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Résumé -Le fonctionnement optimal des moteurs thermiquesessite d'étudier les différentes
conditions qui favorisent l'augmentation des remelets et limitent I'échauffement de la paroi des
chambres de combustion. En présence de hautesopges$ hautes températures, la modélisation du
flux de chaleur a la paroi constitue un défi majddans notre étude, nous modélisons le flux en
proche paroi comme un flux balistique entre celleicles gaz de la chambre de combustion. Le
modéle utilisé est implémenté dans un programmeulaimh la combustion dans une chambre
sphérique.

Nomenclature

Cp chaleur massique, Jkdé™ Ywel fraction massique carburant dans gaz frais
ko, constante de Boltzmann, J.K Symboles grecs

Q densité de flux thermique, MW A conductivité thermique, Wiit.K™

Ru constante des gaz frais, J.thl™* p masse volumiquekg.m®

R rayon de la chambre de combustion, m a diffusivité thermique m2's

S surface de la chambre de combustion, m2 Indices et exposants
S| vitesse de flamme laminaire non étirges" u gazfrais
T températurek w paroi

1. Introduction

L’optimisation du rendement des moteurs a combasitiderne pose des défis auxquels
sont confrontés les chercheurs et les industriejsuid plusieurs années. La présence de
hautes pressions et températures dans les chadeoesnbustion peut générer des anomalies
comme I'apparition de points chauds sur les patesschambres. A cet égard, ces conditions
créent une compétition entre I'amélioration du emént et 'augmentation des pertes
thermiques. L'évaluation du flux de chaleur a leopeonstitue alors, un défi majeur. Celui-ci
doit reposer sur une bonne modélisation des phémesnghysiques mis en jeu étant donné
que la quantité de chaleur perdue a la paroi dalv@mbre influence le bilan énergétique
d’'un moteur. Par ailleurs, elle représente envitom tiers de I'énergie chimique de
combustion dans les moteurs classiques.

Les simulations numériques des pertes thermiquetples dans une chambre de
combustion doivent tenir compte de linteractioanfime-paroi et donc de I'aspect réactif de
I'écoulement. Pour les travaux présentés dansrtieleale choix a été porté sur I'utilisation
d’'une chambre de combustion sphérique a volumetaoingour un mélange stcechiométrique
méthane-air. Ces conditions ne représentent gu&lfEment l'interaction flamme-paroi de
type frontale en condition moteur ou ses comporteséhermique et aérodynamique sont



décrits de maniére simplifiee. Pour la modélisationflux pariétal, nous avons introduit un
modele de transfert thermique balistique qui ctuestpour I'essentiel la nouveauté de ce
travalil.

2. Etat de I'art de la modélisation des pertes thermiges pariétales

2.1. Aspects théoriques de linteraction flamme-paroi etgaz brilés-paroi dans une
chambre de combustion a volume constant

Afin de mieux appréhender le comportement de Fatgon flamme-paroi et de mieux
quantifier les pertes thermiques pariétales, uparséon de deux phénomenes distincts lors
de la modélisation sera primordiale. Il s’agit dentéraction flamme-paroi, puis de
I'interaction gaz bralés-paroi.

La physique de l'interaction flamme-paroi fait intenir plusieurs facteurs qui dépendent
en partie de la nature du régime de I'écoulemendir Rne combustion dans une chambre a
volume constant, la flamme s’éteint a une distatweée de la paraly. Cette extinction, qui
porte le nom du phénomene de coincement, est daepaésence des pertes thermiques
pariétales couplée ou non a l'étirement du frontfldexme ou a une désexcitation des
radicaux par la paroi.

Parmi les parametres qui caractérisent ce phéngroargeut citer le nombre de Pedhe,
relatif au coincement. Il représente la distanceaacement adimensionnée par I'épaisseur
de flamme laminaire non étirég (J; =/1/(puCpSl)). Huang et al. [1] ont établi que le
nombre de Péclet en régime laminaire vaut 3-4 poucoincement frontal ou I'écoulement
est perpendiculaire & la paroi maintenue a fadatep@rature (25°C). Un autre paramétre qui
renvoie a lI'importance qu’ont les pertes thermiquissa-vis de I'énergie de combustion est
représenté par le flux thermique adimensiomnéll représente le rapport entre le flux
thermique pariétalQ, et la puissance thermique de flamme laminaire no@eeQ, avec

Q= puSlquelAH-

Le phénomeéene de coincement est régi essentieltepsnla température de paroi. En
effet, ses effets s’atténuent en cas de présenpardea hautes températures (600K) car les
pertes thermiques pariétales ne permettent pasintieé la flamme et donc I'ensemble des
gaz frais sera brdlé. De ce fait, le coincementntigue sera présent dans la majorité des
moteurs a combustion interne ou la températureadpatoi ne dépasse pas généralement
500K [2].

