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INTRODUCTION GENERALE

A la fin d'une premiere grande période de son évolution (1940), le moteur
atmosphérique s'est trouvé limité dans 1'augmentation de sa puissance
massique. Les motoristes ont essayé, par le seul biais de la suralimenta-
tion, de pallier cet inconvénient, en disposant du choix d'un compresseur
extérieur, entrainé mécaniquement par le moteur, d'un turbo-compresseur

ou du systeme Comprex (1), (2).

Dans la premiére moitié du siécle on constate déja 1'apparition des mo-
teurs suralimentés lents ou semi-rapides développant des puissances de
1l'ordre de 500 CV a 1'usage de la marine ou des stations terrestres, uti-
lisations gqui préferent une vitesse constante du moteur. Ces moteurs sont
caractérisés par des vitesses de piston réduites, de faibles pressions de

combustion et des températures pas trop é€levées a 1'échappement.

Petit a petit, parmi les différents principes de suralimentation, celui
par turbocompresseur s'est imposé dans le domaine du moteur diesel (3),
(4). Actuellement, les moteurs diesel d'une puissance supérieure a 200 CV
sont, a quelgues exceptions prés, des moteurs suralimentés, pour des
installations marines ou de traction ferroviaire. En fait, la suralimen-
tation est en train de conguérir de nos jours le domaine des véhicules
industriels pour les moteurs de puissance supérieure a 100 CV. Enfin on
note un intérét croissant pour la suralimentation des petits moteurs die-
sel d'automobile (5) qui développent une puissance de 1l'ordre de 60 CV
ou plus, ainsi gque, dernierement, une application de la suralimentation
sur certains moteurs a allumage commandé (24) dans une optigue d'économie
d'énergie (6). Le tableau présenté sur la figure 1 donne une bonne illus-
tration des performances d'un moteur V8, dont la version fortement sura-

limentée développe environ 1600 CV (7).

Les facteurs-clé de la domination des turbocompresseurs de suralimentation

furent sans aucun doute



- 1l'apparition de procédés de fonderie de précision pour les roues de

turbine et de compresseur ;

- une facilité accrue de fabrication de ces machines
associés au développement des matériaux résistant aux hautes températures

pour les roues de turbines & gaz (8), (9).

Du point de vue du constructeur de turbocompresseurs de suralimentation,
s'exprime le besoin d'une fabrication respectant 1'aérothermodynamigque
(10) et la nécessité d'étendre le fonctionnement de la machine sur une
large plage de débits et de taux de compression /détente, suivie d'un ren-
dement isentropigque acceptable (le plus grand possible). A cela il faudra
ajauter le probleme du couplage de deux machines : le compresseur, gqui
doit satisfaire aux besoins du moteur alternatif en pression et débit et
la turbine, qui doit & son tour récupérer un maximum de 1'énergie dispo-

nible dans les gaz d'échappement du moteur.

Pour des raisons de politigque économigque liédes principalement & des pro-
blémes d'investissement et de fabrication, le constructeur de turbocom-
presseurs ne peut jamais (sauf bien sir dans des cas trés particuliers)
développer une machine spéciale pour chagque moteur. Par conséquent 1l
revient au motoriste d'adapter les performances des moteurs déja fabriqués,
en modifiant certains paramétres comme, par exemple, les circuits aérau-
liques. En aucun cas ne doivent étre affectés ni le rendement général du
turbocompresseur, ni la possibilité de faire passer le débit des gaz
demandé, afin d'assurer constamment une utilisation optimale du turbocom-
presseur.

.
Les besoins du moteur nécessitent une vitesse spécifique Ng de 0,1 & 1,0
ainsi qu'un diameétre spécifique dg de 145 par les machines aérodyna-
migues ; dans cette plage de fonctionnement les deux types de machines,
axiales ou radiales, peuvent trouver des applications, figure 2, Par souci
de précision, il faudra remonter la limite iInférieure & la vitesse spéci-
figue de 0,7 dans le cas des petits turbocompresseurs pour véhicules
terrestres a moteur ; pour ces derniers, les accélérations a bas régime
nécessitent en effet une vitesse spécifique plutdt élevée, dans le but

de diminuer ainsi 1'inertie de la roue.



10.

Cependant, le choix se fait plutdt vers des machines de type radial car,
elles présentent des avantages que beaucoup jugent décisifs : c'est ce

choix que nous avons retenu pour notre étude.

Tout d'abord, la machine radiale est beaucoup moins encombrante, avantage
énorme si 1'utilisation doit se faire dans le compartiment moteur d'un
véhicule ; ensuite, le cout de fabrication de la machine radiale est
incontestablement réduit grdce & la résolution des problemes tech-
niques & laguelle on est parvenu récemment ; enfin, la machine radiale
posséde une courbe de rendement moins pointue, la rendant plus souple
pour des usages hors—-site, donc pour une infinité de points de fonction-

nement,

Il ne faut cependant pas oublier qu'on aura toujours recours a la machine
axiale pour des problémes d'utilisations spécifiques et suivant les gammes

de besoins rencontrés.

Le motoriste, utilisateur potentiel, afin d'effectuer son choix de turbo-
compresseur pour suralimenter son moteur, dispose généralement de la
machine elle-méme, (quasi-inconnue), souvent accompagnée de la carte des
performances du compresseur, figure 3. Par contre il est plus rarement

en possession du champ des caractéristiques de la turbine, qui n'est
d'ailleurs pas toujours éloquent. Or, dans la plupart des cas, le cons-
tructeur de moteurs est obligé d'adapter un turbocompresseur donné a la
configuration d'un type de moteur précis et, pour.y parvenir, a besoin
des caractéristiques générales des performances du turbocompresseur. Un
tel critére de satisfaction exige donc 1'établissement des cartes de per-
formances des deux machines aérodynamiques., Cela sous-entend 1'obligation
d'expérimentation, pulsque des calculs complets seraient loin de la réso-

lution désirée, du moins compte tenu de la littérature disponible.

Il n'est pas impensable qu'un banc d'essai de moteur suralimenté puisse
délivrer une gamme de cartes des performances des turbocompresseurs de
suralimentation ; cépendant, une telle réalisation est loin d'étre pos-
sible car, pour arriver & 1'établissement des champs des caractéris-

tiques exactes des machines sur toute la plage de fonctionnement désirée, on
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doit procéder au découplage des phénoménes de pulsations et des échanges
thermiques ayant lieu sur le banc moteur. Il faut aussi choisir des mesures
adaptées & ce genre de machine et, de méme, découpler les différents para-
métres qui entrent en jeu : débits, pressions, températures et vitesses

de rotation, qui rendralent le banc moteur rigide et par conséquent dif-
ficilement opérationnel (en tous cas loin de son optimum acquis actuelle-

ment) .

Toutes ces remarques nous conduisent donc & la nécessité d'une mise au
point d'un banc d'essai de turbocompresseurs indépendant du banc moteur

(11).

D'autre part, le motoriste est amené a mettre au point des programmes de
simulation de moteur pour substituer une partie des essais effectués

sur le moteur suralimenté et pour s'enrichir des résultats analytiques.

En vue d'inclure la partie importante de la suralimentation, il a aussi
besoin d'un programme de simulation des performances de turbocompresseur :
on est alors conduit & mettre au point une modélisation du comportement

du turbocompresseur.

En vue d'orienter cette étude, d'une maniére assez compléte, dans deux
directions : expérimentation et modélisation, nous devons découpler

les paramétres stationnaires des parametres instationnaires. Nous sommes
donc obligé d'étudier le turbocompresseur en lui appliquant des condi-
tions stationnaires, pour obtenir ses caractéristiques en machine indépen-
dante aussi, mais que comme élément-du moteur suralimenté utilisé en
régime stationnaire, D'autre part, pour caractériser aussi le turbocom=
presseur tel gqu'on le rencontre lors du passage du moteur par des régimes

instationnaires (qui sont précisément les plus frégquents), une étude en

instatlonnaire s'aveére nécessalre en expérience comme en modélisation (12).

Le travail présenté ici se situe en continuité avec la recherche et le
développement des turbocompresseurs de suralimentation entrepris par

la Régie Renault. Aprés avolr contribué a la conception et la mise au
point d’'un nouveau banc d'essai nous nous sommes appliqué & développer
une méthode de prédiction des performances des turbocompresseurs. Ceci

nous a amené & une étude en stationnaire, car une approche directe
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instationnaire ne serait d'aucun intérét & cause de son coit excessif
pour 1'utilisateur-motoriste. Celui-ci s'intéresse surtout au probléme
d'analyse et non pas de définition de la machine, qui est laissé au

constructeur (13), (14) ; une approche paramétrique parait donc suffi-

sante.

Il ne faut pas négliger le falt gque ceci va livrer des informations inté-
ressantes pour le fabricant-metteur au point de turbocompresseurs gqui
éprouve la nécessité de plus en plus grande de concevoir la suralimenta-

tion en méme temps que le moteur lui-méme.

L'utilisateur a toujours donné la priorité au compresseur pour choisir

le point d'adaptation avec le motéur : 11 a donc porté ses efforts sur
1'étude du compresseur. Par conséguent la turbine a été considérée

comme un organe presque annexe de récupération de puissance (15), et on

ne s'est pas assez intéressé aux problémes qu'elle pose. Il faut signaler
que jusqu'a ces derniers temps, il y a eu des difficultés dans la fabri-
cation de la turbine (difflcultés évoguées plué haut). A la suite des
premiers essals nous avons comprls gqu'une grande part de la responsabilité
de 1'incertitude des études mendes jusqu'a présent sur les turbocompres-
seurs, repose sur la turbine. Ceci peut s'expliquer d'abord par les diffi-
cultés rencontrées au cours de 1'expérimentation (puisque la turbine
constitue la partie fonctionnant a des températures assez élevées) et
aussi par la faible bibliographie concernant des €tudes théoriques a

caractere universel.

Par la suite, tout au long du premier chapitre, nous donnerons 1'avantage
& la partie turbine, pour aborder les généralités sur les turbocompres-
seurs, & savoir les différentes définitions relatives aux machines, la

géométrie et le réle des différentes composants de la turbine.

Considérant le caractére spécifique des machines, nous serons amené,

dans le second chapitre, & montrer la nécessité et les particularités
d'un banc d'essai de turbocompresseurs de suralimentation, avec diffé-
rentes possibilités de fonctionnement. Celui-ci permettra 1'obtention des

cartes de performances des machines a 1'aide de diverses mesures.
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Dans le troisiéme chapltre nous présenterons la partie relative & la
modélisation monodimensionnelle de la turbine centripéte en commengant
par les différentes études réalisées dans la littdrature existante. Nous
peserons le pour et le contre de ces méthodes, et les avantages que nous
avons pu tirer de chacune. Ainsi les hypothéses physiques émises sur la
méthode mise au point seront évogquées et, pour terminer, les problémes

que peut poser une modélisation de ce type.

La formulation de cette méthode de calcul viendra dans le chapitre sui-

vant.

Le cinquiéme chapitre sera consacré aux résultats'expérimentaux et ceux
obtenus avec notre modele de calcul. Dans la majeure partie de ce cha-
pitre nous essaierons de montrer l'importance relative de certains para-
métres physiques ainsi que les besoins gu'un tel calcul impose & ses

utilisateurs,

Le dernier chapitre s'ouvrira par l'étude de la turbine centripete a
gaz en "multi-monodimensionnel”. Les résultats expérimentaux seront

comparés a ceux obtenus par le calcul.

En conclusion, cette étude des turbocompresseurs de suralimentation nous
aura donné un moyen d'expérimentation a l'aide du banc d’'essai et un
moyen de calcul prédictif des performances d'une turbine & gaz centripéte

des petits turbocompresseurs de suralimentation en régime stationnaire.
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CHAPITRE I

CARACTERISTIQUES GENERALES DU TURBOCOMPRESSEUR

I.1. INTRODUCTION

Dans ce chapitre nous allons décrire le groupe turbocompresseur de sura-
limentation en évoquant les particularités géométriques de celui-ci dans
1'environnement moteur , tant du point de vue conception que du point de
vue utilisation. Dans une premiére phase nous définirons les grandeurs
géométriques et thermodynamiques caractéristiques dans le but de mieux
suivre 1'étude que nous allons détailler ; dans une deuxiéme phase nous
présenterons les problémes 1iés & 1'utilisation du groupe turbocompres-
seur dans le moteur, les caractéristiques accessibles par T'utilisateur
et les contraintes qu'elles imposent vis & vis des renseignements fournis
par le constructeur. Enfin nous justifierons la mise en place de moyens
d'essai en dehors du contexte moteur pour &liminer les erreurs d'interpré-
tation du fonctionnement de Ta machine.

1.2, UTILISATION GENERALE
ET INTERETS DU GROUPE DE SURALIMENTATION

Comme nous 1'avons précisé dans 1'introduction notre étude reste essen-
tiellement 1iée a 1'analyse de la partie turbine du groupe. Dans la gamme
des vitesses spécifiques que 1'on rencontre, le choix des turbines
centripétes se porte principalement sur des applications aéronautiques
(démarrage de groupe de propulsion d'avion, de groupe de puissance
auxiliaire, etc). On retrouve son utilisation dans les applications
terrestres pour le cas d'installations cryogéniques (16), (17) ou de ré-
cupération d'énergie des gaz d'échappement. C'est aussi le cas de la sura-
Timentation des moteurs diesel ainsi que des moteurs 3 allumage commandé.
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Dans cette derniére application intéressante la turbine centripéte est
tenue de fonctionner avec des débits de 0,1 & 1,0 kg/s avec des taux

de détente de 1,5 & 3,5 fournissant une puissance de quelques kw. I1 faut
signaler qu'on trouve récemment des turbines minuscules avec les mémes
taux de détente mais avec des débits de 1'ordre de quelque 10 9r/s (18).

Les intéréts que présente la turbine centripéte par rapport d la turbine
axiale sont (par ordre plutét scientifique qu'&conomique) (19)

1. Un taux de détente de 3,5 conservant un bon rendement (avec ou sans
distributeur, suivant les applications) %

2. Insensibilité aux problémes d'incidence %

3. Une géométrie simple gardant de faibles dimensions, ceci pour une
puissance allant jusqu'a 400 kW.

4. Relative insensibilité aux pertes par jeu ce qui n'est pas le cas
des machines axiales.

5. Relative insensibilité aux vibrations.
6. Des problémes réduits d‘érosion.

7. Colt et fabrication intéressants.
(i( ceci pour le cas ou l'impératif de fabrication de grande série prime
sur le dessin aérodynamique poussé).

Ces avantages expliquent le fait que les turbocompresseurs équipés de
turbines centripétes sont en train de gagner du terrain depuis quelque
temps.

Bien sdr les inconvénients ne manquent pas, a savoir :

1. Non conservation du bon rendement, surtout aux grandes puissances
ol d'ailleurs 1'encombrement est assez important.
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2. Des pertes relativement importantes aux paliers, bien qu'il semble

I.

-

(20) que de nouvelles techniques (palier & roulements trés haute vi-

tesse) soient en train de se développer.

3.

LE GROUPE TURBOCOMPRESSEUR

[.3.1. Description généra]é

Le groupe turbocompresseur des moteurs suralimentés est constitué d'une

turbine entrainée par les gaz d'échappement qui fournit 1'énergie

récupérée au compresseur solidaire d'elle-méme, refoulant 1'air dans

Tes cylindres & une pression supérieure & la pression atmosphérique.

1.3.2. Geométrie et rdle des composants de la turbine centripéte

L'objectif de notre &tude consiste en une analyse du fonctionnement de

la turbine telle qu'elle est fournie par le constructeur et donc une

-

prédiction de ses performances lors d'un fonctionnement similaire & celui

rencontré sur le moteur. Cela va par conséquent nous imposer quelques
contraintes que nous évoquerons plus loin en proposant une description
de la géométrie de cette machine. Les sections caractéristiques seront

définies. Nous ferons éga]ément les remarques qui nous ont paru impor-
tantes pour 1'objectif fixé.

Les différents organes qui constituent la turbine centripéte sont,

voir

-

la
le
un
la
le

figure 4 :

volute

distributeur

espace lisse entre le distributeur et la roue mobile
roue mobile et

diffuseur.
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La volute (station caractéristique 3), figure 5, est située juste aprés
la conduite d'entrée (station caractéristique 4), qui est dans la plupart
des cas constituée par 1'ensemble des conduits d'échappement du moteur.
E1le a pour fonction de rendre 1'é@coulement autant que possible axisymé-
trique en donnant aux gaz un mouvement giratoire afin d'obtenir le

moment angulaire souhaité & 1'entrée de la roue ou du distributeur(s'il
existe). tn effet, les conditions d'entrée des gaz sont défavorables,
surtout si 1'écoulement admis est pulsé. Dans le cas du moteur cet incon-
vénient peut étre diminué par 1'utilisation d'une volute & double entrée,
figure 6. Pour une bonne connaissance de la volute qui joue un rdle jmpor-
tant dans notre calcul, il est nécessaire de connaitre complé&tement sa
géométrie (forme de conduite , loide section, etc - Annexe 1).

