de sortie du mélangeur étudié en chapitre II.

Les résultats sont assez logiques car d’un coOté I’augmentation de & implique
nécessairement I’augmentation des performances, et de 1’autre coté, pour une pression d’entrée
de 1,013 bar les performances du dual fuel sont nettement inférieures a celles du diesel car le
pourcentage du GNC est important d’ou le moteur sera considéré comme un moteur a gaz ou a
essence. Pour résoudre ce probléme, il suffit d’y ajouter une soufflante pour augmenter la
pression d’entrée et ainsi augmenter les performances considérablement, néanmoins, le taux de
compression peut étre réduit si nécessaire pour éviter le phénomeéne de cliquetis.
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Chapitre V
Etude dynamigue de I’attelage mobile

Introduction

L’étude dynamique de 1’attelage mobile (piston-bielle-vilebrequin) du moteur en ligne
FAL912 est liee a 1’étude du cycle thermodynamique, on considére dans notre travail que le
probleme de base (Pressions-Températures) a été résolu et on n’en recherchera que 1’impact au
niveau mecanique. Cette etude dynamique est reliée a une étude cinématique qui détermine les
positions, les vitesses et les accélérations des points particuliers de 1’attelage.

V.1 Etude cinématique

Dans toute 1’étude, on suppose que la vitesse de rotation du moteur est constante

V.1.1 Mise en place des repéres et formules de passage
L’¢étude du systeme bielle-manivelle nécessite la mise en place de trois repéres (Figure V.1)

— Yo
!2‘-..__5_ !

Figure V.1 Présentation de [’ensemble bielle-manivelle
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Chapitre V. Etude dynamique de [’attelage mobile

Repeére fixe : (0,xq, Vo, Zo)

O est le centre du vilebrequin

Repére mobile lié au vilebrequin : (O,x7,v;,%7)
y1 porte la manivelle.

On note 0 I’angle de rotation du vilebrequin 0=y, )71_): d’ou le vecteur rotation instantanée :
n(1/0) = 6z
Repére mobile lié a la bielle : (0,x3,y3,75)

y, porte la bielle.

On note ¢ I’angle de rotation du vilebrequin ¢=(yy, E, d’ou le vecteur rotation instantanée :
N(2/0) = ¢z

On note A le centre de téte de bielle et R le rayon de manivelle, donc : 04 = Ry,
On note B le centre de pied de bielle et L I’entraxe de la bielle, donc : BA = Ly,

On note Gy, le centre de gravité de la bielle, donc : BG, = L.y,
Passage du repére (O,xg, Vg, Z,) au repere (O,x7, V1, Z7)

X1 = cosOx, + sinfy,

y. = —sinfx, + cosfy, (V.1)
zZ =2,

Passage du repére (O,xg, Vg, Z,) au repere (0,x3, V2, Z3)

X, = cosQXx, + singy,

Y, = — Sin@x, + cospy, (V.2)
z; =12

Passage du repére (O,x7,y;,7;) au repere (0,x3, V5, 75)

Xz = cos(p — 0)x{ + sin(p — 6)y;

Yy, = —sin(@ — 0)x; + cos(p — 0)y; (V.3)
Z;=127;

L’examen du systéme bielle-manivelle (Figure V.1) nous montre qu’en projection sur
’axe X, le rayon de manivelle est égal a I’entraxe de bielle, d’ou la relation cinématique
fondamentale entre 0 et .

Rsin 8=Lsin ¢ (V.4)
sin 0= RsiLn 0 — si; ) (V.5)
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o . .o . R%sin?0 _ _ R2sin26 _ sin20
cos“@=l-sin“@=1-—7— =>coso=- [1—- —5— =- |1—- —

Récos0 _ Hcosb
Lcos ¢ " Acos @

En dérivant I’équation, on trouve : ¢ =

En dérivant une deuxiéme fois, on trouve : § = (¢ — 6?)tge

V.1.2 Cinématique des différents points
V.1.2.1 Cinématique du point A

Position du point A : 04 = Ry; = —Rsinf%g + Rcos6y,
R? = (—Rsinf)? + (Rcos6)?
Le point A se déplace sur un cercle de centre O et de rayon R.

_— 0h 2 Orp~> .
Vitesse du point A: V(4,1/0) = dd% = % = —ROx;

La vitesse du point A est constante et portée par une tangente au cercle.

