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RÉSUMÉ
Ce travail décrit une approche de modélisation des turbocompresseurs de suralimentation équipant
les moteurs diesel. L’approche consiste à substituer les étages de la turbine et du compresseur par
des orifices à parois minces. En se basant sur les équations de conservation de masse et de l’énergie
totale dans l’étage de la turbine et celui du compresseur, les sections équivalentes de la turbine et
du compresseur sont déduites. Les résultats obtenus sont présentés et discutés.

NOMENCLATURE
c Vitesse (m/s) Indices
n Coefficient poly-tropique 1 entrée
P Pression (bar) 2 sortie
Q Débit (kg/s) eq équivalent (e)
R Constant des gaz C compresseur
S Section (m2) T turbine
SEC Section équivalente du compresseur (m2)
SET Section équivalente de la turbine (m2)
T Température (K)
 Masse volumique (kg/m3)

1. INTRODUCTION
Les turbocompresseurs de suralimentation sont largement répandus dans le domaine de la
motorisation automobile. Ces machines permettent d’améliorer les performances mécaniques,
énergétiques et écologiques du moteur [1]. Les travaux de recherche concernant ces machines sont
de plus en plus d’actualité étant donné les contraintes environnementales imposées aux véhicules en
terme d’émissions de gaz à effet de serre. En effet avec le ’’down sizing’’ les constructeurs
conçoivent des moteurs à faible cylindrée avec une forte suralimentation [1], [2], [3]. Pour l’étage
de la turbine et du compresseur, différentes approches ont été considérées. Les modèles algébriques
basés sur le calcul des pertes partielles dans l’étage ont la capacité de prédire les performances de
ces machines à faible coût de calcul [4], [5]. L’approche CFD consomme un volume et un temps de
calcul importants [6]. Watson et Janota [7] ont développé pour les turbines radiales à géométrie fixe
un modèle qui se base sur la représentation de la turbine comme orifice localisé à la sortie du
collecteur d’échappement et qui reproduit la détente de l’étage de la turbine. D’autres travaux de
recherche ont considéré la même approche pour modéliser la turbine [8], [9]. Kessel et al. [10]
adoptent l’approche des réseaux de neurones pour traiter le cas des turbines à géométrie variable.
L’objectif de ce travail est de substituer au compresseur et à la turbine des sections équivalentes
assurant la continuité du débit et produisant les mêmes performances que le compresseur et la
turbine. Cette idée permet d’en déduire une formulation plus simple et compacte. Pour réaliser cet
objectif des données expérimentales sont nécessaires.

2. DESCRIPTION DU SUPPORT EXPERIMENTAL
Les paramètres du fluide à l’entrée et à la sortie de la turbine et du compresseur nécessaires à ce
travail sont la température, la pression et le débit massique du fluide. Ces données ont été mesurées
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sur un banc d’essai de moteur diesel suralimenté de puissance maximale 80 kW à 4000 tr/min. Une
série d’expériences a été menée. Plusieurs régimes du moteur à différentes charges ont été
considérés sur toute la plage de fonctionnement du moteur. D’autres essais sur un autre moteur ont
été également exploités. Il s’agit d’un moteur diesel suralimenté de puissance maximale 264 kW à
2400 tr/min. Il est à noter que les deux moteurs sont équipés d’un turbocompresseur à géométrie
variable à ailettes orientables. Les photographies des deux bancs d’essais sont présentées sur les
figures (1) et (2).

Figure 1. Dispositif expérimental du moteur 80 kW. Figure 2. Dispositif expérimental du moteur 260 kW.

3. DESCRIPTION DE L’APPROCHE
L’approche consiste à considérer les étages de la turbine et du compresseur comme des orifices à
parois minces figure (3). En se basant sur le principe de conservation de l’énergie, on peut calculer
la vitesse du fluide au niveau de l’orifice, Eq. (1). En combinant cette dernière à l’équation de
continuité, Eq. (2), les sections des orifices représentant la turbine et le compresseur peuvent être
calculées, Eq. (3). Pour cela, les paramètres du fluide en amont et en aval de l’orifice sont
nécessaires.