En sortie volute (station caractéristique 2), se trouve le distributeur
(figure 59), qui, dans la plupart des cas, reste & pales fixes lors du
fonctionnement de Ta machine. Le systéme & calage variable pourrait néan-
moins étre opérationnel dans un futur proche.Quand la machine est montée
avec un distributeur, 1'&coulement a un caractéristique supplémentaire :
d la sortie du distributeur, on peut lui imposer un angle voulu pour tous
les points de fonctionnement ce qui permet de maitriser les pertes dues

a 1'incidence.

L'espace lisse compris entre 1a sortie du distributeur et 1'entrée de

la roue, (relativement court pour des raisons d'encombrement) est prévu
dans le but d'éviter le contact entre le bord de fuite des pales du
distributeur, souvent avec des traces d'érosion, et 1'aubage de la roue
mobile. D'autre part, il y a une diminution rapide des sillages en ce
méme espace lisse, due & 1'accélération locale de 1'écoulement. Ensuite
se trouve 1'entrée de 1a roue de la turbine (station caractéristique 2').
Les deux surfaces, & 1'entrée et a la sortie du rotor (station caracté-
ristique 1), sont importantes & connaitre. Pour mieux les estimer il
faudra tenir compte du blocage di & 1'épaisseur de 1'aubage, bien diffé-
rent @ T'entrée et 3@ la sortie.

La roue mobile, ol s'effectue l'échangé d'énergie (gaz-arbre), est cons-
tituée de pales dont la forme est plutét radiale et prévues pour des
contraintes mécaniques et thermiques. Des pales intercalaires peuvent
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étre ajoutées (21) afin de diminuer la charge aérodynamique des aubes.
Le disque est souvent &chancré entre les aubes pour nfinimiser les con-
traintes (c'est aussi le cas de notre expérience). Cet effet peut tout
de méme entrainer une perté supplémentaire & 1'écoulement ; i1 faudra
‘donc prendre en compte ce jéu supplémentaire lors de notre modélisation.

D'une maniére générale, 1'ensemble turbocompresseur et en particulier

la turbine centripéte sont fabriqués par moulage. Ceci impose un certain
nombre de contraintes géométriqués et mécaniques. Nous nous bornerons i
citer celles qui nous semblent importantes pour conduire & une modélisa-
tion réaliste de 1'écoulement.

Les contraintes de démou]agé imposent en particulier 1'existence d'un jeu
en téte de pale. Celle-ci est de plus constituée d'un empilage de coupes
compatibles avec le moulage, ce qui conduit & une géométrie particuliére
en sortie de pale (distribution de 1'angle de sortie le long de 1'aréte
au bord de fuite).

Les &tats de surface sont relativement grossiers. Cependant la qualité

est considérablement améljorée grace aux récents progrés de la technolo-
gie. Mais 1'utilisation de matériaux peu codteux pour la volute conduit
d un état de surface qui risque d'étre fortement pénalisant, ce que nous
verrons lors de la prédiction des performances de la turbine (chapitre IV).

Les contraintes mécaniques conduisent &galement & fabriquer une roue
mobile sans couvercle. Elles imposent de plus une-1loi d'épaisseur adé-

quate qu'il faudra prendre en compte par 1'intermédiaire de coefficients
de blocage.

En sortie, le diffuseur de 1a turbine doit récupérer au mieux 1'énergie
cinétique restante. De sa forme et de 1'adaptation & 1'environnement
général dépend le bon fonctionnement de 1a machine. En fait, i1 existe

un optimum de Ta Torme de cette canalisation pour les applications moteur
dans le but de conserver au mieux ses performances.
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I.4. CRITERES GENERAUX DE DIMENSIONNEMENT DE LA TURBINE
VITESSE ET DIAMETRE SPECIFIQUES

Nous allons définir ici les grandéurs caractéristiques utilisées dans
la suite de 1'étude, qui sont les vitesse et diamétre spécifiques (22).

Ces deux paramétres, utilisés afin de faciliter le choix et T'utilisation
d'une machine, sont définis comme suit :

1

N g /2
N_ = (1.1)
S 3/
(Ws) "
et
1
d (us)
d = — )
s Y (1.2)
q 2

ol N est la vitesse de rotation en tr/s
q le débit volumique en m3/s
et WS le travail isentropique de Ta machine en J/kg.

En général, le rendement optimal est obtenu quand une gamme de diamétres
spécifiques situés entre 2,8 et 4,8 est utitisée pour une vitesse spé-
cifique allant de 0,35 a 0,7 (23).
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I.5, CRITERES GENERAUX DE CARACTERISATION DE L'ECOULEMENT

I.5.1. Triangles de vitesses - Transfert d'énergie

Les gaz & 1a sortie de la. volute ou du distributeur suivent une direction
imposée, caractérisée par 1'angle absolu o, de 1'écoulement, qui est
formé entre la vitesse absolue C2 et la vitesse périphérique U2 , figure
8. Ceci impose le module et la direction de 1a vitesse relative V2 qui
forme un angle g, avec la direction périphérique, g, est appelé : angle
relatif de 1'écoulement. Afin de compléter la description du triangle

de vitesses ainsi constitué & 1'entrée du rotor,la vitesse Cm2 est
appelée la composante méridienne de la vitesse absolue. On définit aussi
les projections des vitesses absolues et relatives sur la direction péri-
phérique soit Cw2 et Vw2 . On péut de Ta méme fagon définir un triangle
de vitesses en sortie du rotor.

Si G est le couple et w Tla vitesse angulaire de la machine, 1'échange

d'énergie s'effectuant entre 1'entrée et la sortie de la roue est donné
par la relation suivante (25) :

W=08w = m(U,Cw, = UyCuy) (1.3)

qui est la relation proposée par Euler.

I1.5.2. Chute de température dans 1a turbine

L'équation d'énergie pour un processus d'un état "a" & un autre "b" peut
étre écrite(23), figure 7 :

W+Q= m(ha-hb +
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avec W : énergie récupérée sur 1'arbre de 1a machine, par unité de
temps
: quantité de chaleur évacuée, par unité de temps

Q

m : débit masse

h : enthalpie statique
C

et : la vitesse absolue de 1'écoulement.

Ecrite pour une turbine sous forme d'enthalpie d'arrét, avec 1'hypothése
de 1'adiabaticité, cette équation devient

W=m(H -H ) (1.5)
Comme il n'y a pas de travail dans la volute et le distributeur, 1'enthal-
pie d'arrét reste constante, figure 9
= H, (1.6)
Pour le rotor on a :

We=m (H,-H ) (1.7)

Ainsi, la puissance spécifique est égale & la chute de 1'enthalpie d'arrét
(en 1'absence de frottements de forces externes aux paliers, etc...).

Si le fluide peut étre considéré comme un gaz parfait & Cp constant :

Hy =Hy =C (T, =Tp) (1.8)

et, compte tenu de 1'équation (1.3), il vient :

AT = T,-T, =
C
1%

(1.9)
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Cependant, en toute rigueur, R et Cp sont des fonctions de la température
et on doit alors considérer la valeur moyenne de Cp entre les tempéra-
tures To et Tp.

I.5.3. Degré de réaction

Le degré de réaction ( DR) d'une turbine peut &tre défini comme le rapport
de la variation isentropique d'enthalpie dans la roue sur la variation
isentropique d'enthalpie dans tout 1'étage. DR est donc une maniére de
comparer la détente effectuée dans la roue par rapport & celle dans
1'étage.

I1 est tout de méme plus utile de définir le degré de réaction comme suit :

R = Transfert d'énergié di 3 1'échange en pression statique dans la roue

Tranfert total d'énergie dans1'étage

qui devient & 1'aide de la figure 9 :

2 2
C2 Cl
. hy-h, ¢ Hem 7 ) = CHi- ) (1.10)
R = = .10
H,-H
[ 1 Hl+ - Hl
ou
2 2
C, - C,
DR=1- (1.11)
2 (H, -=H)

A 1'aide des &quations déja vues et des triangles de vitesses nous
pouvons écrire :

2 2 2 2
(V, =0y, ) =(V, -0, )
DR = (1.12)
2 ( U,Cw, = UyCwy ) :
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Trés souvent, les turbines centripétes sont fabriquées avec un
DR £ 0,50.

[.5.4. Rapport de vitesses U/C.

Le rapport U2/Cs est donné par la vitesse de la roue en téte Up divisée
par la vitesse que les gaz auraient acquise suivant une expansion isen-
tropique depuis les conditions & 1'entrée de la turbine jusqu'a la pres-
sion statique & Ta sortie de la turbine, Cg, figure 9 :

U, U, U, (1.13)

C,  V2(Hihig) v
p . ——
/126 T 1 - @Y Y

=

Ce terme est souvent utilisé pour les turbines & vapeur & action (26).
Dans ce contexte le terme U;/Cs évoque le rapport de la vitesse de la
pale @ la vitesse de jet.

I.5.5. Pertes dans la turbine

Nous avons porté notre choix sur une analyse de type monodimensionnel

qui permettait la décomposition en é&léments de 1'ensemble de la turbine,
compte tenu des besoins des utilisateurs des turbocompresseurs et notre
volonté de rester dans des modéles d'analyse simples pour &laguer les
problémes physiques complexes qui interviennent dans ce genre de machines
de faibles dimensions.

Par conséquent nous avons pu définir les différentes pertes & prendre en
considération sur des éléments de machine indépendants les uns des
autres, et en superposant les effets pour obtenir le résultat final.

De méme, nous avons été capable de proposer une liaison éventuelle entre
nos calculs et des expériences souhaitées.
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Enfin, un avantage supplémentaire a &té de pouvoir prendre en compte des
particularités des géométries possibles proposées par les fabricants,
une volute d& double entrée étant le premier exemple traité.

1.5.6. Processus de détente

L'évaluation des caractéristiques de 1'&coulement & la sortie de la roue
doit &tre faiteen tenant compte du processus d'échange de travail entre
le fluide et Ta roue. Le processus de détente du fluide peut se représen-
ter sur le diagramme enthalpie-entropie de la figure 10. On définit :

- AH : le travail réellement récupéré

- AHiS: le travail récupéré par la chute, par un processus isen-
tropique, de 1a pression désirée

- MNig e rendement isentropique tel que :
AH Ty - T2
ne = - - (1.14)
is AHis T, Tlis

Les conditions en 1, réellement obténues, dépendent des pertes d'énergie
du fluide dans les différents organes de la turbine.
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I.6. LE CHOIX DE LA TURBINE A INTEGRER AU MOTEUR

Nous avons vu depuis le début du chapitre les différents &léments cons-
tituant la turbine avec une description sommaire de ces derniers. Cepen-
dant, le groupe turbocompresseur doit étre intégré dans un moteur exis-
tant ou & définir. Ceci pose un certain nombre de problémes au motoriste
lors de son effort d'adaptation. Nous en discuterons au paragraphe I.9.
Tout au long de cette étude, il ne faudra pas oublier d'examiner la
maniére avec laquelle le constructeur de turbocompresseurs pergoit 1'en-
semble de ces problémes, tout en imposant Tui aussi des limites & 1'uti-
lisation de ses produits.

=~

En premier lieu, la démarche logique consiste & considérer le turbocom-

presseur seul. Pour choisir un turbocompresseur 3 associer 3 un moteur
existant, le motoriste a besoin de connaitre ou de définir :

- les caractéristiques du turbocompresseur sous forme de paramétres que
nous allons énumérer

- la gamme d'utilisation du turbocompresseur en fonction des différents
régimes moteur

- les organes de liaisons entre moteur et turbocompresseur et donc
1'adaptation du turbocompresseur au moteur.

Pour chacune de ces phases on constate que Te motoriste doit seul résoudre
ces différents problémes.

En regardant 1'expression des performances de la turbine en fonction du
rapport U/C, figure 11, nous allons comprendre lesproblémes supplémen-
taires auxquels le motoriste se trouve confronté. Dans le cas généralement
rencontré i1 a & sa disposition une faible zone de performances fournie
par le fabricant de turbocompresseurs. I1 a donc des problémes délicats
d'appréciation de la valeur du rendement, pour les régimes de faible ou

de fort U/C.
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En effet, il n'existe pas & 1'heure actuelle de groupe turbocompresseur
adapté spécifiquement & un moteur, en particulier pour le cas des grandes
séries. I1 se trouve que, pour des raisons économiques, les constructeurs
de turbocompresseurs proposent une gamme réduite qui est censée couvrir
les possibilités du marché. Ceci parait cependant discutable, dans le cas
de machines spécifiques telles que les gros moteurs (applications marines,
militaires, etc...).

Enfin, le motoriste doit, lui seul, adapter le turbocompresseur ainsi que
les organes de liaisons car cela n'est pas du domaine de compétence du
fabricant de turbocompresseurs (encore que, assez souvent, les construc-
teurs fassent des mises au point pour le compte des utilisateurs).

Notre étude doit donc dtre menée de fagon & s'insérer dans la modélisation
compléte du moteur suralimenté pour répondre aux besoins du motoriste

et & 1'utilisation souhaitée du moteur.

A titre d'exemple, i1 arrive que le motoriste soit amené a faire un choix
de géométrie de volute a entrée simple ou double, avec distributeur ou
non, ou avec un autre dispositif de géométrie variable, 1'ensemble étant
couplé & une configuration de compresseur voulue. Enfin, la présence d'une
soupape de décharge (waste-gate) autorise une partie des gaz d'échappe-
ment & s'écouler hors la turbine dans le but de ne pas dépasser'un niveau
désiré de pression de suralimentation.

I.7.LES GROUPEMENTS ADIMENSIONNELS
DU GROUPE TURBOCOMPRESSEUR

La théorie de la similitude peut étre vaiable surtout pour Tes machines
considérées comme adiabatiques du fait du faible rapport surface/volume.
Ceci est le cas pour le compresseur, mais risque d'étre relativement moins
justifié pour la turbine.



En appliquant 1'analyse adimensionnelle habituelle (27) nous obtenons
Ta relation (cf. Annexe 2) :

Ky = £ ( Kp,K3,K, ) (1.15)

0,Updp Ka-m i, -2

P
avec KI:E? , K =7

2'_‘

He d,P, /P70y
et P : pression statiqué
P pressiontota]é
: masse volumique du fluide
u : viscosité du fluide
m : débit masse

Up : vitesse en téte de roue
: vitesse de rotation de la machine et
R : constante massique des gaz parfaits.
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L'influence de la viscosit& étant négligeable en général (28), nous écri-

vons 1'équation caractéristique de 1a turbine :

Kl = fl ( Kg, Kq )

Pour un fonctionnement avec le méme fluide et sur la méme machine il en

reste :

P my/T N
: -
—L*-pl f; ( —_LLPL, ) 7Tq) (1.16)
) /T, N
nis® o O 7m) (1.17)
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Pour la turbine on fait ré&férence aux conditions totales a 1'amont et

aux conditions statiques & la sortie de la machine, la composante dyna-
mique étant supposée perdué. Pour une application & plusieurs étages ceci
ne serait vrai que pour le dernier étage.

Les relations similaires sont valables pour le compresseur. Les grandeurs
my'T/P et N //T sont appelées débit et vitesse "réduits". En définis-
sant des valeurs de référence To pour la pression et Py pour la tempéra-
ture, souvent proches des conditions ambiantes, nous pouvons nous y réfé-

rer en corrigeant ainsi les valeurs réduites. Le débit corrigé deviendra

m,, =0/T/To/ (P /Py ) etlavitesse corrigée Ny = NAWVT 7/ T

[.8.LES DIFFERENTES REPRESENTATIONS DES CARACTERISTIQUES

Pour nous limiter du cdté turbine nous allons présenter les quelques
représentations utilisées actuellement, les caractéristiquesdes compresseurs
utilisant des paramétres similaires.

La figure 12 propose une expression du débit et du rendement en fonction
du taux de détente de la turbine, la variable paramétrique étant la
vitesse de rotation. Cette représentation permet d'avoir facilement une .

Tigne moyenne des débits en fonction du taux de détente, associée & une
ligne des rendements maximum.

Une deuxiéme représentation, figure 13, est plus espacée, portant en
abscisse la vitesse réduite, et le débit masse réduit et le rendement en
ordonnées. Ces courbes sont tracées en isotaux de détente. I1 est possible,
figure 14, de superposer les courbes du rendement aux courbes du débit
masse afin d'obtenir les "collines" de rendement de 1a machine.

Une derniére forme de représentation est celle du rendement de la turbine
en fonction du rapport U/C paramétrée en isovitesses, déja évoquée, figure
11.
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Ce sont ces trois types de courbes qui sont généralement fournis par le
constructeur de turbocompresséurs. On remarque qu'il est trés difficile
d'obtenir de la part du constructeur des cartes complétes des perfor-
mances de la turbine (ceci n'est pas le cas pour la carte compresseur).
Des études précédentes ont montré les difficultés rencontrées pour défi-
nir correctement les caractéristiques cété turbine. Nous y reviendrons
dans le chapitre II.

Comme nous 1'avons dé&ja évoqué lors du paragraphe I.7 le motoriste doit
associer le turbocompresseur au moteur avec les renseignements fournis
par le constructeur. I1 se trouve alors confronté aux problémes de carac-
térisation dans ce nouvel environnement. Nous allons les préciser le

long du prochain paragraphe.