2.2. Importance de l'interaction flamme-paroi dans les grtes thermiques pariétales

Pour un cycle complet d’'un moteur a allumage contd@aentre un quart et un tiers de
I'énergie totale de combustion se transforme emattamécanique [3]. Dans le cas des
moteurs a piston, I'énergie totale se répartit apjpnativement a part égale entre le travail
utile, la chaleur cédée a la paroi et la chalewacage par les gaz d’échappement {2¢s
résultats mettent en évidence lI'importance despditermiques pariétales a part égale avec
les pertes a I'échappement dans les dépenses tgeege

Dans des travaux précédents, Boust et al. [4] pantdéterminer graphiqguement la
répartition du flux thermique pariétal pendant kage de combustion. Ils ont noté que, pour
une pression de coincement de 0,18 MPa, I'énefggentique surfacique apportée par
I'interaction flamme-paroi en régime laminaire dstl’'ordre de 50% de I'énergie totale de
combustion qui est égale & 1,51K3.environ.



2.3. Travaux antérieurs concernant la modélisation du fhx pariétal

2.3.1. Modélisation de la distance de coincement

Un autre modele, proposé par Potter et Berlad,efSpasé sur le taux de réaction, a été
comparé aux résultats expérimentaux. Ce modélesuasgne intégration de I'équation de la
chaleur 1D en zone de coincement prédit la distateecoincement selon I'expression
suivante :
2 _Q_W AXfuel

0y = ko (1= D12 (1)
aveck, un coefficient empiriquéXe la fraction molaire de fuel dans les gaz frais & taux
de réaction évalué en faisant appel a un mécarddmgdation a une étape de la combustion
du méthane. Cette modélisation nécessite la cosaraie de la température de la zone de
préchauffage ; elle requiert aussi un coefficienpigique dont l'interprétation reste difficile.

Boust et al. [6] ont établi une autre formulatianld distance de coincement en se basant
sur le bilan énergétique. Il s’agit d'une relatianalytique entre le nombre de Péclet au
moment du coincement et le flux adimension2d.). Ce modele n’est valable que dans le
cas de faible compression des gaz frais avanidetn de la flamme.

1 1—
Y= @Pe=7(p (2)

Pe+1

2.3.2. Modélisation des pertes thermiques pariétales

Les pertes thermiques dans les chambres de combsstnt généralement conditionnées
par les difféerents modes de transfert de chalear.nmajorité des modéles proposés ne
considerent que la conduction dans une coucheelipatiétal comme mode principal. Elles
font intervenir le coefficienth de Newton selon I'expression suivar@@g=h (T-T,)).

Un modele proposé par [7] permet de prédire le thermique stationnaire, pour des
pressions inférieures a 1 atm [8], lors du coinadgrsuit:

Qw = ATgq — Tw)/aq 3
a- Modéles empiriques de pertes thermiques pariétales

Une autre solution est d'utiliser le modéle clgsside transfert par convection de Nusselt
[9]. Il établit une corrélation empirique qui pread compte la température moyenne des gaz.
Pour prendre en compte I'aérodynamique globale taekambre, d’autres modéles ont été
proposeés. Parmi les quels nous citons le modeahni [10]. Ce modele fait appel a une
vitesse caractéristiquay, adaptée aux différentes phases du cycle moteampression,
combustion, détente.