Fig. 3. Orifice à parois minces.
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où n est déduit de la relation (4) dans le cas du compresseur et de la relation (5) dans le cas de la
turbine.
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4. RESULTATS ET DISCUSSION
Comme première application, les régimes des moteurs à pleine charge ont été considérés. En
considérant l’équation (3), les sections des orifices équivalents au compresseur et à la turbine
peuvent être calculées. Les figures (4) et (5) présentent les résultats obtenus. L’évolution des
sections des orifices équivalents à la turbine et au compresseur en fonction du débit suit une
tendance linéaire pour le compresseur. On observe cependant une saturation pour la section
équivalente de la turbine équipant le moteur 264 kW vers les hauts débits. Aussi, les coefficients
directeurs des sections équivalentes des compresseurs pour les deux moteurs sont pratiquement les
mêmes avec un léger décalage dans le cas de la section équivalente correspondante à la turbine,
figure (6).
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Figure 4. Évolution de la section des orifices équivalents du compresseur en fonction du débit massique. Cas du moteur
à pleine charge.
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Figure 5. Évolution de la section des orifices équivalents de la turbine en fonction du débit massique. Cas du moteur à
pleine charge.



14èmesJournées Internationales de Thermique JITH2009
27-29 Mars, 2009, Djerba, Tunisie

0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5

0,0000

0,0002

0,0004

0,0006

0,0008

0,0010
SEC

Compresseur

Moteur 264 kW

Moteur 80 kW

S
e
c
ti
o
n

[m
2
]

Débit [kg/s]

0,0 0,1 0,2 0,3 0,4 0,5

0,0000

0,0002

0,0004

0,0006

0,0008

0,0010

0,0012

0,0014

SET

Turbine

Moteur 264 kW

Moteur 80 kW

S
e

c
tio

n
[m

2
]

Débit [kg/s]

Figure 6. Évolution des sections des orifices équivalents des deux turbines et des deux compresseurs. Moteurs à pleine
charge.

Maintenant nous allons étendre l’analyse à tout le domaine de fonctionnement du moteur. On
considère seulement le moteur 80 kW pour des raisons d’allègement de cet article. Pour chaque
charge du moteur et pour différents régimes, les sections des orifices équivalents sont calculées et
présentées sur les figures (7) et (8) pour le compresseur et la turbine respectivement. Les résultats
obtenus montrent bien que les sections des orifices équivalents de la turbine ainsi que du
compresseur peuvent être considérées comme évoluant linéairement.
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Figure 7. Évolution des sections des orifices équivalents de la turbine correspondant à chaque charge pour différents
régimes du moteur 80 kW.
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Figure 8. Évolution des sections des orifices équivalents du compresseur correspondant à chaque charge pour différents
régimes du moteur 80 kW.



14èmesJournées Internationales de Thermique JITH2009
27-29 Mars, 2009, Djerba, Tunisie

Les résultats obtenus montrent bien qu’il existe une relation linéaire entre la section des orifices
équivalents de la turbine et du compresseur en fonction du débit pour une charge constante du
moteur. Un test de sensibilité des résultats à une variation de la charge a été effectué. Pour des
charges parfaitement constantes, les sections présentent une bonne tendance linéaire. Ainsi, pour
une légère variation de la charge on constate une légère variation correspondante de la section
équivalente, figure (9).
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Figure 9. Influence de la variation de la charge du moteur sur le calcul des sections équivalentes.

5. CONCLUSION
Ce travail a montré la possibilité de représenter le turbocompresseur (turbine et compresseur)
comme étant des orifices à parois minces à section variable. Il a été montré que la section des
orifices équivalents de la turbine et du compresseur dépend fortement de la charge du moteur. La
relation entre la section équivalente en fonction du débit observe une tendance linéaire pour la
turbine et le compresseur à toutes les charges du moteur. A partir de ces résultats, il est tout à fait
possible de déduire un modèle décrivant l’ensemble des évolutions obtenues. Ce modèle permettra
d’étudier le comportement transitoire du turbocompresseur en considérant la variation de la section
de l’orifice équivalent de la turbine et du compresseur. Ceci constituera la prochaine phase de ce
travail.
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