[.9. L'ADAPTATION DE LA TURBINE AU MOTEUR

L'utilisation des courbes caractéristiques fournies par les constructeurs
pose un certain nombre de problémes au motoriste, parmi lesquels :

I1.9.1. L'emplacement

Les cartes constructeur sont établies pour des écoulements permanents
avec des stations de référence souvent mal précisées. Le motoriste

devra donc utiliser des sections de référence qui ne seront pas toujours
les mémes que celles choisies par le constructeur, soit par méconnais-
sance des emplacements exacts soit pour des problémes d'accessibilité.

1.9.2. Le caractére instationnaire de 1'écoulement

Celui-ci a pour conséquence des erreurs d'interprétation des résultats
des performances sur moteur que 1'on ne sait pas maitriser, dans 1'igno-
rance des conséquences des effets instationnaires sur le comportement du
turbocompresseur ainsi que sur les mesures.
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I1.9.3. La température de fonctjonnement

Une question se pose sur la maitrise des mesures dans un environnement
moteur 3 forte températuré ambiante et surtout pour une température des
gaz qui n'est pas constante. Dans ces conditions les hypothéses d'adia-
baticité des échanges d'énergte au niveau du turbocompresseur peuvent
étre mises en doute.

Compte tenu des problémes que nous venons de signaler, nous devons, dans
la mesure du possible, donner au motoriste les moyens d'analyser et de
mieux utiliser les possibilités de mesures qui s'offrent & lui dans
1'environnement moteur car c'est avec cet ensemble qu'il doit définir
les caractéristiques générales de la suralimentation. C'est pourquoi la
modélisation que nous mettons en p]acé doit tenir compte de tous ces
impératifs. |

Une bonne étude de ces problémes montre qu'il est impossible d'effectuer
tout cela sur banc d'essai moteur (ol un avantage principal est donné
surtout 3@ la souplesse des mesures relatives au moteur : combustion,
etc...). Donc, pour un avancement considérable de la connaissance des
turbocompresseurs, une installation spécifique s'avére nécessaire.

[.10. CONCLUSION

En conclusion de ce premier chapitre, nous réalisons qu'il faut une
installation spécifique en dehors du banc d'essai moteur, pour effectuer
une expérimentation détaillée sur les turbocompresseurs. A Ta suite de
son étude sur les turbocompresseurs, ELMALEH (29) a proposé certaines
améliorations du banc d'essai déja existant et c'est aussi & 1'aide de
ses conclusions que nous allons essayer de mettre au point le nouveau
banc d'essai de turbocompréséeurs.
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Dans cette installation on est alors obligé d'avoir accés aux demandes
particuliéres du moteur en débit, pression et température. I1 est encore
nécessaire de pouvoir étudier les effets d'une double entrée, d'une

waste-gate, et aussi de réaliser une étude compléte & caractére instation-
naire.

Ce banc d'essai devra nous permettre d'accéder aux caractéristiques réelles
du turbocompresseur par 1'intermédiaire de sondages complets en différents
endroits caractéristiques de la machine en accord avec les choix des cri-
téres de modélisation que nous avons faits, qui seront présentés aux
chapitres III et IV. Pour ce faire, un matériel spécifique de mesures

devra étre mis au point ainsique des montages spéciaux sur ce méme banc
d'essai, qui doivent tendre & la restitution la plus correcte possible

des caractéristiques moteurs.,
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CHAPITRE 11

BANC D'ESSAI DE TURBOCOMPRESSEURS

IT.1. INTRODUCTION

Dans ce chapitre nous allons éxposer les raisons qui nous ont amené

a Ta mise au point d'un banc d'essai turbocompresseurs devant offrir la
possibilité d'un découplage des différents paramétres de fonctionnement
des machines & &tudier. Un tel banc d'essai doit permettre :

- d'établir les cartes des performances de la turbine et du compresseur
a 1'intention de 1'utilisateur (pour ses besoins sur Te moteur) comme
du constructeur des turbocompresseurs (pour 1'adaptation de 1a machine
aérodynamique)

- d'étudier d'une maniére plus approfondie les écoulements dans les diffé-
rentes stations caractéristiques pour une meilleure connaissance du
turbocompresseur et aussi pour une meilleure adaptation des moyens de
mesure.

Enfin i1 est souhaité Ta réalisation d'expériences spécifiques pour appu-
yer les tentatives de modélisation des turbocompresseurs.

Nous présenterons les impératifs de fonctionnement du banc turbocompres-
seur que nous voulions réaliser.

Ceci nous a conduit & construire un banc d'essai spécifique & la surali-
mentation dont les &léments constitutifs seront décrits ultérieurement.
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I1.2. IMPERATIFS DE FONCTIONNEMENT

I1.2.1. Puissance de la turbine

Considérons une turbine avec un écoulement de gaz & débit masse ﬁT s
ayant des conditions d'admission de pression et de température P4 et T4
et réalisant un taux de détente y . Son point de fonctionnement est
entidrement défini, donc la valeur de son rendement isentropique np et
par conséquent la puissance délivrée au niveau de 1'arbre du turbocom-
presseur sont connues (30). La puissance s'écrit :

Pn = 0. (T -T.) = m.CpT, (1 « —n (2.1)
A A L " LT
Ty
ou, en introduisant les valeurs réduites
I
P = (1 = ) CpvT,P 2.2
T T]TP‘+ X:‘_ p By ( )

]'[TY

En général, la pression P4 varie mais P1 reste pratiquement constante,
proche de la pression atmosphérique ; elle dépend en particulier des
conditions de 1'ensemble turbine-conduite d'entrée-échappement (31). Nous
pouvons remplacer P4 par le produit I oF4 et 1a relation (2.2) devient :

i/ T 1

Ty

p

11.2.2. Puissance du compresseur

Considérons de 1a méme maniére un compresseur avec un débit masse ﬁc R
avec des conditions d'entrée P1C et T1C et avec un rapport de compression
I c - Son point de fonctionnement est défini, donc la valeur du rendement



34.

isentropique n. et la puissance délivrée au fluide par 1a machine sont

connues :

C

v-1
X . — 1

et en faisant apparaitre les grandeurs réduites :

1 8Ty XL
P e (IgT - D o Py /T (2.5)

11.2.3. Couplage mécanique du compresseur et de Ta turbine

Le principe de fonctionnement du turbocompresseur lie mécaniquement le
compresseur & la turbine, donc leurs vitesses de rotation.sont égales :

c = NT (2'6)

et la puissance du compresseur est égale d 1a puissance disponible sur
1'arbre délivrée par la turbine,aux pertes mécaniques prés :

PC = ﬂm PT ‘ (2.7)

ol le coefficient TN englobe toutes les pertes mécaniques. Ainsi par
les relations (2.1), (2.4) et (2.7) on obtient :

. Ll : 1
mCCpT1C( HC y - 1)n—- = nmn'ImTCpT‘*( 1 - -———1___) (2.8)
C Iy -
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A partir de ces derniéres relations on peut faire le choix adéquat des
paramétres qui rendent possible le fonctionnement du banc d'essai sous
divers modes.

IT.3. LES DIVERS MODES DE FONCTIONNEMENT

II.3.1. Le fonctionnement autonome

Dans ce mode de fonctionnement, qui représente un montage analogue & celui
du moteur, 1'air comprimé par le compresseur est brdlé dans une chambre
de combustion dont les produits, qui simulent les gaz d'échappement mo-
teur, alimentent la turbine. L'énergie récupérée lors de leur détente

est fournie au compresseur pour la fermeture du cycle. La figure 15
montre le principe de fonctionnement de tous les modes avec les positions
correspondantes des différentes singularités. Pour les débits masse on

a facilement :

My = My + Mg (2.9)
ol ﬁF correspond au fuel brialé.

En supposant les pressions & 1'admission du compresseur et & la sortie
de la turbine proches de la pression atmosphérique ceci correspond & un
cycle thermodynamique “fermé" (32) ; il existe une relation :

Py=f, (Py) (2.10)

donc

iy = £, (1) (2.11)
la fonction f; dépendant de la géométrie de la chambre de combustion et
du débit masse. A partir de cette forme du systéme d'équations du couple
du compresseur et de la turbine on peut dé&finir les variables de fonc-
tionnement des deux machines.
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Avantages et inconvénients

Le seul avantage est de ne pas avoir besoin en continu d'une source
extérieure d'air comprimé, le lancement se faisant tout de méme avec un
apport d'air comprimé auxiliaire.

Les inconvénients majeurs de ce mode de fonctionnement sont :
- la pression Py reste toujours inférieure a PZC ,» ce qui limite les

possibilités de réglage

- i1 est difficile de décrire tous les points du champ turbine, car la
chambre de combustion ne peut pas étre adaptée & tous les régimes de
fonctionnement existant sur un moteur réel

~ les zones de fonctionnement sont limitées par 1'existence d'une tempé-
rature maximale en sortie de chambre de combustion supportable par
le turbocompresseur et les appareils de mesure.

I1.3.2. Le fonctionnement turbine et compresseur isolés

Lors de ce mode de fonctionnement le compresseur aspire mais aussi refoule
dans 1'atmosphére ; la turbine est alimentée par une source d'air exté-
rieure ; enfin les relations de couplage sont les mémes que dans le
paragraphe précédent.

Pour avoir des essais comparables, la température & 1'entrée de la tur-
bine T, est maintenue constante, et c'est elle qui va caractériser

le fonctionnement du turbocomprésseur "& froid" ou "a& chaud". Si on con-
sidére un point donné sur la caractéristique de la turbine, les quatre
grandeurs réduites suivantes seront fixées

- le débit réduit a¥ s ny/Ty (2.12a)
T 7F,

- Ja vitesse réduite Np = 7%{_ (2.12b)
y
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- Te taux de détente Iy = %h- (2.12¢)
1

- le rendement isentropique N7

La pression Pl en sortie de turbine est supposée connue comme proche

de 71a pression atmosphérique. Ainsi avec Nﬁ. et T4 connues, la vitesse
de rotation N est connue ; avec Iy et P1 connus, on peg; calculer

1a pression & 1'entrée de 1a turbine. Enfin avec P4 et rhT connus le
débit masse de la turbine sera connu.

Par la connaissance de ces paramétres de fonctionnement i1 est facile de
calculer la puissance délivrée par la turbine au compresseur. Du coté
compresseur maintenant, en connaissant la température d'entrée de 1'air
Tie 5 la vitesse réduite N A/f;; est connue, donc 1'isovitesse de
fonctionnement du compresseur est déterminée. Ayant paramétré le champ
compresseur en puissance le point de fonctionnement de ce dernier va se
situer a 1'intersection des deux courbes isovitesse et isopuissance.

Avantages et lnconvénients

Ce mode de fonctionnement a 1'avantage de permettre :

- de décrire entiérement 1e champ compresseur

- de maintenir la température & 1'entrée de la turbine, T4, constante
sur une partie du champ turbine donc un réglage de la chambre de combus-
tion facilité et une température pas trop élevée pour les contraintes
thermiques de 1'installation et des appareils de mesure.

Par contre il impose 1a mesure de deux débits par des organes séparés.

II .3.3. Extension des zones de fonctionnement

Tout en restant sur le mode de fonctionnement compresseur et turbine
isolés, i1 est possible d'augmenter la zone de fonctionnement ; pour ce
faire, nous avons la possibilité :
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- soit de changer la température T, que nous nous &tions fixée constante
- soit de modifier les caractéristiques du compresseur.

IT est vrai que pour décrire la carte des performances de la turbine,
le compresseur ne sert que comme un frein entrainé par la turbine. Or,
pour qu'il puisse servir comme un frein réglable, on peut en modifier
les caractéristiques en changeant la volute ou la roue, ou méme les
deux. Ainsi ce serait comme si on utilisait un "frein" différent sur
le banc d'essai.

I1 existe cependant une troisiéme possibilité : garder le méme compres-
seur tout en changeant les conditions en pression et en température

d son admission. En effet la relation (2.5) nous permet de voir que la
puissance absorbée par le compresseur est proportionnelle & P1C/f;;
i1 suffit donc d'agir sur ces deux paramétres.

Compte tenu de la 1imite.thermique imposée par 1'utilisation des maté-
riaux 1égers on n'a vraiment que la possibilité d'agir sur la pression
Pic . Suivant que 1'on veuille augmenter ou diminuer la puissance
absorbée, i1 suffira de mettre en surpression ou en dépression la boucle
compresseur, par rapport d la préssion atmosphérique. Ensuite, pour que
le circuit reste fermé, i1 faudra reconduire aprés laminage et refroi-
dissement (ou réchauffemént), 1'air @ 1'admission du compresseur.

IT.4. LES MESURES A EFFECTUER POUR L'UTILISATEUR

Dans le but de caractériser un point quelconque dans le champ aérody-
namique du turbocompresseur, il faut mesurer :

- du c4té turbine : Py » Ty yP1 5 Ty y i, N

- du coté compresseur : Pqio, Ty s Poo s Too s s
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II.5.LA PRECISION DES MESURES

La précision souhaitée des mesures ne sera pas loin du compromis entre la
fajsabilité de ces derniéres, du colt des moyens de mesure appropriés et
de la validité des modéles de calcul. Dans un premier temps et compte tenu
du matériel de mesure existant, une précision de 8 % sur le rendement a
été retenue pour les points de faibles taux de détente et de compression
(régions o0, habituellement, 1'incertitude atteint son maximum). Ce niveau
minimum de précision résulte des précisions réalisables, voir figure 16.
Cette décomposition des erreurs peut étre suivie en détajls dans les tra-
vaux d'ezmares (29). Dans la suite nous allons proposer une application

de 1'{mportance de cette précision des mesures sur la valeur du rendement
de Ta turbine.

IT.6.0BTENTION DU RENDEMENT ISENTROPIQUE DE LA TURBINE

A la suite de nombreuses expériences sur le banc d'essai de turbocompres-
seurs de suralimentation, on s'est apercu qu'il étajt difficile d'avoir
une appréciation correcte du rendement isentropique de la turbine,
exprimé 3 1'ajde de la relation suivante :

- T
. -t/ (2.13)
NT,mes y=1

1 - (p1/P4)Y

A cause surtout des problémes de mesures s'avérant délicates, et surtout
de Teur interprétation, les t1 et p1 ne sont pas toujours évidentes a
mesurer ; on va le voir en détail dans le chapitre VI. A la suite de ces
mesures, le rendement, appelé de ce fait "rendement mesuré", de la turbine
est aussi erroné, ayant souvent des valeurs plus grandes que 1.
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Pour pallijer cet inconvénient nous avons préféré, lors de 1'expérimenta-
tion, mesurer le travail réellement fourni par le compresseur & 1'air
d'admission et faire 1'hypothése que ce travail est égal au travail
récupéré sur 1'arbre de la turbine. Cette hypothése traduit le fait que
1'on néglige les pertes thermiques et mécaniques du turbocompresseur et
a pu étre partiellement vérifiée, comme nous le verrons au chapitre VI.
Ainsi, nous définissons le "rendement calculé" de la turbine & partir des
mesures faites c6té compresseur, figure 17

,Cp(Tpe=T )

NT cal = =1 (2'14)_

G CoTy (1 = (p1/Py) ¥

Suivant les régimes de fonctionnement de la machine les deux fagons
d'accéder au rendement de la turbine donnent des résultats tout & fait
différents, ceux "calculés" semblant étre justes comparativement aux don-
nées des constructeurs de turbocompresseurs. En fonction des résultats

des travaux d'ezmared (29), nous avons décidé de choisir comme rendement
celui proposé par la relation (2.14).

Le niveau des erreurs possible (8 %) peut étre diminué par une répétition
des mesures désirées. I1 faudra donc concevoir 1'acquisition des mesures
au banc d'essai en ce sens. Un premier travail a montré que 1'on peut
réduire la plage d'incertitude des mesures & 3 % en prenant certaines
précapytions (stabilisation des températures, des régimes de rotation,

dérives, etc...).

II.7. DESCRIPTION DU BANC D'ESSAI

Nous avons déja présenté une premiére vue schématique du banc d'essai

sur la figure 15 . Sur la figure 18 nous pouvons suivre son fonction-
nement, les différents circuits étant clairement mis en évidence. Lors

de cette conception du nouveau banc d'essai nous avons rencontré deux
‘types de contraintes : géométriques et celles 1iées aux mesures.
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I1.7.1. Les contraintes géométriques

L'écoulement alimentant le comprésséur, nous avons di le prendre 3 1'exté-
rieur, cf. figure 19 ; de méme, celui quittant Ta turbine a di étre évacué
vers l'extériéur, d une température assez élevée, atteignant plusieurs
centaines de degrés. Compte tenu du niveau des pressions et des débits

a passer, il faut bien maitriser le niveau du bruit provoqué.

Dans le but de satisfaire les différents modes de fonctionnement vus dans
le paragraphé I1.3 on doit prévoir des circuits séparés compresseur et
turbine mais aussi des circuits d'alimentation en combustible de la
chambre de combustion, d'huile pour les parties tournantes et d'eau pour
les composantes & refroidir.

Ayant souvent besoin d'intervenir sur le banc d'essai, méme lors de son
fonctionnement, une facilité d'accés devra étre prévue d'autant plus que
la moitié du banc se trouve & de fortes températures. De méme nous
devons prendre nos dispositions pour 1'emplacement du générateur de pul-
sations (pour 1'étude en instationnairé) ainsi que pour un emplacement
éventuel d'une installation laser pour des mesures spécifiques.