. OV (A1/0) . .
Accélération du point A : I'(4,1/0) = % = —ROX; — RO?*y;

(V.6)

V.7)

(V.8)

L’accélération du point A est constante et portée par un rayon du cercle, elle est centripéte.

V.1.2.2 Cinématique du point B
Position du point B : OB = 04 + AB = Ry; — Ly, = (Rcos6 — Lcos@)yg = dyg

d étant I’ordonnée du point B.

- @ 0 (Urey=4 (Vryd 0y .
Vitesse du point B : V(B,2/0) = == = R — L 22 = RO, + LoX;

dt dt
V(B,2/0) = R(¢ — 6)sinfyg = Ré(;;s; — Dsinyg
0V (R 2/ . .
Accélération du point B : T'(B, 2/0) = 212 = [RO(¢ — §)cosh + R psinf]ys

V.1.2.3 Cinématique du point Gp
Position du point Gp: 0G, = OB + BG, = R(cos® — Lcos)yg + Ly,

N L,Rsinf
0G, = — —

—

Xo + (RcosO + (L — L)cosp)y,

da®oG,

2 =V(B,2/0) + 2(2/0)ABG,

Vitesse du point Gy : V(Gp,2/0) =
V(Gp,2/0) = R(¢ — 0)sinbys + ¢Z ALy,

N L,R6cosb __, s Lo
V(Gp,2/0) = %o + R(@—-06 - T)Slne)}’O
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d°v(Gp,2/0)

Accélération du point Gy : I'(Gp, 2/0) = "

L,R6?sin® _,

R YT (. s L@ . Lyy o
I'(Gy,2/0) = I Xo + [RO ((p—B—T) cosB+R(p(1—T>sm9]y0

V.1.3 Application numérique

On a comme données :

- Entraxe de la bielle : L=216 mm
- Rayon de manivelle : R= % = 60 mm => A= % =3,6
- Centre de gravité de la bielle L1=144 mm

- Régime N=1500 tr/min => § = 2% = 157,08 rad /s

30

V.1.3.1 Cinématique du maneton

Le centre A se déplace sur un cercle de centre O et de rayon R

Sa vitesse est constante et égale a: V(4, 1/0) = —RO%; = —9,42%;

Son accélération centripéte est constante et égale a : HTl/Oj = —R6O?y; = —1480,44y;
V.1.3.2 Cinématique du piston

Ona: OB = dyg Avec d = Rcos® — Lcosg

Si 0=0, le piston est au PMH, dmax=R+L=276 mm

Si 0=n, le piston est au PMB, dmin= -R+L=156 mm

La vitesse au point B est : V(B,2/0) = R(¢ — 0)sinfy,

Si 6=0 ou O6=n, au PMH etau PM : V(B,2/0) = 0
Si 0="ou 0= V (B, 2/0) = FROY; = F9,425;
L’accélération au point B est : m = @ = [Ré((p - 9)6059 + R @psinfy,
Si 6=0, le piston est au PMH, son accélération est maximale :
I'(B,2/0) = —R§? (1 + %)%’ = —1891,67y;

Si 6=mn, le piston est au PMB, son accélération passe par un extrémum positif :

. 1
I'(B,2/0) = —R§? (1 _ I) Vo = —1069,275
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V.1.3.3 Cinématique de la bielle

Position du centre de gravite de la bielle :
— L Rsinf __,

0G, = 7 Xo + (RcosB + (L, — L)cos@)y,
Sur x, : -Si 6=§ I’abscisse est minimale = — % = —40 mm
-Si 023771 I’abscisse est maximale = % =40 mm

=> course sur x, = 80 mm
Sur yg : -Si 6=0 I’ordonnée est maximale = (R + L — L,) = 132 mm
-Si 0=m I’ordonnée est minimale = (—R + L — L;) = 12 mm

=> course sur y, = 2R = 120 mm

Vitesse du centre de gravité de la bielle :

- L1R6cose Li¢
V(G 2/0) = N — X0+ (R(¢ — 0 — —)sme)yo
VG 2700 = F L1R6—>
Sur xg : - Si 0=0 ou 0=m: V(G,,2/0) = =%6,28x,

-Si 6= ou 9=37" : la vitesse est nulle.
Sur yg : - Si 0=0 ou 0= : la vitesse est nulle.