En conclusion, les modeles empiriques ont cerfaicenveénients. lls ne permettent pas de
quantifier les pertes de chaleur dans toute cordigan géomeétrique sans se référer a des
mesures expérimentales.

b- Lois de paroi

Pour remédier aux problemes issus des modelesiqmasr des lois de paroi sont déduites
en prenant en compte la présence des couchesdlidyteamiques et thermiques. Parmi les
modeles qui se basent sur la couche limite cin@uatinous citons les modeéles établis par
Han et al. [11] qui estime le flux thermique paalétans un écoulement stationnaire et
compressible. D’autres modéles, comme le modéeRidere [12] tient compte de la présence
de la couche limite thermique en proche paroiaterie phénomene de conduction a I'échelle



microscopique. Le flux thermique a la paroi estsidéré comme le résultat statistique des
collisions entre les molécules de gaz et la pa®icoefficienth de convection est alors établi
comme suit :

3/2 K
h=peTo2/m () (14 7=—1) (@)

avec Ty la température des gaz frais au-dela de la coliofiee thermique,1 et x des
coefficients numériques se référant aux proprideka paroi ety dépend de I'écoulement. Ce
modeéle, méme s'il présente bien les résultats dasegpthermiques simulées par rapport aux
valeurs expérimentales est par ailleurs semi-equerce qui lui impose certaines limitations.

La majorité des modeles proposés dans la littératprésentent des limites d’application.
Une nouvelle approche basée sur l'estimation dy fe chaleur pariétal par choc entre
particules de gaz et la paroi en régime balistegigprésentée dans la suite de l'article.

3. Modélisation numérique: interaction flamme-paroi etgaz bralés-paroi

Dans ce présent travail, une étude numeérique esieenafin de simuler les aspects
thermodynamiques dans une chambre de combusticgrigp@ & volume constant ou les
conditions aérothermodynamiques sont simplifiéesnaitrisées. Les résultats du code de
calcul seront ensuite comparés aux résultats @rpataux obtenus dans des conditions bien
déterminées.

3.1. Principe de la modélisation des pertes thermiqugsariétales

Le modele des pertes thermiques pariétales colsidé@ns cette étude est basé
principalement sur la notion de fonction de disttibn et sur I'équation de Boltzmann [13]. Il
décrit les transferts thermiques dans les gaz sliawex courtes échelles de longueur et de
temps. Pour les systemes hors équilibre thermodigneocal, le flux conductif en régime
balistique entre deux parois séparées par unendestaférieure ou égale au libre parcours
moyen est décrit selon I'équation suivante :

nT,, (2kp)3/2

Qcona = h* AT Jl:ﬁ (5)
Avecn la densité du gaz en proche paroi (exprimé € kg la constante de Boltzmannrat
la masse d’une molécule de gaz frais (kg).

3.2. Description du code de calcul

Le code de calcul développé sous Fortran a pourdeusimuler, par une approche
monodimensionnelle, la propagation d’'une flammeitaine dans une chambre sphérique a
volume constant.

Au cours du temps et aprés allumage au centre dealabre, la combustion est simulée
par tranches : a chaque pas de temps, une senbddrae gaz frais est brulée Bt de gaz
frais. Les tranches de gaz frais sont définies lame constant en gardant une derniére
tranche d’épaisseur égale au libre parcours moyenpeut alors y appliquer le modeéle du
transfert thermique en régime balistique

Le calcul passe par trois étapes principales :aomebustion isobare, la prise en compte
des transferts thermiques par conduction et raynenga travers toutes les tranches de gaz et
évaluation des pertes thermiques pariétales; datation isobare et enfin, une recompression
isentropique. Une fois la combustion terminée (sddovaleur de la distance de coincement),
le refroidissement est simulé de la méme maniefexXéeption de I'étape de combustion). La
vérification du bilan énergétique au cours du teegisassurée pendant la combustion.



3.2.1. Diffusion thermique dans les gaz

Le transfert conductif est modélisé en régime timtaaire en intégrant I'’équation de la
chaleur 1-D en coordonnées sphériques sur towesdrches de gaz. La température de la
derniéere tranche de gaz frais est déterminée easamp une égalité des flux : a chaque pas de
temps, le flux conductif issu de la diffusion egakau flux convectif a la paroi.