Lors de la conception du banc d'essai i1 faut prévoir des longueurs

de tuyauteries satisfaisant les normes des différentesmesures souhaitées
(débits, etc...) majs aussi capables de tenir compte de la géométrie
(forme) du box mis & notre disposition. Nous ne devons pas oublier les
pertes de charge de 1'écoulement dans les diverses canalisations, spécia-
lement en sortie de turbine ol 1'on ne doit pas trop s'éloigner des condi-
tions de fonctionnement sur le moteur. Les dilatations de 1'installation

ont &té prévues avec 1'utilisation de compensateurs adéquats.

Enfin, un dernier point important a retenir est 1'interchangeabilité des
différents turbocompresseurs, sans importantes modifications de 1'installa-
tion principale.
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11.7.2. Les contraintes des mésures

Dans 1'intention d'un suivi du fonctionnement du banc & des conditions
acceptables, et aussi pour mieux centraliser les informations nécessaires,
une salle de mesures indépendante s'avére indispensable.

Les différentes mesures devront &tre multipliées, dans le but d'une con-
naissance suffisante des différentes machines a étudier, ce qui implique
des lignes et des connections de pressions et de températures considé-
rables. Aussi, i1 faudra calorifuger les parties sensibles de mesures afin

de satisfaire 1'hypothése de 1'adiabaticité.

Enfin, des moyens de contrdle et de stabilisation seront nécessaires,
surtout pour la température & 1'entrée de turbine pour bien maitriser le
fonctionnement "& froid" et "& chaud" sous une température constante.
Ceci sera bien utile pour une comparaison des différents résultats entre
eux majs aussi pour fournir des &léments utiles & la modélisation.

Dans la suite nous allons voir les moyens qui vont nous permettre de réa-
1iser ces mesures.

I1.8. LES MOYENS DE MESURE SPECIFIQUES AUX UTILISATEURS

I1.8.1. Les mesures de température

Les mesures de témpérature sont réalisées avec des thermocouples Chromel-
Alumel, figure 20, qui sont indiqués pour étre utilisables sur toute
notre gamme d'utilisation.

Les sondes gainées utilisées au début, qui entrainaient des erreurs de
plusieurs degrés, ont été remplacées par des thermocouples du commerce que
nous avons modifiés et adaptés & nos besoins. Les sondes finalement
obtenues comportent un capotage & fonction double : diminuer les échanges
thermiques par rayonnement entre la soudure chromel-alumel et les parois
de Ta canalisation et transformer la composante cinétique de 1'écoulement

en énergie thermique. Ainsi on est rajsonnablement & méme de supposer Que
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1'on mesure la température totale des gaz. Autrement dit, le coefficient
de recouvrement (33) des sondes utilisées est de fajble valeur et reste
peu sensible au nombre de Mach. ‘

=

La premiére génération de sondes utilisées possédait des soudures & nu
pour diminuer leur temps de réponse. En méme temps elles présentajent

les défauts de posséder une chute de la résistance d'isolation de la
sonde (due au caractére hydrophile de la matiére isolante) et une altéra-
tion des propriétés thermoé]éctriqués de Ta partie sensible de la sonde
(due & 1'oxydation de 1a soudure 3 nu).

Ces inconvénients nous ont amené & utiliser des thermocouples gainés
de 0,25 mm de dijamétre.

Enfin, toutes ces mesures de température ont &té compensées par rapport
a la température ambiante d'une maniére plus ou moins sophistiquée, sui-
vant 1'utilisation de Ta température mesurée.

I1.8.2. Les mesures de pression

Nous avons effectué deux types généraux de mesures de la pression avec
des prises @ la paroi et avec des prises directement au sein de 1'écoule-
ment.

Pour la réalisation de ces mesures nous avons usiné quatre percages sur

1a circonférence définissant la section de mesure, figure 21. Ces pergages,
espacés de 90°, sont reliés & une capacité tampon qui sert & nous délivrer
la pression moyenne. En faisant 1'hypothése que 1'écoulement est monodi-
mensionnel et avec peu d'écart entre la réalisation des prises de pression
et les normes existantes, la pression ainsi mesurée est la pression sta-
tique. La lecture de ces mesures ainsi que de celles évoquées par la

suite se fait soit directement sur un manométre en U, soit par 1'intermé-
diaire d'un capteur-transducteur, sur un appareil de lecture digital.
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Comme la pression statique seule ne suffit pas toujours & nous donner
tous les renseignements nécessaires au motoriste, nous avons di mettre
au point (34) une sonde spéciale qui est congue pour mesurer directement
la pression totale de 1'&coulement aux endroits ol cela est nécessaire.
En fait cette sonde n'est pas autre chose qu'un tube de pitot classique,
mais adapté aux différents typés de montage du banc d'essai des turbo-
compresseurs.

I1.8.3. Mesure des débits gazeux

Les débits d'air entrant dans le compresseur et des gaz quittant la tur-
bine sont déterminés & 1'aide des diaphragmes construits et installés
selon les normes frangaises (35). L'erreur relative commise sur le débit
masse calculé & la base de.ces mesures varie aux alentours de 2 %.

I1.8.4. Mesure des débits liquides

La mesure du fuel consommé dans la chambre de combustion est effectuée
soit & 1'aide d'une capacité calibrée soit & 1'aide d'un capteur volumé-
trique. Ce débit permet de calculer la richesse du mélange dans les gaz
d'échappement, nécessaire pour nos calculs thermodynamiques.

Le débit d'huile, lui aussi, est mesuré par un capteur volumétrique,
pareil & celui utilisé pour la consommation de fuel. Ce capteur, associé
& un systéme électronique, nous permet 1'affichage continu et totalisa-
teur du débit de 1'huile circulé. Ce dernier, joint & la connaissance des
températures d'entrée et de sortie de 1'huile au turbocompresseur, nous
permet d'obtenir un ordre de grandeur de la puissance dissipée dans les
paliers, donc des pertes de 1a machine dites mécaniques.
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11.8.5. Mesure de la vitesse de rotatijon

La vitesse de rotation du turbocomprésseur est mesurée par un capteur
magnétique c]assiqué. En aimantant au préalable 1'écrou de la roue du
compresseur, nous obtenons un champ magnétique tournant. Le signal obtenu,
aprés amplification du courant induit dans une bobine, est lu sur un fré-
quencemétre.

I1.9. LES MOYENS DE MESURE SPECIFIQUES A LA MODELISATION

Lors des mesures spécifiques & la modélisation il faudra :
- multiplier les mesures classiques relevées sur le moteur

- réaliser des mesures complémentaires, telles que les sondages dans des
plans caractéristiques & 1'entrée et la sortie des machines. Ces mesures
nécessitent des moyens appropriés (36) que nous allons présenter ci-
dessous.

I1.9.1. Les mesures de température

I1 s'agit d'obtenir un arrangement spécial des sondes classiques (déja
vues au paragraphe II1.8.1) pour arriver & mieux effectuer les mesures
nécessaires, Aussi il est parfois obligatoire de concevoir des formes

de sondes simples ou multiples pour chaque type d'utilisation. En général,
toutes ces -applications ont en commun les thermocouples chromel-alumel
sous diverses formes.

I1.9.2. Les mesures de pression

Nous avons di fabriquer nos propres sondes directionnelles afin de réa-
liser les balayages en pression aux différents endroits de 1'installa-
tion du banc d'essai. Une telle sonde, figure 22, est capable de mesurer



46.

les pressions statique et totale de 1'écoulement mais aussi, & 1'aide des
pressions gauche et droite, nous aider & connaitre la direction de 1'écou-
lement en ce méme point de mesure. Le principe de la sonde appelée "“col

de cygne" est tel que sa partié sensible reste toujours sur un méme axe

de rotation indjfféremment de 1'angle de 1'@coulement, donc son angle

de positionnement, Ceci permet alors d'effectuer un balayage sur une

méme droite, &tant, bien slr, sur 1'axe de rotation de la sonde.

Cependant nous continuerons & avoir besoin des mesures de pression
d la paroi pour arriver, & 1'aide de calculs détaillés, & trouver une
corrélation entre celle-ci et la pression moyenne mesurée.

I1.10. LA CHAINE D'ACQUISITION ET DE TRAITEMENT DES DONNEES

Pour 1'acquisition et le traitement des signaux (pressions, températures,
etc...) nous avons opté pour un systéme précis d 14 bits, qui peut assurer
1'acquisition aussi en régime pu]sé (ou transitoire) grdce a sa vitesse

de 60 kHz. En fait nous disposons d'une centrale ANALOGIC AN 5400,

65 kHz sur 14 bits et 14 voies. Le traitement des données est effectué sur
un mini-ordinateur DIGITAL MINC-11, processeur PDP-11, 56 kmots avec deux
unités de stockage (2 disqués rigides, 5 millions d'octets).

IT.11. LES RESULTATS DES SONDAGES

Les sondages qui ont é&té effectués sont commentés en référence (29). Nous
voulons simplement préciser ici que, du point de vue de 1'utilisateur

des moyens de mesure propre & 1'installation du banc turbocompresseur ,
ces balayages ont caractérisé les zones critiques qui nécessitaient une
attention particuliére pour obtenir des cartes de fonctionnement de réfé-
rences correctes. Ainsi donc, nous pouvons voir sur la figure 23 les
moyens de mesure retenus & la suite de cette caractérisation de 1'écoule-
ment pour les entrées et sorties du compresseur et de la turbine.



Ces balayages ont en outre permis de fournir des &léments de critique
sur les choix possibles de modélisation de 1'écoulement que nous aborde-
rons dans le prochain chapitre.

II.,12, CONCLUSION

Dans ce chapitre nous avons développé 1'intérét de la conception, en
essayant de 1'améliorer, d'un banc d'essai de turbocompresseurs,ainsi que
les différentes particularités qu'un tel banc d'essai doit présenter

afin de mieux satisfajre les études demandées.

Nous avons vu ensuite les mesures gue nous nous sommes amené & effectuer
i 1'aide de ce banc d'essaj et qui nous ont servi & donner des réponses
& certaines des questions posées sur les turbocompresseurs de suralimen-

tatjon et & appuyer les calculs que nous avons développés en paralléle.

Enfin, nous avons vu ce que peut représenter la réalisation de telles
campagnes d'essai, afin d'obtenir des mesures précises et capables donc
de pousser encore plus loin 1'approfondissement de la connaissance de ces
machines.

Ainsi la conception du banc turbocompresseur répond & trois besoins spé-

cifiques ;

- donner au motoriste les moyens d'utiliser ces caractéristiques locales
pour définir un champ.complet réaliste de 1a turbine centripéte

- caractériser par des mesures locales fiables les groupes de turbocom-
pression.en vue de la modélisation de 1'ensemble du moteur suralimenté

- fournir des indications pour la modélisation que nous allons proposer
maintenant.
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CHAPITRE ITII

REMARQUES CONCERNANT LA CONCEPTION D'UNE MODELISATION

MONODIMENSIONNELLE DES TURBOCOMPRESSEURS RADIAUX

ITT.1. INTRODUCTION

Dans ce troisiéme chapitre nous allons rappeler les besoins qui ont poussé

-

le motoriste @ se lancer dans une étude de prédiction des performances.

Par la suite nous ferons un rappel des schémas et des décompositions
habituellement utilisés dans une approche monodimensionnelle. Ensuite

nous critiquerons certains aspects des modélisations existant dans la
1ittérature. Ceci nous permettra de faire un choix et de proposer des
améliorations qui nous ont semb1é utiles, dans le but d'obtenir une méthode
de prédiction des performances de la turbine centripéte, méthode qui peut
également étre valable pour le compresseur centrifuge.

ITI.2. INTERET D'UNE METHODE DE PREDICTION MONODIMENSIONNELLE

Cette partie de 1'étude portant surtout sur la turbine, nous constatons

que les deux types de turbines sont actuellement utilisés pour les diverses
applications des turbocompresseurs de suralimentation. Ici est traité le
cas des petits turbocompresseurs, ol les deux machines sont radiales.

Dans ce cas les turbines sont, en général, équipées d'une volute sans
distributeur. Ce montage est préféré parce qu'il offre un colt réduit de
fabrication, tout en ayant une simplicité de construction. Avec des mé-
thodes de calcul (37), (38), (39), (40), (41) appuyées par des méthodes
expérimentales (42), (43) on peut approcher 1'écoulement & 1'intérieur

de cette volute.
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Si on veut s'ijntéresser de trés prés & la caractérisation de 1'écoule-
ment, celui-ci est comp]éxe : i1 s'agit d'un écoulement visqueux, com-
pressible, tridimensionnel et instationnaire (44). Les él&ments évoqués
pour la volute ne suffisent pas pour son étude compléte. I1 faut des
méthodes permettant une &tude similaire de 1'&coulement & 1'intérieur

de la roue. De telles &tudes n'étant pas accessibles dans la Tittérature,
du moins pour des applications sur les turbocompresseurs, nous allons
nous limiter & une approche monodimensionnelle de 1'ensemble de la
machine. D'autre part, pour ne pas oublier le colt réduit de la machine,
on est 1imité dans le codt global du calcul ce qui explique le choix
limité de cette &tude.

IITI.3, BESOINS DU MOTORISTE UTILISATEUR

La réalisation d'une telle étude doit correspondre presqu'en sa totalité
aux besoins exprimés par le motoriste, utilisateur des turbocompresseurs.
Ceci entraine des prob]émés de conception de programmes de calcul et

de Tiaison avec les mesures effectuées sur le banc d'essai.

II1.3.1, Probléme de conception de programmes de calcul

Tout d'abord, il est nécessaire qué cette approche puisse servir a
analyser tous les composants de la turbine séparément : la volute, Te
distributeur, la roue et tenir compte de 1'entrée et de la sortie de

1a machine. Un point important & considérer doit étre une souplesse
permettant d'examiner ou méme de négliger chaque composant & chaque
instant. Les turbines utilisées en général par le motoriste ont une géo-
métrie radiale ou mixte ; cette particularité va nous amener des para-
métres supplémentaires dans la conception du programme de calcul.

Nous allons voir dans la suité, que les pertes de 1'écoulement des gaz
d'é&chappement le long de leur passagé dans la turbine sont calculées
d 1'aide de modéles qui sont souvent semi-empiriques. Or il est souhai-
table de pouvoir utiliser différents modéles de pertes. A priori une
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concordance satisfaisante entre les données expérimentales et les résul-
tats ana]ytiqués ne peut Btre prévue que par une approche paramétrique.
Notre étude devrait donc pouvoir tenir compte, si nécessaire, des don-
nées semi-empiriques qui pouvaient provenir d'une approche expérimentale.
Cela veut dire qu'il faudra bien coupler cette étude & 1'expérience
acquise sur le banc d'essai.

Ayant vu les obligations essentielles du point de vue du motoriste,
reste une remarque & faire. Lors de 1a mise en oeuvre d'un tel calcul
il faudra 1'envisager avec un enchainement de plusieurs subroutines,
donc des calculs complétement indépendants. L'expérience montre qu'un
tel calcul permet la souplesse souhaitée par 1'utilisateur.

111.3.2. Problémes de liaison avec les mesures sur le banc d'essai

L'étude envisagée devrait remplacer en partie 1'expérimentation, plus
longue et plus onéreuse, cela &tant possible avec un calcul paramétrique
des champs caractéristiques basé sur quelques données expérimentales.

On a déja évoqué en partié ce probléme dans le paragraphe III.3.1.

Le but primitif de ce calcul est cependant de contribuer & 1'effort
expérimental aux endroits ol les mesures s'avérent délicates, complétant
ainsi les cartes expérimentales de performances.

ITT1.4. RAPPEL DE LA LITTERATURE

IT1.4.1. Les hypothéses fondamentales

Afin qu'un plan de calcul puisse étre, par la suite, rationnellement
utilisé i1 est nécessaire d'en préciser clairement le domaine de validi-
té. Pour ce faire, nous allons préciser les hypothéses fondamentales

sur lesquelles reposé cette méthode de prédiction.
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Nous allons nous intéresser tout d'abord & un écoulement supposé mono-
dimensionnel et stationnaire, les différents paramétreé le décrivant

ne vont alors dépendre que d'une variable de position attachée aux gaz.
Autrement dit ces paramétres seront constants sur chaque section de pas-
sage dans la machine et resteront invariables par rapport au temps. Les
inhomogénéités spatiales seront alors prises comme une superposition de
phénoménes homogénes. D'autre part 1'écoulement est supposé axisymétrique,

ce qui consiste & supposer les surfaces de courant axisymétriques ; il
en est de méme pour tous les paramétres caractéristiques.

La fonction d'état utilisée est celle des gaz parfaits et 1'exposant
isentropique + est fixé constant le long du calcul. En réalité nous
nous servons de la valeur moyenne de cet exposant lors d'une détente
réelle des gaz dans la turbine.

Une autre hypothése importante reste 3 faire sur les transformations
subies par les gaz qui sont considérées comme adiabatiques (45) et irré-
versibles : nous supposerons donc que les échanges de chaleur avec 1'ex-
térieur sont nuls.