-Si 0=2 ou 0= : V(Gy, 2/0) = FROY;=F9,42;

L’accélération du centre de gravité de la bielle

— . LR6%in6__ Li¢ Ly
Gy, 2/0) =—7 % + [R6 ((p H—T)C089+R(p<1—f>51n9]y

Sur xg : - Si 0=0 ou 0=m : I’accélération est nulle.

L1R9

-Si == ou 0= : T'(Gy, 2/0) = = F986,96x;
. — 7. —\1—  ( 1343,37y;
Sur g : - Si 0=0 ou 0=rr: I'(Gy,2/0) = [Re2 (% -2F1)|7 = {_1617 5;’%

. Rpza-l
-Si 9=§ ou 9237” 11 I'(Gy,2/0) = %y = 142,69y,

L 1_L_2
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V.2 Etude dynamique

L’étude dynamique a pour but de définir les efforts dus aux liaisons ou au contact
piston sur chemise, en fonction du cycle moteur, on définit les efforts aux points
caractéristiques. L’étude du type de Liaisons (supposées parfaites) entraine la connaissance du
torseur dynamique et donc les composantes des actions. Celles-ci sont définies sur la bielle et
le piston ainsi que sur le maneton du vilebrequin.

Dans toute 1’étude dynamique :

- on néglige les efforts de pesanteur face aux efforts des gaz,

- on suppose que les contacts sont ponctuels et sans frottement,

- on suppose que les éléments mécaniques (bielles, pistons, axes de piston, etc.) sont
géométriquement parfaits et symétriques [18].

V.2.1 Etude Dynamique de la bielle
V.2.1.1 Analyse des actions mécaniques appliquées a la bielle

On isole la bielle (Figure V.2), il y a deux actions extérieures appliquées a celle-ci :

- D’action du maneton sur la bielle au point A.
- Paction de I’axe de piston sur la bielle au point B.

=y

[ .
yz 0 lo
Figure V.2 Analyse des actions mécaniques appliquées a la bielle
GpA = (L —L)y;, G,B=-L1y;

—

Torseur au point A : {FA}
my a

La liaison est du type verrou, donc : F,.Z = 0 et ;.7 = 0. Les piéces en mouvement
étant géométriquement parfaites, la bielle ne transmet pas de moment au maneton. Le torseur
des actions mécaniques au point A se résume donc a :
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—

FA: YA % WA):O
0/%

Torseur au point B : {fi}
mpg B

La liaison est du type verrou, donc : F_B).Z = 0 et mg.Z = 0. Les piéces en mouvement
étant géométriquement parfaites, I’axe du piston ne transmet pas de moment a la bielle. Le
torseur des actions mécaniques au point B se résume donc a :

— XB x() —
FB:<YB>% 771_3):0
0/7

C’est la liaison de type verrou qui est la plus fréquente dans les moteurs ; exemples :

- Axe de piston-piston ;
- Téte de bielle-maneton.

V.2.1.2 Equations vectorielles fondamentales de la bielle
Les équations vectorielles fondamentales de la bielle sont :

Mpieile- F(Gb, 2/0) = Z Fext/blelle ....................................

& (bielle/Gy) = Zm@/ab .................................................

- Calcul du moment dynamique

Tout d’abord, on commence par le calcul du moment cinétique :

5 (blelle) _ I(blelle> Q (2)
¢, )7 'Ug, )0
Vu que le tenseur d’inertie et le vecteur rotation instantanée doivent étre exprimés
dans le méme repére et puisque la bielle a deux plans de symétrie (x2,y2) et (y2,z2),Donc le

moment dynamique s’écrit comme suit :

dO
8 (bielle/Gp)? = E[Uz(blelle/Gb)] = ¢$CZ

- Calcul des moments
Puisque le moment dynamique est calculé au centre de gravité de la bielle, il faut ramener
les moments des forces extérieures appliqués a la bielle au centre de gravite.

Moment de la force F_,{

=g, + G,AAF,

mF—A/Gb
0 Xo
Me 6, = ( 0 )%
—(L = Ly)(Xqcos@ +Yysing)/ z;
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Moment de la force F_l;

mF_B,’szmF_m’B'*'GbBAFB
0 Xo
Li(Xpcosg +Ypsing)/ z;

La projection de I’équation vectorielle (1) sur le repére (0, Xg, Yo, Zo) donne :

Sur YS: mbie”e.LL—l R6?sinf = XA X e (1)
— A . A L1 . L1 .