Ipm
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Figure 1: modéle de diffusion thermique

Le modeéle instationnaire 1Be base sur une approche nodale (Figurel). L'esgmice
discrétisé en N tranches selon des vecteurs den ngyQ; avecry = R Les conductances
thermiques sont définies comme suit :

G = 4.mA;
t 1 /T'l'_l— 1 /T'l'

, 1€[2,N —1]

G =—2"M __ epsilon = 107*m (6)

- 1/epsilon —1/rq
GN = h'Schambre

La résolution temporelle et spatiale de I'équatienla chaleur fait appel a la méthode des
différences finies. Le systéeme d’équation obteridessuivant :

T -T,
(m. Cp)l % =G (Ty — T1p)

T. _T. .
(M. Cp)i == Gi(Tix1e — Tie) + Gioa (Tioe — Ti), i€[2,N = 1] (7)
T _ (TN—l,t+At+G£f:V) =N
e

La stabilité du schéma numérique nécessite la prissompte de la condition de Freidrich-
Lewy. Cette condition est nécessaire mais passauife pour la stabilité de la solution. La

condition de stabilité vérifie pour chaque trandh&: a At/Ax? < % .

3.2.2. Transfert radiatif a la paroi

Le rayonnement des gaz brdlés pour des mélangessriest modélisé d’une maniere
simple basée sur la loi de Stefan en considérangdz br(lés comme un corps gris de
température uniform@gy, et d’émissivités. Seuls les rayonnements @©, et deH,O sont
pris en compte. Pour une position donnée du frenflamme r tel quer <R (rayon de la
chambre), le flux surfacique radiatif recu par &gy d’absorptivitéx est calculé comme suit :

Qwray (r) =

4 2
4;[;2 a.e.0.(Ty, —T) (8)

3.2.3. Distance de coincement

La relation entre la distance de coincement elube thermique pariétal est tres importante
pour la détermination numérique ou expérimentalelaledistance de coincement dans



l'interaction flamme-paroi. Une modélisation ou ums@mulation numeérique est alors
demandée. La fin de la combustion est caractépséele coincement de la flamme. La
distance de coincement est alors choisie commereritarrét de cette phase. La formulation
[14] est alors adoptée de part sa validité a detebgpressions (1-40 atm) :

1)
Peg), = . = 3.5p700¢ 9
egb Agb/ngSlegb ( )

Avec Pgy, le nombre de Peclet basé sur les gaz brlés.

4. Reésultats numeériques :

Les simulations numériques sont faites pour les @séronditions expérimentales citées en
3.1. avec Ty = 300K. La paroi de la chambre (@82mm) est enraoexydable et garde
toujours sa température constantel@ La distance de coincement est fixée a 79 um,
conformément aux données expérimentales qui indiqyiee la distance de coincement dans
ces conditions reste inférieure a 100 um. La vanatemporelle du flux thermique pariétal
ainsi que de la pression sont présentés dans laeFy

Le flux simulé indique 2 phases majeures de trangfermique : pout< t,c =45 ms, le
flux simulé est faible et ne dépasse pas 0,4AMW@&te phase traduit principalement la
compression des gaz frais suite a la propagatidnodtide flamme. Les gaz frais cedent de la
chaleur a la paroi principalement par conductioat &pport est négligeable devant le flux
thermique simulé au moment du coincement de larflardont la valeur atteint 1,83MW/mz.
Apres l'extinction de la flamme, le flux de chaledecroit brutalement: cest le
refroidissement. L’allure générale des courbes Idg &t de pression met en évidence
I'efficacité du modéle de diffusion thermique adbpans la simulation des pertes thermiques
pariétales dans les deux phases de combustion.

Durant la combustion, I'apparition d’un pic brutal moment du coincement est expliquée
par le fait que toute la chaleur de combustionidésta la zone de préchauffage passe
brutalement a la paroi par conduction a travergjézsfrais. Ceci est di au transfert thermique
trés important ayant lieu a la paroi et qui a &térhent décrit ici. La reproduction des valeurs
expérimentales par ce modéle le met en valeurgpgort aux modeles de transfert diffusif ou
convectif classiques qui reproduisent moins bisrvideurs expérimentales (surtout en termes
de pic de flux de chaleur). Cet accroissement brdés pertes thermiques diminue la
température des gaz frais plus rapidement qudflssitin de la chaleur des gaz bralés vers les
gaz frais. Contrairement au refroidissement, lediert de chaleur conductif prédomine sur le
rayonnement pendant la phase de combustion. Eraléless pertes radiatives restent moins
importantes que les pertes conductives pour les pleases.

Dans les deux approches numériques et expérimsntatepics de flux et de pression se
produisent simultanément. Ceci permet de validespéct sphérique de la propagation de la
flamme dont la modélisation ne requiert pas laepes charge de certains phénoménes
parasites tels que la poussée d’Archimede quigétrer la combustion sphérique.