Enfin, les pertes totales seront alors déterminées par superposition des
pertes &lémentaires situées aux différents niveaux de la turbine.

II1.4.2. Les équations utilisées

Les équations que nous allons utiliser sont les équations classiques,
d savoir - figure 24 :

1'8quation de conservation de la masse
1'équation de quantité de mouvement
1'équation de 1'énergie

les relations de fermeture consistant en des relations qui calculent
les différentes pertes dans la turbine que nous détaillerons par la
sujte.
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II11.4.3. Division de la turbine

Pour parvenir & une souplesse dans le calcul majs aussi pour donner une
aisance au suivi de cette méthode nous avons divisé la turbine en plu-
sieurs stations caractéristiqués (cf. chapitre II ), entrée de la volute,
entrée sortie de la roué, plans de mesure & 1'amont et & 1'aval de la tur-
bine. Cette division étant donnée sur la figure 5, ces mémes points ca-
ractéristiques serviront pour 1'1ntérprétation du diagramme enthalpie-
entropie, proposé figure 9.

[II.4.4. Classification des pertes

Dans le cadre d'une approche monodimensionnelle, les pertes sont habi-
tuellement divisées en deux groupes distincts :

- les pertes internes & 1'écoulement du fluide

- les pertes externes & 1'écoulement du fluide.

Dans les pertes internes on distingué celles par frottement concernant
les parties le long desquelles un contact entre les gaz et les parois

a lijeu, celles dues & la charge aérodynamique sur les aubages et enfin
les pertes particuliéres, telles que pertes par incidence, pertes par
jeu, et pertes dues aux interactions des écoulements visqueux qui se dé-
veloppent sur les enveloppes de la machine.

Dans le bilan énergétique qui va suivre, seront faijtes les hypothéses
suivantes en ce qui concerne les pertes :

- Nous avons déjd supposé que 1'écoulement dans la turbine est adiaba-
tique. Une conséquehce directe de cette hypothése est que la chaleur
dégagée, relative aux pertes extérieures s'@vacue vers 1'extérieur
du systéme constitué par les zones en contact avec 1'écoulement du
fluide.

- I1 existe des pertes de "recirculation" dans le cas des roues avec
couvercle.
Pour le cas de roues sans couvercle d'autres phénoménes dits de "recir-
culation” peuvent apparaitre c6té disque, en téte de roue (probléme de
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non uniformité de 1'écoulement en sortie vd]ute).

Aucun &change n'a lieu entre le débit de recirculation et le débit
quittant la turbine, ainsi le travail relatif au débit de recirculation
correspond & une perte externe. La seule conséquence du débit de re-
circulation est donc le surdimenSionnemént de Ta turbine pour le débit
fourni.

— . —— —— ——" — — — — — —

Ces pertes, figure 24, sont associées 3 1'écoulement du fluide, lors de
son passage dans les différents composants de la turbine, dues au frot-
tement du fluide contre les paro}s fixes ou mobiles. Des pertes par frotte-
ment ont lieu dans la volute, dans le distributeur s'il en existe, lors
du passage des gaz dans le canal interaubes et enfin dans le diffuseur

en sortie de turbine. I1 faut préciser ici que toutes ces composants

sont assimilés & des passages caractérisés par un diamétre et une lon-
_gueur hydrauliques. En fait, ces paramétres sont pris en valeurs moyennes
dans chaque passage. Pour le calcul de ces pertes AEiFROT nous avons
encore besoin de la masse volumique des gaz, de la vitesse moyenne de
1'écoulement et enfin d'un coefficient de frottement qui lui, est une
fonction du nombre de Reynolds moyen de 1'&coulement.

Les pertes dues & la charge aérodynamique des aubages (fixe ou mobile)
M cHARGe SOnt liées & 1'évolution des couches limites qui se déve-
loppent sur des profils en présence de gradients de vitesses moyennes.

—— e da— — — — — AR . -

Enfin i1 y a les autres pertes qui ont liéu, qué nous appellerons pertes
particuliéres et qui sont les pertes par incidence, par jeu et les pertes
secondaires.
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Les pertes par incidence apparajssent principaTement quand la turbine n'a
pas de distributeur qui justemént a comme effet de minimiser ces pertes.
Dans ce cas alors 1'angle d'approche de 1'&coulement vers le rotor est en
général différent de 1'angle de 1'aubage Boy,» Cette différence étant la
cause de pertes dans 1'écoulement AH ye. Nous allons voir plus loin les
différentes approches prédictives de ces pertes.

Les pertes par jeu AHJEU sont dues au jeu qui existe entre 1a roue et le
carter extérieur.

On suppose que 1'énergie absorbée par frottement du disque provoque la
réduction du couple développé par le rotor et se trouve dissipée en cha-
leur transférée dans les gaz.

— m— — —— —— s e v - — — t— —— — - — —

Elles sont dues 3@ la recirculation du fluide,comme on les a vues plus
haut dans le paragraphe III.4.4,

ITII.4.5. Définitions des rendements

A partir de la figure 10 on peut définir les rendements suivants :

=1 - LAty (3.1)

od JoHp = MH ppor t M papee + M gy
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I1 faut prendre en compte ici toutes les pertes internes & 1'écoulement
du fluide :

JoH
g = 1 - LT (3.2)
URB
_ CP(Tu - Tlis)
ou _
rqyr = ZAHR t BHyoL * SHprsTt aHine * MHprfF
I11.4.5.3. Rendement _de_1'&tage
ZAHINT +A Heyr
n =1- 3.3
ETAGE Co(Ty - Tuy ) (3.3)

I11.4.6. Relations de calcul des différentes pertes

Les pertes présentées dans le paragraphe III.4.4 seront exprimées, suivant
le cas, sous forme d'une chute de pression ou de température ou, ce qui
revient au méme, une différence d'enthalpie py (cf. paragraphe II1.4.5).
Les pertes sous forme de chute de température seront déterminées comme le
produit d'un coefficient de perte par une dynamique :

AT, = g+ D (3.4)

—— e - . - S - - . - -

Pour le calcul des pertes par frottement dans la volute on utilise la
relation suivante qui exprime ces pertes sous la forme d'une chute de
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pression (annexe 3)

.'I‘.Ul'.iﬁr'
©
NlOlN

¢ (3.5)

ol Ly, Dy sont les longuéur et diamétre hydrauliques moyens de la volute,
o la masse vo]umiqué moyenne, C la vitesse moyenne dans la volute et

Cf un coefficient de frottement (46) fonction du nombre de Reynolds moyen
de 1'écoulement et de la rugosité moyenne des parois internes de la volute.
On calculera de la méme maniére les pertes par frottement dans le distri-
buteur et le diffuseur de la turbine.

Le calcul des pertes par frottement dans la roue va se faire sous forme
d'une différence de température. Pour tenir compte des effets de non
uniformité de la distributjon de vitesse due au développement des couches

1imites le long de 1'aubage (47) Jansen (48) a proposé la relation sui-
vante :

L —
_ H V.2
Lp =2 Ch ]')-H- (ﬁ;) (3.6)
ol V est la vitesse moyenne, pondérée comme suit :
- .1 —
V= T ( ZV? + Vle + Vlh ) (3.7)

ol Vle et Vlh sont les vitesses relatives en téte et au pied de sortie
du rotor. Jansen a proposé aussi des relations corrigées par warzace (49)
dans le cas d'une turbine mixte pour calculer Ly et Dy (Annexe 4).

On a observé pour les roues de compresséurs centrifuges fonctionnant a
proximité du point d'incidence optimale que ces pertes peuvent étre repré-
sentdes par le bjais d'un facteur de diffusion comme celui utilisé dans la ter-
minologie des compresseurs axiaux. Une expression approximative a été donnée
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par LIEBLEIN (50) &tendue aux compresseurs centrifuges par DALLENBACH (51).
Ces pertes sont exprimées en terme de facteur de diffusion, D, qui prédit
quantitativement la diffusion totale dans le passage de la roue :

0,75 (aH,/U3)
D=1-J2, L2 (3.8)
T a, v
G0 - g g

ou AHt est le travail récupérable sur 1'arbre de 1a machine.

La premiére partie de cette expression est reliée au rapport de vitesse,
vitesse qui en général se trouve augmentée vers la sortie de la roue,

et la deuxiéme partie tient compte de la distribution de la charge sur
1'aubage. Le coefficient de pertes est alors exprimé par :

2
z, = 0,05D (3.9)

— o e | — a———r — — —

a) Pertes par jeu

" Dans le cas général ol 1'aubage utilisé n'est pas fermé, 1'existence d'un
jeu entre la roue et le carter pourra étre la cause de fuites. La diffé-
rence de pression entre 1'intrados et 1'extrados de chaque pale engendrera
alors un écoulement & travers ce jeu. I1 est clair que cet écoulement

de fuite va interférer avec 1'écoulement principal et le perturber. A
1'issue de son analyse Jansen (48) a proposé la relation suivante pour
calculer les pertes par jeu (c'est celle que nous avons adoptée) :

. d 2_d 2
- Cw 2 r e h! Cwzy (Cm 310
CJ - 0,6(EJ_2_)(UZZ)/{b:ZL’ 1 ](Uz )(Uzl)} ( )
&dz_del)(1+p2/p1)
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Une relation plus simple, directement issue de 1'expérience sur des tur-
bines centripétes a &té publiée (52)

. d
T &l ( - 0,215) (3.11)
2

b) Pertespar incidence

i) Généralités

Pour calculer les pertes par incidence de 1'&coulement sur la roue

KASTNER et BHINDER (53) utilisent tout simplement une expression graphique
donnant la perte de pression totale en fonction de 1'angle d'incidence et
de la pression totale avant la roue. Cette courbe, d'origine expérimentale,
présente un minimum pour un angle d'écoulement bien différent de celui de
1'aubage. Ceci peut s'expliquer par le fait que les effets de glissement,

qui sont importants pour une roue & écoulement principalement radial,
ont déja été pris en compte.

ii) Le modéele a pression constante

Lors de leurs travaux WHITFIELD et WALLACE (54) ont proposé un modéle de
perte par incidence & pression constante que nous allons présenter ci-
dessous.

On suppose que 1'écoulement de fluide se fait d'une station 1, figure 25,
vers une statjon 2, en suivant 1'angle de la pale Bo, , ce processus ayant
lieu & pression constante. Le diagramme température - entropie est repré-
senté sur la méme figuré.

Puisque le rayon reste constant, 1'enthalpie totale relative restera cons-
tante ; donc on aura :

-1 o y=1 12 (3.12)
t2 +:2{WV- tl +2'YRV1
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ta y=1 2 _ y2 (3.13)
H_1+§_—-{(V1 Vz)
Par 1'équation de conservation de débit nous avons :
VicosBipih1 = V,c0SBa024: (3.14)
qui s'écrit encore :
=V, & (3.15)
V, = »” AR
avec
" - AjcosB; (3.16)
R - A,coSB,

Pour une pression statique constante, les masses volumiques vérifieront
la relation :

o, _ tp (3.17)
0,
Avec tous ces éléments on arrive 3 1'équation suivante :
72 (3.18
f2 1 XL M o fay ag ) )
1 2 a?
qui nous donne comme sojution le rapport des températures statiques :
“18/f1 + uAéMf(X;—)U + lg—le)]
ROt 2222 ( %51)
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I1 est clair que 1'augmentation de 1'entropie est une fonction deAp et
du nombre de Mach de 1'écoulement amont M;. Nous pouvons aussi lier Ap di-
rectement au paramétre d'incidence, 1'angle i, par la relation :

A = 3L ( cosi + sini-tang,) (3.20)
R~ A

A la limite il n'y aurait pas de perte si t2 = tjet Vp=V; doncAp =1, et
par conséquent 1'angle d'attaque g8, vérifierait :

3.21
cosBr = %— cof, ( )

Pour pouvoir prendre en compte 1'analyse des pertes par incidence pour

des paramétres Ap plus grands que 1, i1 a &té proposé (55) de remplacer
- (Ag - 1) par (1 - A'g), définissant ainsi :

) (3.22)
AL =2 - A

Ceci oblige & une symétrie de 1'augmentation de 1'entropie de part

et d'autre de AR = 1, qui n'est pas toujours en accord avec les résultats
expérimentaux. Dans ces cas alors une &lévation d& Ta puissance K est pro-
posée pour le rapport des températures Tp .

iii) Modele de perte NASA

Cette procédure, propose (56) que les pertes par incidence soient égales
i la composante tangentielle de 1'énergie cinétique relative ; ceci a
d'ailleurs été proposé par d'autres auteurs.

Pour les turbines 3 entrée radiale (cas le plus fréquent), 1'angle de

la pale est Bop = 90° et les pertes sont données par :
L. = V2cos?g1 (3.23)

in 2
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Dans 1'expression générale nous pouyons retrouver :

B} | V3cos?8; - V3cos?B,| (3.24)

Lin 2

A 1'aide du diagramme températuré - entropie, figure 25, les pertes
s'écrivent :

- - - 3.25
Lin'H1R'H2s'Cp<T1R T2s) ( )
Alors :
T2s v=1  Fin (3.26)
=5 -1 -
TR 2 -1
(a3+ :{2— V)

qui, avec 1'équation précédente, donne 1'expression du rapport des tempé-
ratures :

T
Tp = T—zi =1 - —X1 | Micos?s; - Mﬁzcoszgzl (3.27)
1R 2(1+Y5—1 M%)

les nombres de Mach &tant exprimés par rapport aux conditions a 1'entrée.

On peut obtenir, comme plus taut :

t, _ -1 ) ) (3.28)
=l (M- g )
et pour les masses volumiques :
. L (3.29)
£2 -1 ¢ Loy :
82 - (T )Y (P
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Un calcul itératif pourra nous donner les paramétres d la sortie (station
caractéristique 2).

Pour les deux méthodes généra]és qu'on vient de voir, il est important de
remarquer leur accord satisfaisant dans un domaine assez large d'applica-
tions testées indépendamment par les deux équipes. Les deux procédures
reviennent d'ailleurs au méme si elles sont appliquées pour une turbine

d entrée radiale, donc pour Bop = 90°, ce qui est généralement le cas.

Dans la suite nous allons voir les pertes par incidence qui sont calculées
a 1'aide du coefficient de glissement de la roue.

iv) Prise en compte du coefficient de glissement

Le coefficient de glissement de la roue u , suivant son utilisation sur
les compresseurs céntrifuges, est défini comme le rapport de la composante
tangentielle de Ta vitesse absolue & la composante tangentielle de la vi-
tesse absolue idéale, les deux étant relatives aux gaz en téte de roue.

Le coefficient de g]issément du comprésseur a fait 1'objet des travaux
détaillés de plusieurs investigateurs ; citons entre autres wresver (57),
wWHITFIELD (58) et aussi le travail de base de srawnrrz (59).

Basée sur des résultats numériques pour un angle de pale B85, = 90°
1'expression suivante a été &tablie pour le coefficient de glissement
des roues 3 aubes droites :

w=1-0,350 (3.30)
ol 0 est 1' espacement angulaire de 1l'aubage.

-~

L'expression due & sropora (60) pour le méme coefficient et pour des roues

=

toujours & pales droites est la suivante :

p=1-0,500 ¢ ' _ (3.31)
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Pour utiliser une relation plus générale, ecx (61) a proposé ultérieurement
1'expression suivante :

1

L= (3.32)
14,9 sing,y
5 (1 = 1/¢)

pour exprimer u en fonction aussi de 1'angle de 1'aubage, qui ne sera pas
forcément radial pour toutes les machines utilisées.

Aprés avoir évoqué certains travaux qui portent sur le coefficient de
glissement et inventorié les relations qui existent pour le calculer,
nous allons rapidement expliquer comment ce coefficient intervient dans
Te calcul des pertes par incidence.

Supposons que la roue posséde un nombre infini de pales. Dans ce cas il

est facile de comprendre que 1'écoulement sera parfaitement guidé par
1'aubage, donc son angle relatif sera égal & 1'angle de la pa]e.ezb

Sur le triangle de vitesses correspondant (qui est celui incidé = ), fi-
gure 26, i1 est facile de calculer la composante tangentielle de la vitesse
absolue, qui est égale, dans notre cas, & la vitesse périphérique de la
roue.

D'autre part il est clair qu'jl existe un angle d'approche de 1'&coulement
pour lequel les pertes par incidence seront minimales (pratiquement nulles).
Pour ces conditions d'écoulement, avec un angle d'incidence optimum nul,

le triangle de vitesses correspondant sera repéré par une notation &toile.

Le calcul de la composante tangentielle de la vitesse absolue optimale

est fait justement & 1'ajde du coefficient de glissement. Enfin,les pertes
dues @ T'incidence seront exprimées par la différence des composantes
tangentielles entre la vitesse absolue optimale et la vitesse absolue
actuelle des gaz.