Suryy : Mpieite- [RO ((p -0 - T(p) cos@ + Rp(1 — T) Sinf] =Y, + Yoo (2

Sur zg : 0=0

La projection de 1’équation vectorielle (11) sur le repére (0, xq, Vo, Zo) donne :

Sur x,: 0=0
Sur yg : 0=0
Sur z : —(L—Ly)(Xycosp +Y,sing) +Li(Xgcosp +Ygsing) =¢C............ 3)

L’étude dynamique de la bielle aboutit a un systéme de trois équations linéaires (1),
(2), (3) a quatre inconnues Xa, Ya, Xg et Yg. Il faut donc isoler le solide voisin, ¢’est-a-dire le
piston afin de faire apparaitre une équation supplémentaire sans inconnue en plus ou (n+1)
équations supplémentaires avec n inconnues en plus.

V.2.2 Etude Dynamique du piston
V.2.2.1 Analyse des actions mécaniques appliquées au piston

On isole le piston (Figure V.3), il y a trois actions extérieures appliquées a celui-ci :

- T’action de I’axe de piston sur le piston au point B.
- I’action de la chemise sur le piston au point C.
- Paction des gaz sur le piston au point P.

Figure V.3 Analyse des actions mécaniques appliquées au piston.
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— A A D — et —
GpB = Ly Yo, GpC =3 X0+ Layo. GpP = L3 Yo

Torseur au point B : {E‘i}
mpg B

Le torseur des actions mécaniques au point B est :

_ [—X5\%o
Fp = (_YB>%

0 /2

|

|
3
(>}

I

—
(o

Torseur au point C : {FC}
c

Si on suppose que le piston est géométriquement parfait et que sa téte est plate, les gaz
n’exercent aucun effort sur z, . Le torseur des actions mécaniques au point C se résume donc

a:
X\ %o
FC=<0 Yo

0/ z,

E]
Il
ol

—

Torseur au point P : {FP}
mp P

On suppose que la pression des gaz est uniformément repartie sur la téte de piston et
que le point d’application de 1’effort résultant est centré sur le téte de piston. De ce fait, les
gaz n’exercent pas de moment sur le piston. Et supposons que la téte de piston est plate, donc
les efforts dus aux gaz sont uniquement dirigés sur -y, et dépendent de I’angle du
vilebrequin, de ce faite il faut bien connaitre le diagramme des pressions en fonction de
I’angle vilebrequin.

Le torseur des actions mécaniques au point P se résume donc a :

0 Xo ,
Fp(0) = <—YP(9)):% My =0 avec Yp(0) ="-.P(6)
0 / 7z

V.2.2.2 Equations vectorielles fondamentales du Piston

Les équations vectorielles fondamentales du piston sont :

Mpiston- L (Gp, PLSTON/0) = X Foxt /piston----vevvreeeneeeneeeeaens (rn
& (piston/Gp) = Zm@/GP ...............................................

- Calcul moment dynamique

Tout d’abord, on commence par le calcul du moment cinétique :

, [Piston _ piston Q(plswn)
s, )7 'Usq, )70

91



Chapitre V. Etude dynamique de [’attelage mobile

Le piston n’a aucune rotation par rapport au repere 0,donc :
Q(piston/0) = 0 Donc o°(piston/G,) = 0

D’ou, le moment dynamique s’écrit comme suit :

plston) R
0 =
5 ( ) =0

- Calcul des moments :

Puisque le moment dynamique est calculé au centre de gravité du piston, il faut ramener
les moments des forces extérieures appliqués au centre de gravité du piston.