En comparaison avec les courbes expérimentalesliion temporelle de la pression
simulée suit la courbe expérimentale en termedudéalet d’amplitude et ceci est pour les
deux phases de combustion et de refroidissememice@oant le flux thermique pariétal, les
pertes thermiques simulées sont conformes aux emsexpérimentales en termes
d’amplitude du flux maximal Qumax-simug1l,8MW/M? etQumax-mesug2,2MW/m?), mais ses
valeurs s’écartent des mesures pendant le refseitient. Un petit écart au niveau du temps
de pic est enregistrat,~2ms). A noter que le changement brusque observeoment du
pic de flux au niveau de la courbe de pression migme est probablement dd a un pas de
temps qui nécessite d'étre raffiné a cet endroit.
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Figure 2 Pression et flux thermique pariétal- CH4-ai#=1, P,=0.4MPa, @ =82mm

4.1. Profil de température

Le profil de température dans les gaz frais estlie d’apres Fergusson et Keck [7]. Dans
notre étude, le profil de température au coursedyps dans les tranches de gaz frais et de gaz
bralés suit généralement I'évolution du flux etldepression (Figure 3). La variation de la
température dans les gaz frais ainsi que danseleble de la chambre est semblablement

linéaire. Cependant, a l'approche du coincementlques oscillations perturbent la
température des gaz frais. Ceci est peut étreutupgiobléeme numérique de convergence.

Nous tragons pour 4 positions différentes danshimbre, la variation de la température
au cours du temps (Figure 4). Les courbes montyaatles températures du centre de la
chambre et de la derniére tranche de gaz fraiemagie maniere quasi stable. La température
au centre suit I'évolution du flux et de la pressavant et aprés le coincement alors que la
température proche paroi enregistre une variatiégligeable. Concernant les deux autres
positions qui se trouvent dans l'intervalle [, leurs températures suivent la propagation de
la flamme : elles augmentent brutalement au mondenta combustion de la tranche les
contenant en les faisant passer de la températdgrgar frais a celle des gaz brilés.
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, _ . Figure 4: Evolution temporelle de la
Figure 3 : Evolution temporelle de la température a des positions différentes dans la
température dans la chambre de combustion chambre de combustion

4.2. Comparaison avec les modeles existants :

En termes de simulations numériques, des modélesu0ID ont été implémentés dans le
code de calcul afin d’estimer les transferts thques fluide-paroi. Nous pouvons par
exemple citer le modéle de Woschni [1R]3.2.9 qui ne simule pas correctement le pic de
flux au moment du coincement car il ne prend pascempte le caractere réactif de
I'ecoulement. Le modele [9] adopte aussi une agpaglobale pour détermindiy qui la
prend égale a la température moyenne des gaz @ahainbre pondérée entre les gaz frais et
les gaz brilés. Une approche locale est reprogaitde modele [12] qui, actuellement, reste
le plus compétitif en termes de résultats companéothe modele. En effet, le modéle
« stationnaire » de diffusion thermique établi d48%F qui néglige les effets d’inertie
thermique devant les effets de diffusion, est ploggroprié pour estimer les pertes thermiques
pariétales du fait de sa prise en compte d’un lpliaBaire de température dans la tranche de



gaz frais. Une comparaison directe de notre moaedée les modéles de la littérature cités
précédemment est impossible étant donné que cesedene prennent pas en compte la
diffusion dans les gaz frais.

5. Conclusion

La résolution instationnaire de I'équation de chal@ans toute la chambre reproduit bien
le phénomene d’interaction flamme-paroi et met eidaehce des résultats proches des
mesures expérimentales. Ce code nécessite cependanbonne discrétisation spatio-
temporelle pour assurer une bonne convergence ueer

L’étude numérique de la combustion de mélange gaat/ou a faibles pressions initiales
est d'un intérét majeur. En effet, des mesuresregmpatales de la distance de coincement
existent et peuvent servir de données d’entrée ldastde de calcul pour simuler l'interaction
flamme-paroi. Aussi, une étude pourra étre menééadormulation de la vitesse de flamme
laminaire a faible pression afin de montrer sotuarice sur les pertes thermiques pariétales.
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