Aprés avoir passé en revue tous ces modéles, BEnsov (62) a suggéré le cal-
cul des pertes par incidence suivant le modéle i pression constante.
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R e e R L]

Les seuls 3 avoir proposé un modéle de prédiction des pertes par frotte-
ment du disque sont DArLy et nece (63). A la suite des travaux expérimen-
taux et théoriques sur les effets de rotation d'un disque plan lisse &
1'intérieur d'un cy]indré rempli par un fluide, ils sont arrivés a donner
des informations importantes pour différents é&coulements. Ces é&coulements
sont caractérisés par des nombres de Reynolds variant de 10% 3 10 pour
un jeu constant tout le long du disque mais admettant des modifications
entre deux expériences. La relation suivante exprime le coefficient de
ces pertes :

Cp0ad g 2

oi Cm est une fonction du nombre de Reynolds exprimé avec les paramétres
en téte de roue et la valeur du jeu de disque.

I1 n'existe pas, étant donné la configuration géométrique de la turbine
centripéte (sans couvercle), de possibilité de recirculation autre que
celle qui peut intervenir par une mauvaise alimentation de la roue en sor-
tie de la volute. Nous avons donc estimé que les pertes par recirculation,
si elles existent, sont comptabilisées dans les pertes de la roue que nous

avons définies.

II1.4.7. Autres méthodes de prédiction utilisées

Nous avons vu jusqu'ici les différents &éléments utilisés principalement
dans une méthode de prédiction des performances. I1 existe encore d'autres
méthodes qu'on pourrait caractériser comme utilisant des coefficients
semi-empiriques pour calculer les différentes pertes dans 1'écoulement.
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On peut Tes diviser en deux catégories :

- celles qui utilisent les résultats expérimentaux pour mettre au point
des expressions semi-empiriques paramétriques comme celles de
RODGERS (64)

- celles qui utilisent des coefficients numériques, provenant d'un
ensemble d'expériencés, comme JANSEN et OVALE (65), HAMATIMA (66) oOU
FUTRAL et WASSERBAUER (56), ces derniers laissant le souci & 1'utilisateur

de calculer ces coefficients & 1'aide des expériences spécifiques.

IIT.5. LES RAISONS DU CHOIX D'UNE MODELISATION DE CE TYPE

Les travaux sur la modélisation des turbines centripétes connus dans la
Tittérature existante et en grandé partie présentés rapidement ci-dessus,
ont tous un point commun : celui d'avoir été appliqués sur des turbines
de dimensions relativement grandes. Nous avons donc été obligés de ne pas
négliger d'abord ]é prob]éme 14& aux besoins du motoriste utilisateur

du turbocompresseur et ensuite Te probléme 1ié au type des machines
souhaité c'est-a-dire les petites dimensions.

I1 est bien clair que 1'utilisateur désire avoir une certaine 1iberté
pour choisir la maniére de réaliser 1'adaptation.du turhocompresseur

de suralimentation sur le moteur, ce qui signifie que le calcul retenu
doit avqir assez de souplesse pour satisfaire aux besoins exprimés.
D'autre part, la petite taille des machines utilisées risquait d'étre une
source d'ennuis pour 1'élaboration d'un modéle de prédiction des perfor-
mances de la turbine radiale.

Nous n'avons donc pas inventé notre modéle de calcul, mais nous nous
sommes inspiré de maniére physique, réaliste et cohérente des publica-
tions dont nous avons pu disposer. Ensuite nous avons essayé d'améliorer
les formulations, globalement ou en partie, pour mieux prendre en compte
1a spécificité des petits turbocompresseurs, par exemple 1a présence ou
non du distributeur, 1'influence des jeux relatifs. Ainsi nous sommes
arrivé & donner quelques preuves qu'une telle modélisation était réali-
sable avec une approche expérimentale assez réaliste.
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ITI.6., LES PQINTS PRINCIPAUX DE CETTE MODELISATION

Dans 1a littérature examinée nous avons retenu un certain nombre de points
qui nous semblaient intéressants pour contribuer au montage du squelette
de Ta méthode que nous allons proposer. Ces points sont :

- plusieurs hypothéses faites par les différents auteurs

- le schéma de détente des gaz sur le diagramme entropie-enthalpie,
combiné aux triangles de vitesses aux différentes stations caractéris-
tiques de 1'écoulement le long de la turbine

- certains modéles de pertes utilisés dans la littérature nous ont paru
significatifs pour nos applications.

D'autre part il y a eu plusieurs points litigieux que nous avons rencon-
trés et pour lesquels nous avons jugé important d'essayer une approche
plus compléte pour 1'&tablissement de notre modéle de calcul.

Au début, nous nous sommes mis & mieux analyser les pertes par frottement
qui ont ljeu & 1'intérieur de la volute, entre les parois et les gaz
d'échappement. Nous avons donc repris cette analyse pour tenir compte de

la liajson physique entre les pertés par frottement dans la volute et la
non conservation du moment angulaire de 1'Ecoulement (cf. paragraphe IV.3).

Par la suite nous avons examiné les pertes dues & 1'incidence de 1'écou-
lement dans 1a roue mobile de la machine. Bien que cette question soit
déja traitée dans les publications évoquées, nous avons préféré tester
tous ces modéles de pertes mais aussi compléter davantage cette &tude,
comme nous allons 1'exp1iquér dans le prochain chapitre, dans le but de
mieux prendre en considération ce probléme.
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I11.7. LES POINTS SUPPLEMENTAIRES APPORTES DANS
CETTE MODELISATION

Mis & part le travail concernant la volute et 1'incidence nous avons fait
intervenir qué]ques points supplémentaires lors de cette étude. Ainsi
nous avons pris en compte les pertes dues a la charge aérodynamique de
1'aubage, donc principa]emént distinguées par rapport aux pertes de
charge classiques du fait de la rotation de 1a roue. Pour ce faire, nous
avons utilisé une expression empruntée & la modélisation du compresseur
centrifuge.

, Les pertes dues au jeu du couvercle
et & celui du disque (donc plutdt attribuées a la forme spécifique de la
machine radiale) ont été &tudiées et les résultats que nous allons pré-
senter plus loin vont montrer leur influence relative et donc 1'obliga-
tion de les intégrer dans un calcul correct de prédiction des perfor-
mances de la turbine.

Enfin, un effort important a &té porté sur 1'écoulement & la sortie de la
machine, surtout par 1'étude des différentes possibilités qu'ont les gaz
de quitter la roue, ceci étant clairement compréhensible & 1'aide des
triangles de vitesses correspondants.

A la suite de cette analyse qui nous a apporté des informations nouvelles
mais surtout des questions demandant des réponses, nous avons mis au
point le calcul que nous allons présenter au chapitre suivant. Cette mé-
thode, pour le meilleur ou pour le pire, sera soumise 3 la critique qu'on
ne pourra manquer de faire aussi bien au vu des résultats que pour les

=

applications et extensions éventuelles a venir.
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CHAPITRE IV

UNE METHODE DE PREDICTION DES PERFORMANCES D'UNE TURBINE A GAZ

CENTRIPETE DE PETITES DIMENSIONS

IV.1. INTRODUCTION

Dans ce chapitre nous allons détailler la méthode de prédiction que nous
proposons. Nous nous intéresserons au déroulement opératoire proprement
dit du calcul qui consistera en un enchainement de relations thermodyna-
miques et aérodynamiques appliquées en différents endroits caractéris-
tiques de 1la turbine. Ces calculs nous permettront de connaitre les diffé-
rents paramétres caractéristiques de 1'écoulement tels que pressions,
températures et vecteurs vitesses. Ces données nous aideront par la suite
i décrire le fonctionnement de la turbine &tudiée. Nous présenterons les
variables d'entrée et de sortie du programme de modélisation. De ces va-
Teurs seront déduits le taux de détente et le rendement isentropique de
la turbine ainsi que la puissance et le couple disponibles sur 1'arbre de
la machine (cf. aussi figure 24).

IV.2. LE DEROULEMENT DU CALCUL

Dans les paragraphes suivants nous allons présenter la mise en forme de 1a mé-
thode de prédiction proposée. Comme support & cette &tude nous avons utilisé

une turbine HOLSET H1B, seule machine ayant jusqu'alors fourni les résul-
tats expérimentaux nécessaires & la comparaison avec les calculs.

Afin de décrire cette méthode nous allons utiliser les équations géné-
rales, compte tenu des hypothéses précisées dans le chapitre III. Sur les
figures 27 et 28 est présenté 1'organigramme du calcul et un exemple
d'entrées - sorties est donné figure 29.
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IV.3, CONDUITE D'ENTREE -~ VOLUTE

Dans ce trongon sont connus Tes paramétres d'entrée Pi et Ti , mesurés
en 4, qui identifient les conditions de pression et température totales
dans cette section :

P4 = Pi (4.1)

T4 Ti (4'2)

Pour la détermination des pertes de charge entre le plan de mesure &
1'entrée de la turbine et le plan d'entrée de la volute on utilise 1'équa-
tion calculant les pertes de charge décrite au paragraphe III.4.6.1. tout
a fait similaire aux pertes dans la volute. De cette maniére il est aisé
de déduire la pression P3 et, sous 1'hypothése d'adiabaticité, de poser :

T3 = T4 (4'3)

nous pouvons donc fixer le point caractéristique 3 sur le diagramme H-S,
figure 9.

En connaissant les pression et température en 3, le débit massique ainsi
que la géométrie de la machine nous pouvons, grdce & 1'équation de conser-
vation de masse mise sous la forme :

1

& (1 - 0,587 - /CpTy ¥ (4.4)
/CpT; vCpT; PsAy Y

calculer la vitesse C3 (cf. Annexe 5).

Lors de la revue de la littérature présentée dans le chapitre III nous
avons remarqué que KASTNER et BHINDER (53) faisaient le calcul des condi-
tions 3 1'entrée de la roue avec 1'hypothése de conservation du moment
angulaire entre 1'entrée et 1a sortie de la volute, ce qui conduit a
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1'égalité :

%2- sz = P3C3 (4‘5)

relation qui permet alors de calculer la composante tangentielle Cy2
de la vitesse & Ta station 2.

I1 est cependant évident qué 1'action du frottement des gaz contre les
parois de la volute altére aussi la quantité de mouvement. Nous allons
utiliser ici le théoréme de la quantité de mouvement dans 1'hypothése
o la volute est une ligne de courant. Afin de prendre en compte cette
perte (67) qui se traduit par une diminution de la vitesse tangentielle
Cw2 , i1 est nécessaire de modifier 1égérement 1'égalité (4.5). Nous
ferons alors intervenir un coefficient de frottement déduit du nombre
de Reynolds moyen en volute, qui multiplié par la surface interne
moyenne de la volute donnera un terme F, la résultante des forces exer-
cées par la volute sur les gaz sous forme de frottement aux parois. Ainsi
la relatijon (4.5) sera modifiée comme suit :

d F » (4.6)
jf-sz =r;( C; - cy )

Cette perte envitesse tangentielle étant explicitée, il nous faut
maintenant exprimer la perte en pression totale qui s'y apporte. Ce cal-
cul se ménera suivant la maniére décrite dans le chapitre III pour obte-
nir ainsi la pression totale & la sortie de la volute P2. Avec la méme
hypothése d'adiabaticité, la température & la sortie de la volute vaudra :

Tz = T3 (4.7)

I1 est donc possible de réécrire 1'équation de la conservation de la
masse, en sortie de volute, sous la forme suivante :

1
/CoT; Cw, VAL
2 - Y tanaz{'] - 0,5(1+ta1’1 CXZ)( ) }

P,mb,d, v vCpT, vCpT,

(4.8)
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La solution de cette &quation nous donnera la valeur de 1'angle absolu
@2 de 1'écoulement & 1a sortie de la volute ou, aussi bien, & 1'entrée
de 1a roue de la turbine. La connaissance de Cw2 et de ay Nnous permet,
grdce au triangle de vitesses, d'accéder a la vitesse absolue C2 et,
par le biais des relations sujvantes :

2

b, =T, - %}5 (4.9)
b, \ToT
p, = P, ( 7 Y~ (4.10)

de connaitre les température et pression statiques a 1'entrée de 1a roue.
De cette maniére les valeurs totales et statiques en 2 peuvent étre
fixées sur le diagramme H-S.

Parmi les données initiales figurait la vitesse de rotation N de la
turbine. La relation :

U, = 7d,N (4.11)

donnera la vitesse périphérique en téte de 1a roue. Ces vitesses ainsi
calculées, le triangle complet de vitesses peut étre construit et nous
permettre d'obtenir la vitesse relative V2 des gaz par rapport & la roue
de la turbine.

Aprés avoir calculé ces paramétres nous allons par la suite nous intéres-
ser @ une étape importante : il s'agit de 1'incidence de 1'é&coulement
dans la roue de la machine.

. Remargue :

IT existe aussi une forme simplifiée pour calculer les pertes dans la
volute, par exemple en écoulement incompressible : '

T .k (4.12)
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D'autre part 1'équation de Bernoulli peut s'écrire :

2 2
P, =p, +3p (Cmy + Cwy ) (4.13)

A 1'aide de 1'dquation (4.12) nous pouvons connaitre la pression P2 et en
utilisant ensuite la relation (4.13), 1la vitesseCméétant connue par
1'équation de continuité, nous obtenons une relation entre la valeur de
la pression statique pp et celle de la vitesse Cw2.

Une telle relation en ljaison avec de simples mesures sur le banc d'essai
pourra nous donner une idée de 1'estimation de la vitesse Cw2 faite par
ailleurs.

IV.4, INCIDENCE

Avant d'aborder ce paragraphe il nous faut tout d'abord connaitre les
conditions totales relatives & 1'entrée de la roue. Nous obtenons ainsi
la température totale relative 3 1'aide de la relation suivante :

2

- $ “z

La pression totale relative des gaz, avant qu'ils n'attaquent le rotor,
est donnée par 1'expression :

(4.15)

I1 nous faut alors effectuer le calcul des pertes par incidence. Aprés
avoir fait des essais préliminaires, nous avons choisi un modéle dérivé
de celui proposé par WHITFIELD (54) .
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En premier 1ieu nous faisons 1'hypothése que 1'écoulement suit 1'angle
imposé par 1'aubage et que Ta pression statique se conserve. Ceci nous
autorise & utiliser le modéle a préssion constante et de calculer ainsi
la hausse de température due & 1'incidence. Ce saut est représenté par

le passage du niveau énergétique statique absolu en 2, avant la roue,
figure 30, au niveau statique relatif en 2, juste aprés le bord d'attaque
de la pale. Cette perte se traduit d'autre part par la chute de la pres-
sion totale de P'pp & Pyp , ceci dans 1'hypothése de la conserva-
tion de la température totale relative.

C'est maintenant que nous faisons 1'extension du mod&le utilisé en tenant
compte, dans un premier temps, du blocage di & la présence des aubes

i 1'entrée de la roue. La section effective ne sera donc plus la section
géométrique :

s, = ndyb, (4.16)

mais une section contractée, modifiée par le facteur de blocage B,,
défini par la relation (cf. figure 30) :

ze
B, = 1-22 (4.17)

On définit alors une surface bloquée :

Aoy = By A; (4.18)

Pour une modélisation plus précise, dans une optique bidimensionnelle,
ce coefficient devra effectivement tenir compte en plus de 1'aubage,
des phénoménes pariétaux dus au développement des couches limites et
autre phénoméne dépassant le niveau envisagé pour cette approche mono-
dimensionnelle.

Arrivé & ce point i1 nous faut rappeler la définition de la rothalpie,
grandeur utilisée dans les &tudes de turbomachines et représentant
1'échange d'énergie au niveau d'une partie tournante. La rothalpie est
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donc égale d 1'enthalpie totale relative diminuée de la composante péri-
phérique de 1'énergie cinétique des gaz. Ainsi on notera :

2
- u
I=Hy - (4.19)

En faisant 1'hypothése de 1'absence de transfert de chaleur entre le
rotor et 1'extérieur, déja contenue dans Tes hypothéses de base, la ro-
thalpie se conservera entre 1'entrée et la sortie de la roue, ce qui
conduit & Ta relation :

2 2
IzHy-o2=H -5 (4.20)

La température totale relative @ la sortie de la roue est immédiatement
déduite de 1a relation précédente :

_ 1,03 u}
m'TzR'Ep'(?‘z) (4.21)

On obtient finalement la pression totale relative & la sortie de la roue,
celle qui aurait été obtenue aprés une détente des gaz sans pertes au
niveau de la roue :

Tor Jy=T ~
R (T )Y (4.22)

m="F
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IV.5, PERTES INTERNES A LA ROUE

Comme nous 1'avons déja évoqué dans le paragraphe I111.4.6. chacune de ces
pertes est exprimée par une relation de la forme :

5 (4.23)

AT, = g D

Pour calculer les dynamiques nécessaires au calcul de ATk » qui, en
général, sont expriméés d T'aide de la vitesse & la sortie de 1a roue,
nous supposerons connue la vitesse relative Vi . Nous verrons par la suite
la constitution du triangle de vitesses. |

La température statique des gaz & la sortir du rotor peut étre calculée
d 1'ajde de 1a relation suivante :

V2
tr = Tyg = 585 (4.24)

IV.5.1. Pertes par frottement dans la roue

Les pertes par frottement seront calculées comme le produit du coefficient
de pertes par la dynamique considérée sur la vitesse Vi

. 4.2
ATe = p 555 (4.25)

IV.5.2. Pertes de charge aérodynamique

Elles seront calculées & 1'aide de la relation (3.8) comme suit :

U3 (4.26)



76.