Moment de la force —Fp

m_map = mTB/)B + GPB A— FB

0 \ %o
TPt = <L(;( )32
248/ Zz,

Moment de la force F

Moment de la force —Fp(0)

= m_FP(g)/P + GPP A _FP(G)

me—/’Gb =0

M Fp)/Gp

La projection de 1’équation vectorielle (II) sur le repére (0, xq, Vg, Zo) donne :

SUI’ x—o): 0 == _XB + XC ........................... (4)
Suryg : Mpiston- [RO(¢ — ) cos @ + R sin0] = =Yg — Yp(0).ccvervvrreennne. (5)
Sur z : 0=0

La projection de I’équation vectorielle (1V) sur le repére (0, x4, Vo, Zo) donnne :

sur xg: 0=0
Suryyg : 0=0
SUI’ Z_O) O == L2XB - L4XC ............ (6)

L’étude dynamique du piston a introduit trois €quations supplémentaires (4), (5) et (6)
et une inconnue supplémentaireX.. On peut remarquer que les deux équations (4) et (6) ne
sont compatibles que si Lo=La4, I’équation (6) est donc en trop.
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Nous avons maintenant autant d’équations que d’inconnues. Le systeme final est un

systéme de cing équations a cing inconnues Xa,Ya, Xg,Ys et Xc.

XA+O+XB+0+0 =mbie”e.(% RH.ZSinQ)
0+ Y4 +0+Yp+0= myseye. [RO (¢ — 6 =) cos 8 + R (1 — 22 sin 6]

—(L—Ly)cosp X4—(L—Ly)sing Yo+ Licosp Xg+Lysing Yp+0=¢C

0+0+0+¥g+0=—"2_P(6) — myiston. [RO( — 6) cos 6 + R sin 6]

Nous avons établi un programme simple en MATLAB qui permet de déterminer les
inconnues en fonction de I’angle vilebrequin. Les résultats seront exprimés sous forme de

graphes.

V.2.3 Application numérique
On a les données suivantes :

V.2.3.1 Etude de I’effort de la chemise sur le piston

monocylindre est paralléle a I’axe Xg du repére fixe (O, xg, ¥, Zg) : Fo = X¢. %

Masse du piston : Mpiston= 1650 g

Masse de la bielle : Mpiee=1685 g

Masse de la manivelle : mn= 2800 g

- Moment d’inertie : C/=0,02095 kg.m?

La direction de I’effort latéral de la chemise sur le piston F_C) pour un moteur

La figure V.4 montre I’évolution de ’effort de la chemise sur le piston pour

N=1500 tr/min,

6000
5000
4000
3000
2000

w1000

0
-1000
2000

-3000

-4000
0

Figure V.4. Effort latéral de la chemise sur le piston en fonction de 0 pour un moteur monocylindre

Fcmax =-3608 N

100

300

400
Angle vilbrequin 8

700
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L’effort F_C> est périodique de période 4, il est composé de deux efforts antagonistes :

-L’effort dii aux gaz de période 4n, qui tend a pousser le piston sur la chemise dans le sens des
X, positifs, ce qui donne une réaction Xc de la chemise sur le piston négative sur x,

-L’effort dii aux inerties de période 2x, symétrique par rapport a 6=n.
Ces deux efforts se composent et s’opposent au moment de la charge.

L’effort maximal = -3608 N pour 6=380°.

Le moteur poly cylindre peut étre considéré comme résultant de I’assemblage d’un
nombre plus grand de monocylindres, dans notre cas :

Fc(0)= Fc(0) + Fc (6+m) + Fc (0+2m) + Fc (0+3m),

Dont la figure V.5 représente son évolution,

2000 T T T T T |
___________________________________________________________________________________________ | ST

1500

1000

500 [1

FcenN
o
T

-500 -

-1000 -

-1500 M x. o

| ! | 1
100 200 300 400 500 600 700 800
Angle vilbrequin 8

-2000

o —n

Figure V.5. Effort latéral résultant des chemises sur les pistons en fonction de 0 pour un moteur 4 cylindres

L’effort est périodique de période m, et I’effort maximal=1945 N.
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V.2.3.2 Etude de I’effort dans I’axe de la bielle Fa sur I’axe y1

La projection de I’effort F, sur I’axe y; du repére (O,x;, 5, Z;) donne :
Fp.7; = —X,sinf + Y,cos6

La figure V.6 représente son évolution pour N=1500 tr/min,

«10? Effort dans |'axe de la bielle en fonction de I'angle vilbrequin
3.5 | T T T T

15 | B

Fﬁ sur y, en N

1] 100 200 300 400 500 600 700
Angle vilbrequin 6

Figure V.6. Effort dans [’axe de la bielle en fonction de 6
L’effort est périodique de période 4, il est composé de deux efforts antagonistes :
-L’effort dli aux gaz de période 4,
-L’effort dii aux inerties de période 2w, symétrique par rapport a 0=m.