IV.5.3. Pertes par jeu

Les pertes dues au jeu seront calculées de méme par (3.10) :

2
AT. = Vi

. i 4,27
j T %320 (4.27)

I1 faudra tout de méme remarquer que dans notre &tude les deux relations
(3.10) et (3.11) ont conduit & des résultats comparables.

Iv.6. CALCUL DES PARAMETRES EN SORTIE ROUE

Aprés avoir calculé Tes pertes internes & la roue nous obtenons, sous

1a forme d'une différence de température ou d'enthalpie, une partie de
1'énergie non récupérée par la machine. C'est directement cette différence
de température qui va affecter le rendement isentropique de 1a machine
comme i1 a &té précisé antérieurement.

Pour calculer les paramétres en sortie de roue nous avons choisi un dia-

métre, représentatif en monodimensionnel de cette section caractéristique,
d; calculé comme suit :

1 | (4.28)

Si 1'écoulement & 1'intérieur de 1a roue avait &té privé de pertes, la
température obtenue serait celle isentropiquement calculée & la suite

d'une détente jusqu'd la pression pj . Nous 1a retrouvons & 1'aide de 1a
relation suivante :

Bijg = 01 = Abgyp (4.29)
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En utilisant la relation de détente isentropique i1 est alors aisé de
calculer la pression pjp :

Y

1.
- __is yy-1 (4.30)
Py = p! ( )

R Tpp

Ceci nous conduit naturellement au calcul de la pression totale relative
d la sortie de la roue :

Y
T —
_ 1R \y-1

- (4.31)

Une autre hypothése importanté reste & faire : on supposera qu'en sortie
de roue les gaz suivent la trajectoiré imposée par 1'aubage, @ ceci prés
que 1'angle imposé n'est pas 1'angTé géométrique des pales, figure 31,
mais celui corrigé par vavra (68) et donné ci-dessous :

cosg; T —m (4.32)
el

cOSB 4y,

Cet angle corrigé est censé tenir compte de 1'épaisseur de 1'aube qui
est souvent importante notamment au pied de la pale.

Les pression et température statiques & la sortie de 1a roue permettent
d'accéder & la masse volumique qui, injectée dans 1'équation de débit,
explicitera la vitesse relative Vi

m
Vv, = — , (4.33)
OlAlsinﬁl

A la suite d'un rapide calcul itératif sur V; nous sommes en mesure
d'obtenir les paramétres caractéristiques en sortie de roue qui nous
améneront au calcul des performances de 1'&tage.
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IV.7. PERTES EXTERNES DE LA ROUE

A la sujte du calcul des pertes internes nous enchainerons par le calcul
des pertes externes.

IV.7.1. Pertes par frottement du disque

A 1'aide de Ta relation (3.33) nous pouvons écrire ces pertes comme le
produit du coefficient de perte Teq Par la dynamique prise sur la
vitesse Vi1 (en aval) :

2

v |
- 1
ATeq = Teq 305 (4.34)

Avec les pertes externes ainsi calculées nous sommes en mesure d'évaluer
les performances de 1'étage de la turbine, 3 savoir le taux de détente,

Te rendement iséntropique, Te coup]é et la puissance développés par ia
machine. Par la suite, nous allons &tudier les pertes dues au sillage

des pales en sortie de roue, ainsi que les pertes dues au sillage du moyeu
du rotor lorsque 1'@coulement quitte complétement la turbine.

IV.7.2. Pertes par sillage

Lorsque 1'écoulement arrive au niveau du bord de fuite des aubes, il
trouve disponible une section de passage augmentée par rapport 3 la sec-
tion entre les aubes, nouvelle section valant alors :

Ay = fCd2 -l ) (4.35)

En considérant, dans cette &tude monodimensionnelle, que Ta vitesse
entre les pales est constante et que la vitesse dans le sillage de 1'aubage
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est nulle, 1'application du théoréme de la quantité de mouvement nous
donne le calcul des pertes dues au sillage des pales, en sortie du rotor
(46), La relation proposée s'écrit :

V2
APS = Cs Ol __2.1. (4.36)

avec comme coefficient de perte :

A 2
=k (1-5) (4.37)

ol k est un facteur qui tient compte de 1a forme géométrique de 1'é&lar-
gissement.

La méme relation est d'ailleurs utilisée pour calculer les pertes de
charge dues au sillage du moyeu, ce dernier induisant une variation
importante de section, la nouvelle section valant alors :

2

fo = 7 dg, (4.38)

Dans le calcul des pertes APg décrit ci-dessus on gardera 1'hypothése
d'adiabaticité qui conserve la température totale Ty calculée en sortie

de roue. Ainsi i1 nous est maintenant facile de calculer tous les para-
métres @ la station caractéristique 0 , qui coTncide avec le plan de prise
de pressions et de température en sortie de la turbine lors des expé-
riences sur le banc d'essai. Considérant par la suite ces paramétres

comme caractéristiques en sortie nous allons donner ici le calcul des
performances globales de la machine (69).
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Iv,8. PERFORMANCES DE LA TURBINE

Le taux de détente des gaz lors de leur passage dans la turbine est calcu-
1& par :

P
Tpg = 5 (4.39)

pour la valeur totale -d-statique, ainsi que

Tpp = 5 ‘ (4.40)

pour la valeur totale -a-totale.

Nous avons de méme, pour les rendements isentropiques de la machine :

£
1 = TS

x-'

-( Bv Y
T-le)
et
Ty
Ly
Ly Y (4.42)

Py vy

1—(35)

Pour 1a valeur réduite du couple disponible sur 1'arbre de la turbine,
nous obtenons :
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=1
_T..n G fELE?'{ 1o By Y } ( N = (4.43)
BPL = 27 d3/d, P Pi Ti
et pour le rapport de vitesses :
N
U, _Tde /i ' (4.44)
Cs ™ Vacp oo

L X
/{1 - ) L

IV.9. PERTES EXTERNES A LA TURBINE - RENDEMENT CALCULE

Nous avons parlé rapidement dans le deuxiéme chapitre des deux termes
caractérisant le rendement 1sentrop1QUé de la turbine, mesuré ou calculé
& partir du compresseur et nous avons évoqué 1'existence d'une différence
quantitative entre ces deux valeurs. Le transfert de 1'énergie des gaz,
par 1'intermédiaire de la turbine, au compresseur d'alimentation du moteur
alternatif ne serait pas avec les seules pertes de la turbine évoquées
tout au Tong de ce chapitre. I1 y a en effet des pertes véritablement
externes dont la turbine n'est pas responsable. Ces pertes nous devons les
rattacher & 1'éne}gie qui est perdue par frottement au niveau des paliers
du turbocompresseur, traduites par une hausse de température de 1'huile
~assurant sa lubrification. Dans ces pertes doivent étre aussi incluses
celles relatives au frottement du disque du compresseur. La valeur nette
de 1'énergie ou du couple disponible au niveau du compresseur sera par
conséquent Tégérement altérée par ces pertes supplémentaires.

Ce seront les résultats d'un tel calcul de modélisation, affectés par

les pertes dans 1'huile et par le frottement du disque du compresseur,

qui seront comparables aux résultats des expériences réalisées et capables
donc de nous laisser juger des bonnes prédictions de cette méthode de
calcul,
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IV.10. CONCLUSION

Nous venons d'exposér notre méthode de prédiction des performances d'une
turbine & gaz centripéte d'un turbocomprésseur de petites dimensions.
Aprés avoir posé les hypothésés de base, nous avons exposé le mécanisme
de cette méthode de calcul. Mises & part les é&quations classiques utili-
sées, nous avons eu besoin de relations de fermeture et comme telles nous
avons utilisé des relations décrites dans la littérature soit directement
soit aprés certaines modifications, afin de faciliter leur application
dans notre cas de petits turbocompresseurs de suralimentation.

I1 est apparu clairement tout au long de ce calcul le besoin de connaitre
un certain nombre de données géométriques. Ces données, qui Jjouent un

réle trés important, doivent @&tre de ce fait connues avec une assez bonne
précision. L'importance de cette précision sera détajllée dans e chapitre
suivant. On devra ainsi considérer les sections d'entrée et de sortie

des différents composants de la turbine, et aussi les longueurs et dia-
métres hydrau]iqués de chacun. De méme i1 est indispensable de connaftre
les angles d'entrée et de sortie de 1'aubage, le nombre et 1'épaisseur

des pales et les jeux au couvercle et au disque. Deux inconnues d'impor-
tance demeurent : la rugosité de la volute et de 1a roue de la turbine et
les coefficients de blocage de 1'écoulement & 1'entrée et & la sortie de
la roue.

Par Ta suite nous &tudierons les résultats obtenus par cette méthode de
calcul et nous essajerons de donner une idée claire du rdle joué par
chacun des paramétres les plus représentatifs.
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CHAPITRE V

ANALYSE DES RESULTATS

V.1. INTRODUCTION

Dans ce cinquiéme chapitre nous allons essayer de tester la modélisation
proposée en la confrontant aux résultats expérimentaux obtenus.

Pour obtenir une comparaison rapide avec les données expérimentales
acquises, nous avons opté, cdté résultats de calcul, pour 1'expression

du débit massique et du rendement isentropique de la turbine en fonction

de la vitesse de rotation, paramétrés par le taux de détente de la machine,
figure 12. Les résultats qui vont suivre seront jssus d'une &tude & carac-
tére "paramétrique" montrant 1'influence relative de certaines caractéris-
tiques physiques de la turbine. Cette &tude sera déterminante pour situer
Tes paramétres importants.

Suivra ensuite une présentation comparée des résultats expérimentaux
et théoriques justifiant le choix des modéles de pertes choisis. Pour
terminer nous présenterons quelques résultats sous d'autres formes afin
de compléter les calculs proposés.

V.2. RESULTATS EXPERIMENTAUX DES PERFORMANCES DE TURBINE

Dans le chapitre II nous avons exposé les impératifs que nous nous étions
imposés pour mettre au point le banc d'essai de turbocompresseurs ainsi
que les différents moyens de mesure. A 1'ajde de ce banc d'essai nous
avons pu obtenir des résultats expériméntaux sur le turbocompresseur
HOLSET H1B, résultats qui nous ont permis de vérifier 1'exactitude des
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données du constructeur lors de la reconstitution de la carte expérimen-
tale présentée sur la figuré 32. C'est & ces résultats que nous allons
nous référer chaque fois que nous aurons besoin, dans la suite du cha-
pitre, d'effectuer les comparaisons expériences - calculs. De méme, les
principales caractéristiqués géométriques de la turbine étudiée sont
reproduites sur la figuré 33.

V.3. L'INFLUENCE DES PARAMETRES DE CALCUL

Dans 1'intention d'apprécier 1'influence de certains paramétres de
calcul nous avons procédé par variations successives de ces grandeurs.
I1T est apparu qu'une mauvaise estimation des données - imprécision ou
méme impossibilité de mesures - pouvait entrainer une grande dispersion
des résultats.

Parmi ces données on retrouve en premier lieu celles relatives a la
description géométrique de la machine (3 propos desquelles le constructeur
reste discret). Une détermination précise de toutes les données .néces-
saires au calcul n'est envisagéab]e que par le biais d'une métrologie
sophistiquée. '

V.3.1. L"influence de la vitesse Cw?

Dans le but d'entreprendre 1'étude &voquée ci-dessus nous avons choisi
de quantifier 1'influence sur les performances globales de la rugosité
de la surface intérijeure de Ta volute.

Nous avons vu dans le paragraphe IV.3 que le calcul de la composante
tangentielle de la vitesse absolue en sortie de volute est &troitement
11& aux pertés par frottement et par conséquent 3 son &tat de surface.
Nous pourrons alors étudier son influence sur les paramétres caractéris-
tiques en sortie du rotor tels que la composante tangentielle de la vi-
tesse absolue, directement 1iée & 1'échange de travail entre les gaz
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d'échappement et la roue de la turbine. L'influence de cette vitesse sur
les pression et température en sortie de roue, le taux de détente et le
rendement jsentropique sera aussi abordée,

Sur la figure 34 les valeurs de Cw2 correspondant aux deux cas extrémes :
sans pertes et avec des pertes de frottement dans la volute, normalement
calculées suivant le modéle choisi, sont représentées respectivement

par les lettres g8 et o . Pour ce faire nous avons choisi un point précis
de fonctionnement situé dans la plage de régime optimal, sur la carte
expérimentale de la turbine. En faisant 1'hypothése que les pertes dans

la volute sont nulles la vitesse Cw2 correspond & la valeur 8 de la figure.
On constate alors que les pertes par incidence attribuées a ce point sont
minimes (70).

Si on suppose que les pertes par frottement dans la volute augmentent,
donc que la vitesse Cw2 diminue, 1'écoulement sera mal adapté & 1'entrée
de 1a roue et les pertes par incidence en seront augmentées, le fonction-
nement n'étant alors plus optimal. A la suite de cette modification les
pertés vont, dans leur énsemb]e, augméntér ce qui va entrainer une baisse
du rendement, figure 34, et donc une diminution de 1'&nergie récupérée
par la machine. D'autre part, cette énergie étant représentée par la
différence de température entre 1'entrée et la sortie de la roue, suivant
1'équation :

Cop (Ty =Ty ) =Cp (T, =Ty ) = UCup = UGy (5.1)

la température en sortie qe roue Tq1 sera augmentée, celle & 1'entrée de la
roue To &tant maintenue constante le long de ces calculs. Liée & la tempé-
rature en sortie de roue, la vitesse relative Vi va décroitre, une dé-
croissance qui ne se trouve pas contredite par 1'expérience. En méme temps
on peut suivre assez facilement ces variations sur le diagramme enthalpie-
entropie, figure 9, et voir qu'une diminution de la vitesse relative
entraine une augmentation de la pression statique en sortie de rotor et
par conséquent une diminution du taux de détente de la turbine.

Nous venons donc de voir qu'une variation de la vitesse tangentielle en
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sortie de volute peut entrainer un changement radical des performances

de Ta machine. A ce point, nous tenons d& faire remarquer que toute modifi-
cation de la vitesse Cw2 ne peut &tre due qu'd une variation des pertes
par frottement dans la volute. Nous allons voir plus loin que les varia-
tions entre les points o et g8 , les deux cas extrémes possibles, sont
raisonnables, compte tenu de 1'importance relative de ia volute sur le
calcul des performances de la machine. Etant donné que la volute regoit
des produits de combustion n'assurant pas un bon &tat de surface et que
les pertes dans la volute risquent de jouer un rdle trés important (du
moins d'aprés les résultats de la méthode de calcul proposée), une mauvaise
estimation de ces conditions affectées a la volute peut nous amener & une
prédiction erronée des performances et donc de Ta connaissance de la tur-

bine.

¥.3.2. L'influence de 1'angle B,

Aprés les pertes par frottement dans 1a volute nous allons é&tudier
1'influence de 1'angTe relatif de 1'&coulement en sortie de roue sur Tes
paramétres caractéristiques cités ci-dessus. Nous rappelons que 1'écoule-
ment est supposé quitter le rotor suivant une direction imposée par
1'aubage. Nous allons maintenant nous attacher & quantifier 1'influence
de 1'angle de sortie Bi sur lesPi, ti, Cwy, Tym -

Si donc 1'angle relatif de 1'écoulement augmente, figure 35, la composante
tangentielle de la vitesse absolue va augmenter tandis que la vitesse rela-
tive vi va diminuer. Ceci est confirmé en observant le triangle de vi-
tesses, figure 8, tout en tenant Eompte du fait que le point de fonctionne-
ment choisi peut comporter une vitesse Cwj aussi bien positive que néga-
tive.

Cette diminution de Vi est directement 1iée & 1'augmentation de la tempé-
rature en sortie de roue et donc & la différence de température entre
1'entrée et la sortie du rotor, suivant 1'équation évoquée plus haut.

Le travail récupéré é&tant diminué, i1 s'ensuit une diminution de la diffé-
rence A (UCy) (ce qui est d'ailleurs en accord avec 1'augmentation de
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Cwl ) . De la méme maniére, la diminution de la vitesse Vi sera cause

de 1'augmentation de la pressionstatique pjet par conséquent de la dimi-
nution du taux de détente de la turbine, puisque les données d'entrée de
ce point de fonctionnement sont aussi conservées. Enfin, Te rendement
isentropique de la machine, suivant son évolution en fonction de la chute
de température t] et du taux de détente, se trouve diminué de plusieurs
points.

Toutes ces variations ainsi é&voquées nous aménent a remarquef 1'importance
majeure de la trés bonne connaissance de 1'angle de 1'aubage en sortie

de roue. La valeur de cet angle B4y, doit donc étre relevée avec la plus
grande précaution puisqu'a 1'aide de la relation adaptée lors de nos cal-
culs (4.32), la valeur de B1 ne peut étre connue que grdce d& la valeur de
1'angle B1p de 1'aubage qui n'est pas toujours aisée & mesurer. Cependant
la discussion reste ouverte quant d& la possibilité d'application de la
correction effectuée sur toutes les machines & &tudier, et sur le choix

de 1a ligne de courant moyenne qui sera prise pour le calcul monodimen-
sionnel.