L’effort maximal = 32300 N pour 6=380°.
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V.2.3.3 Etude de I’effort dans I’axe de la bielle Fa sur I’axe y2
Cet effort est la projection de E{ sur I’axe de la bielle ¢’est-a-direy,, donc :
Fp.y5 = —X,Sing + Y cos@

La figure V.7 représente son évolution pour N=1500 tr/min,

<10% IEffon dans I'axe de la bielle en fonction de I'angle vilbrequin|
| T T T T T

F; max=-36100 N

b 1 | | | L | 1
0 100 200 300 400 500 600 700
Angle vilbrequin 8

Figure V.7. Effort dans I’axe de la bielle en fonction de 6
L’effort est périodique de période 4, il est composé de deux efforts antagonistes :

-L’effort dii aux gaz de période 4=, qui tend a comprimer la bielle et qui engendre une action
de la bielle sur le maneton dans le sens des 7y, positifs, ce qui donne une réaction Fa du
maneton sur la bielle négative sur y,

-L’effort dii aux inerties de période 27, symétrique par rapport a 0=, qui tend a étirer la bielle
au PMH et la comprimer au PMB

Ces deux efforts se composent et s’opposent au moment de la charge.

L’effort maximal = -36100 N pour 6=380°.
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V.2.3.4 Etude de I’effort dans I’axe de piston Fg sur I’axe y>

La projection de I’effort Fp sur I’axe ¥, du repére (0,%;, 5, ;) donne :
Fp.y; = —Xgsing + Ygcosg

La figure V.8 représente son évolution pour N=1500 tr/min,

% 10* Effort de I'axe de piston en fonction de I'angle vilbrequin

25 — .

Fg sur y,enN

0.5 :

_0‘5 I | | | I | |
0 100 200 300 400 500 600 700 800

Angle vilbrequin 8

Figure V.8. Effort dans I’axe du piston en fonction de 6
L’effort est périodique de période 4, il est composé de deux efforts antagonistes :

-L’effort dii aux gaz de période 4,
-L’effort dii aux inerties de période 2w, symétrique par rapport a 6=mn.
L’effort maximal = 38600 N pour 6=380°.

V.2.3.5 Etude du couple moteur

Par définition, le couple moteur est I’effort perpendiculaire du maneton appliqué par la
bielle sur le maneton, multiplié par le rayon R= g [18],

Nous connaissons ’effort perpendiculaire du maneton :
F,. % = X,c0s6 + Y, sin6

Cet effort est I’effort du maneton sur la bielle, donc le couple moteur est I’opposé
multiplié par R :

Couple.x; = —R.F,.%; = —R(X,c0s6 + Y,sinf)
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Les figures V.9 et V.10 représente 1’évolution du couple moteur en fonction de I’angle
vilebrequin pour un moteur monocylindre et un moteur 4 cylindres en ligne, respectivement.

Couple moteur en fonction de I'angle vilbrequin moteur monocylindre
200 T T T T T

-200 [

Couple en N.m
A
8
T

600 [ ‘

X:0
Y:-971.6

-1 000! 1 1 1 s I | 1 1
0 100 200 300 400 500 600 700
Angle vilbrequin 6

Figure V.9. Couple moteur en fonction de 6 pour moteur monocylindre

Le couple moteur est périodique de période 4, il est composé de deux couples antagonistes :

-Le couple d0 aux gaz de période 47 qui tend a pousser le maneton dans le sens des x;
négatifs, ce qui donne une réaction Fa du maneton sur la bielle positive sur x;. C’est ce

couple qui engendre un couple moyen négatif et qui fait tourner le vilebrequin dans le sens
trigonométrique,

-Le couple di aux inerties de période 2w, symétrique par rapport a 6=n. Ce couple engendre
un couple moyen nul car on néglige les frottements.

Ces deux couples se composent et s’opposent au moment de la charge, on dit que
I’inertie compense la charge.

Couple maximal = -971,6 N.m pour 6=380°.
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Chapitre V. Etude dynamique de [’attelage mobile
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Figure V.10. Couple moteur en fonction de 0 pour moteur 4 cylindres en ligne

Le couple moteur est presque périodique de période m, le couple maximal=399,9 N.m

Conclusion

Nous avons remarqué que le tracé des graphes reste a affiner bien que la courbe du
couple moteur global prend I'allure d'une sinusoide.

La résolution du systeme d'équations linéaires nous a permis de déterminer les efforts
appliqués ainsi que le couple moteur théorique résultant sur I'arbre du vilebrequin. Cette étude
théorique n’est pas suffisante et doit étre complétée par une partie pratique pour connaitre le
rapport entre le couple théorique calculé ici et le couple réel mesuré sur banc d'essai. Ce qui
est recommandé pour la suite du projet dans les années a venir est une étude sur I’attelage
mobile en dual fuel.

Le mélange GNC-gazole donnera des contraintes moindres que celles produites en
fonctionnement diesel pur ou sur ce dernier les différentes contraintes restent dans les limites

admissibles.
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Conclusion génerale

Combiner les deux aspects economique et écologique est certainement une problématique
délicate. Le projet d’envergure nationale relatif a la conversion du moteur F4L912 en dual fuel
est un grand défi a relever. Ce projet de conversion du moteur F4L912 en Dual-fuel entre dans
le cadre des collaborations entre le département de génie mécanique de I’ENP et I’Entreprise
« EMO », avec une signature de convention cadre entre les deux institutions, et d’une
convention spéecifique au projet.

Tout en se conformant au cahier des charges formulé par I’entreprise, la méthodologie
développée et adoptée nous a permis d’aboutir & une solution optimale. Le mélangeur
dimensionné via le logiciel SOLIDWORKS donne une bonne homogeénéité du mélange air-
GNC. L’¢étude du systéme d’injection du gaz est faite. Ce dernier est composé de plusieurs
éléments qui ont été déterminés et financiérement estimés.

L’étude thermodynamique vient d’étre solidifiée par une comparaison des performances
entre celles du moteur diesel et celles du moteur dual fuel en variant le taux de compression.
Ce qui a montré comme résultat la possibilité de travailler en dual et nous a donné d’une fagon
théorique le comportement du mélange GNC-gasoil. L’étude nous a permis aussi d’avoir une
idée sur I’évolution de la puissance et le rendement engendré par la conversion. Les
performances du dual fuel sont nettement inférieures a celles du diesel car le pourcentage du
GNC est important d’ou le moteur sera considéré comme un moteur a gaz ou a essence. Afin
d’y remédier a ces insuffisances, on propose d’y ajouter une soufflante pour augmenter la
pression d’entrée et ainsi augmenter les performances considérablement, néanmoins, le taux de
compression peut étre réduit si nécessaire pour éviter le phénoméne de cliquetis.  Les
températures et les pressions dans le cylindre en dual fuel restent proches de celle du diesel, ce
qui donne la possibilit¢ d’y retourner en systéme d’opération en seulement diesel plus
facilement.

Dans la partie dynamique, nous avons déterminé les efforts appliqués sur 1’attelage mobile,
principalement bielle et piston en monocylindre et quatre cylindres. Le but principal était
d’avoir une approche sur le maximum des forces appliquées et leurs angles de rotation
correspondants. Cette étude théorique n’est pas suffisante et doit étre complétée par une partie
pratique pour connaitre le rapport entre le couple théorique calculé ici et le couple réel mesuré
sur banc d'essai.

Comme perspectives, nous proposons d’optimiser nos calculs par une partie de réalisation
pratique du projet et faire des essais, et ceci avec une collaboration entre 1’entreprise EMO et
les constructeurs dans le domaine des moteurs.

Vu que ce domaine est trés vaste, et notre projet de fin d’études est parmi les premiers
travaux réalisés en Algérie, plusieurs études peuvent étre faites dorénavant pour 1I’améliorer et
méme le perfectionner, par exemple, 1’étude du cliquetis car ce phénoméne lié a la combustion
est lui-méme tres vaste et nécessite beaucoup de recherches, aussi, la programmation du
systéme électronique propose dans le chapitre Il sera un énorme défi pour les automaticiens.
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En plus, réduire les émissions des moteurs fera certainement 1’objet de nombreux travaux et
ceci pour respecter les normes strictes des emissions selon les standards internationaux.

Enfin, nous estimons bien avoir donné le meilleur de nous-méme pour que ce projet national
prenne naissance et donnera ses fruits dans un avenir trés proche par la continuité d’autres
ingénieurs.
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