V.3.3. L'influence du blocage B2

Dans ce paragraphe nous avons choisi un troisiéme point de fonctionnement,
dans le but de compléter notre &tude paramétrique sur 1'influence du blo-
cage subi par 1'écoulement & 1'entrée de la roue, sur les performances

de 1a turbine. Lors d'une &tude monodimensionnelle, ce blocage est di
uniquement & la présence géométrique de 1'aubage mais dans un calcul

plus complet on doit tenir compte du développement des couches limites

sur les parois.

En rappelant que le coefficient de blocage est donné par la relation,
cf. figure 30 :

Bz=1-£§z (5.2)
T2

et si nous faisons 1'hypothése que By diminue (donc que la section de
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passage diminue), figure 36, la vitesse débitante Cm; va augmenter,
puisque Te débit massique reste constant. Pour une valeur conservée de
1'angle relatif & la sortie, ceci va impliquer une diminution de 1a
composante tangentielle Cwj. Ainsi donc la différence A ( UCy) va augmen-
ter et, en terme de travail échangé, la chute de température dans le
rotor sera augmentée. La température & 1'entrée étant conservée, la tem-
pérature des gaz en sortie de roue va diminuer et par conséquént le ren-
dement isentropique se trouvera amélioré. La diminution de Cwlva aussi
entrainer 1'augmentation de la vitesse relative Vj donc la diminution

de 1a pression statique pj en sortie de roue. Cette variation subie par
la pression pj suivra une augmentation du taux de détente de la machine.
On remarquera 1'importance des amplitudes des variations du rendement et
du taux de détente, si 1'on ne veut pas négliger le phénoméne du blocage.

V.4, LE NIVEAU RELATIF DES PERTES

Aprés avoir &tudié 1'influence des paramétres énoncés ci-dessus sur les
performances de la turbine, nous allons maintenant pré&senter le niveau
relatif des pertes agissant dans la turbine lors de la détente des gaz.

Nous avons choisi deux points de fonctionnement différents afin de mettre
clairement en &vidence 1'influence des pertes sur ceux-ci.

Ces deux points ont les pression et température totales & 1'entrée de la
machine égales mais des débits massiques et des vitesses de rotation
différents. I1 est facile de voir ol ils sont situés sur la courbe carac-
téristique de la turbine, figure 32, & un taux de détente constant. Les
rendements étant différents pour les deux points, nous avons tenu & pré-
senter le rapport : valeur de rendement sur la valeur optimale, pour
cette méme courbe isotaux. Ainsi le point 1 est un point de fonctionne-
ment optimum de la machine tandis que le point 2 se situe & environ

70 % des performances optimales, toujours pour la méme caractéristique

i taux de détente constant, en 1'occurrence &gal & 1,4.
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Le tableau présenté sur la figure 37 montre les différentes valeurs de
toutes les pertes évoquées pour ces deux points de fonctionnement. Nous
pouvons constater rapidement & la suite de nos résultats, que la plus
grande partie des pertes est distribuée entre les pertes dans la volute
et celles par incidence. Le point 1 @&tant un point de fonctionnement
optimal, il est normal que les pertes par incidence qui lui sont attri-
buées soient trés faibles. De méme les pertes par frottement dans la
volute sont aussi importantes puisque le débit traversant la machine
est élevé. D'un autre cdté le point 2 est éloigné de la plage de
fonctionnement optimum, donc les pertes par incidence seront importantes.
De méme les pertes dans la volute sont plus faibles, ceci &tant di &

la diminution du débit massique.

Aprés les pertes dans 1a volute et celles par incidence, les pertes
d'autre origine se trouvent de bien moindre importance d'un ordre de

grandeur relatif de quelques pourcents, ce qui est facile 3 comprendre au
vu des relations utilisées pour calculer ces pertes.

V.5. EVOLUTION DES PERTES EN FONCTION DE LA VITESSE
DE ROTATION

Dans ce paragraphe nous allons nous intéresser d 1'évolution relative
-des différentes pertes dans la turbine en fonction de la vitesse de rota-
tion. Les courbes présentées sur la figure 38 nous donnent une premiére
idée de cette évolution. Pour les tracer nous avons utilisé les données
expérimentales telles que débit, vitesse de rotation, pression et tempé-
rature totales & 1'entrée de la machine, nécessaires au déroulement de
notre programme de calcul.

De ce fait, nous pouvons remarquer que les pertes dans 1a volute restent
élevées pour toutes les vitesses de rotation, atteignant jusqu'a 75 %
pour le point de fonctionnement optimal, ol les pertes par incidence
sont pratiquement nulles. De plus, les pertes par incidence suivent une
évolution typique représentées par une courbe ayant un minimum dans la
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zone de fonctionnement optimum et jouant un rdle plus 1mportant pour les
plus grandes vitesses de rotation. La partie de cette courpe appartenant
aux basses vitesses de rotation peut étre expliquée par le caractére du
modéle choisi,

Une moindre importance est attachée aux autres pertes dans la turbine,

qui sont représentées par des courbes occupant la partie basse de cette
figure. Ces courbes décroissant avec la vitesse de rotation sont de va-
leurs bien moins élevées que celles des autres pertes. Une derniére re-
marque concerne les pertes par frottement du disque, qui sont trés faibles.
Ceci peut &tre di au modéle de pertes utilisé (dans la littérature ces
mémes pertes peuvent prendre des valeurs beaucoup plus importantes suivant
le type de turbine).

Aprés avoir &tudié cette évolution en valeurs relatives, les courbes de

la figure 39 nous montrent la distribution des pertes dans la volute,
celles par incidence, les pertes internes et externes de la roue, la
courbe o représentant 1'évolution du rendement isentropique de la machine
en fonction de Ta vitesse.

V.6. COMPARAISON DU RENDEMENT ISENTROPIQUE

A la suite nous allons tester notre méthode de calcul sur les mesures
expérimentales. La figure 40 présente les résultats analytiques sous

forme d'une courbe et expérimentaux par des points issus des mesures
vérifiées sur le banc d'essai (cf. paragraphe V.2). Les données expérimen-
tales 1'imposant, nous faisons figurer le rendement Nrg

I1 est intéressant de remarquer une concordance bien satisfaisante entre
les deux résultats présentés et ce, pour une grande plage de vitesses

de rotation. A ce sujet, on constate que le calcul est entaché d'une
1égére sous-estimation pour les faibles vitesses de rotation et d'une
sur-estimation pour les plus fortes. Nous ne devrons cependant pas oublier
qu'une relativement grande incertitude An affecte les données expérimen-
tales du rendement de la machine pour ces grandes vitesses de rotation.
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Nous avions dit plus haut que pour effectuer ce calcul nous avions choisi
des données situées sur une courbe & taux de détente constant de la carte
expérimentale de la turbine Holset HIB. Citons cépendant qué les résultats
primitivement obtenus ne donnent pas la méme valeur du taux de détente
pour tous ces points, les &carts calculés restant dans une marge rai-
sonnable. I1 nous a donc fallu procéder & une correction du débit mas-
sique & 1'entrée du calcul, et ceci pour chaque point calculé, dans le
but d'obtenir une valeur constante du taux de détente calculé, en 1'occur-
rence égal 3 1,4. Ceci est clairement représenté par 1'une des deux
courbes supérieures de la figure 41 ol en abscisse est portée la correc-
tion en débit massique (du débit calculé par rapport au débit correspon-
dant expérimental), pour la méme plage de vitesses de rotation que dans
les résultats antérieurs. De cette maniére nous pouvons constater que,
pour la presque totalité des points présentés, une correction de moins

de 5 % sur le débit a &té nécessaire, ce qui confére & la méthode une
certaine fiabilité.

La deuxiéme courbe présentée nous donne une idée de 1'erreur commise sur
le taux de détente calculé par rapport au taux de détente mesuré. L'écart
absolu entre les débits massiques est représenté sur la figure 32, ol
nous avons tracé les résultats expérimentaux accompagnés de la courbe des
points aprés correction du taux de détente calculé.

Nous avons jusqu'ici examiné 1'évolution des pertes de la turbine ainsi
que celle de son rendement isentropique en &tudiant les résultats analy-
tiques par rapport aux mesures et ce pour une série de points a un taux
de détente &gal a 1,4. Ces points forment donc une des courbes caracté-
ristiques de la carte des performances de la turbine étudiée. Cette
courbe, située dans une zone de fonctionnement moyen de la turbine, se
révéle &tre trés intéressante. Dans les deux figures suivantes nous
allons comparer deux autres courbes théoriques aux résultats expérimen-
taux qui s'y rapportent. La courbe de la figure 42 nous donne une idée
pour la courbe isotaux & 1,1. On constate (malgré le faible nombre de
points de comparaison existants), une bien satisfaisante prédiction

du rendement isentropique de la turbine par notre méthode de calcul.

Ce résultat est particuliérement intéressant, compte tenu de la diffi-
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culté éprouvée pour réaliser des mesures expérimentales peu erronées a
bas taux de détente. Une telle méthode de prédiction de performances
pourra, &ventuellement, fournir des reponses satisfaisantes aux besoins
du motoriste utilisateur des turbocompresseurs de suralimentation.

Aprés cette courbe & bas taux de détente, nous allons maintenant présen-
ter des résultats pour des hauts taux de détente, figure 43. Par suite
nous avons effectué cette troisiéme recherche pour une isotaux a 2,0.

Ici 1'existence de points expérimentaux nous permet encore de vérifier la
bonne concordance entre le calcul et 1'expérience, avec, pour les grandes
vitesses de rotation, une meilleure fidélité que pour les faibles vitesses.
I1 faudrait cependant tenir compte de 1'irrégularité de la courbe de 1is-
sage des points expérimentaux, pour ce fort taux de détente, ce qui

affecte la rigueur de la comparaison.

Finalement nous pouvons obtenir une vue d'ensemble de 1a méthode de pré-
diction, & 1'aide de la comparaison entre courbes théoriques et résultats
expérimentaux présentée sur la figure 32. Cette derniére nous permet de
conclure & une certaine cohérence entre les résultats eXposés ci—dessus'
et ainsi de fiabiliser notre méthode de prédiction, du moins en ce qui
concerne son application sur la turbine étudiée.

Vv.7. L'INFLUENCE DU MODELE.DE PERTES PAR INCIDENCE

Dans le chapitre III nous avons donné une description succincte des diffé-
rents modéles de pertes par incidence pouvant étre utilisés, I1 a été
ensuite montré la participation relativement importante de ces pertes
parmi 1'ensemble de toutes les pertes de la turbine.

Si, 4 la place du modéle de pertes choisi, nous avions opté pour le modéle
utilisant le coefficient de glissement, les résultats auraient été ceux
pfésentés par les courbes sur la figure 44, Ces résultats traduisent le
fait que 1'évolution des pertes par incidence conserve globalement la

méme forme mais a un niveau inférieur. A cela i1 faut ajouter que, pour
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des vitesses de rotation inférieure a celle du point optimum, la forme
de la courbe donnée est modifiée, le point optimal &tant dans ce cas
plus clairement localisable. Cette diminution relative des pertes par
incidence entraine une augmentation relative des autres pertes.Ceci
apparait trés nettement pour les pertes par frottement dans la volute,
les autres pertes restant toujours assez faibles.

Cette méme modification de 1'importance des différentes pertes se constate
sur la figure 45 dont les résultats sont semblables & ceux donnés par
1'autre modéle, si 1'on se translate vers des plus basses vitesses. La
figure 46, comparant les résultats du calcul aux mesures expérimentales,
rend compte de ce décalage. Cette courbe met en évidence la dérive des
performances prédites par la "simple" modification du modéle de pertes

par incidence, dérive devenant inacceptable vers les hautes vitesses.

Dans 1'intention de compléter notre étude comparative des modéles de
pertes par incidence, nous allons montrer pour les jsotaux de 1,1 et de
2,0 les résultats consignés figures 47 et 48, Enfin, la courbe présentée
sur la figure 49 montre que la dérive des performances prédites peut étre
atténuée par le choix d'une autre expression du coefficient de glissement.

V.8. EVOLUTION DES TRIANGLES DE VITESSES

Dans 1e4premier chapitre nous avons donné la forme des triangles de
vitesses de 1'écoulement & 1'entrée et & la sortie de la roue de la
turbine. Au cours de ce paragraphe nous allons préciser la forme que
peuvent prendre ces triangles de vitesses pour différents points de fonc-
tionnement. Pour ce faire, nous avons choisi trois point situés sur la
méme courbe isotaux : le point de fonctionnement optimal ainsi que deux
autres points pris de part et d'autre de cet optimum. Le positionnement
relatif de ces points a &té représenté par le rapport du rendement isen-
tropique correspondant sur le rendement optimal. D'autre part nous avons
fait figurer le débit massique allant en diminuant et Ta vitesse de ro-
tation allant en augmentant.
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En se plagant & 1'entrée de la roue il est facile de constater, figure 50,
1a diminution du débit et d= la composante méridienne de la vitesse.

Lors du parcours de ces trois points notons que, la vitesse périphérique

de la roue augmentant, 1'angle relatif de 1'écoulement va diminuant sur

une plage importante. Cette variation influe directement sur les pertes par
incidence vues précédemment. Remarquons aussi la conservation de 1'angle -
absolu de 1'écoulement sur une plage trés étroite et ce, sans conservation
de Ta vitesse absolue. A la sortie de la roue les mémes remarques peuvent
8tre faites & 1'exception prés que 1'angle relatif reste par hypothése
constant, 1'angle absolu quant & lui diminuant sur une assez large plage.

V.9. LE RENDEMENT ISENTROPIQUE EN FONCTION DU RAPPORT U/C

Nous avons déja &voqué, figure 11, 1'expression du rendement isentropique
de la turbine en fonction du rapport de la vitesse périphérique U2 & la
vitesse isentropique Cg des gaz.

D'aprés HIETT et JoHnsTON (71),si 1'on exprime le rendement isentropique
conditions totales & totales en fonction du Up/Cg 1a courbe en résultant
est relativement insensible au taux de détente des gaz, tandis que le
rendement conditions totales & statiques, peut en dépendre dans une zone
étroite. Pour reproduire les conditions expérimentales, nous avons préféré
utiliser 1'expression du rendement : totale & statique de la machine.

La courbe de la figure 51 nous donne alors une idée de la variation du
rendement calculé en fonction du rapport Up/Cg, pour différentes valeurs
du taux de détente. Précisons qu'a chaque taux de détente considéré une
partie seulement de la courbe présentée a pu étre explorée. Autrement dit,
cette représentation est constituée de morceaux de courbes obtenues pour
ces différents taux de détente. Ces limites sont imposées par la machine
elle-méme.

Si 1'on &tudie maintenant 1'éyolution du rendement isentropique en fonc-
tion du rapport U2/Cs mais cette fois paramétré par la vitesse de ro-
tation de la roue, figure 52, on remarque une certaine diversification
des différentes courbes. I1 apparait d'abord que le turbocompresseur ne
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peut &tre décrit sur une jsovitesse que de fagon parcellaire. D'autre
part (ce qui différe de la figure précédente), les différentes isovi-
tesses présentées sont relativement distinctes entre elles, cela étant
d'ailleurs en accord avec 1'expression générale proposéé figure 11.

Dans les conditions d'un écoulement idéal, selon les &quations décrites
dans le chapitre I, la valeur optimale du rendement doit correspondre

=~

a :

0,7 (5.3)

e

O

ce qui est vérifié par nos résultats. D'autre part le rendement tend

vers zéro quand le rapport Up/Cgest situé aux alentours de 1,1 ou 1,2,

la turbine fonctionnant alors prés de ses limites. Si 1'on pouvait
accroitre la valeur de U2/Cg  la turbine aurait le comportement d'un
compresseur. Bien que cela paraisse non réaliste, le phénoméne peut avoir
lieu dans des conditions particuliéres de fonctionnement non-stationnaire.

Nous tenons donc ici & souligner 1'importance des résultats de modélisa-

tion qui peuvent apporter des réponses aux problémes d'utilisations
spécifiques du moteur.

V.10. L'INFLUENCE DU JEU AU COUVERCLE

Au cours des deux paragraphes qui vont suivre nous allons tenter de mon-
trer le rdle que peut jouer une plus ou moins bonne connaissance de
certaines données géométriques, en plus de celles déja évoquées, telles
que les jeux au couvercle et au disque. Nous allons d'abord examiner
1'influence du jeu au couvercle sur le rendement et le taux de détente
de la turbine (28). Antérieurement nous avons exprimé 1'importance rela-
tive des pertes dues & 1'existence du jeu par rapport aux pertes glo-
bales de la machine. Dans la suite nous allons tester 1'influence du

jeu sur les performances.
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Les courbes de la figure 53 permettent de visualiser cette influence.
Pour obtenir ces résultats nous avons choisi trois points de fonctionne-
ment différents sur la méme courbe isotaux., Afin de les distinguer nous
avons fait apparaitre, comme déjd vu, le rapport du rendement au rende-
ment optimum. Le point de fonctionnement & , situé & gauche du point
optimal, est altéré par des pertes par jeu d'une grande importance,
augmentant sensiblement avec la valeur du jeu. Pour le point B ,
correspondant au point optimum pour cette isotaux de détente, 1'impor-
tance des pertes par jeu est atténuée mais demeure sensible & des jeux
importants. Enfin, la valeur des pertes par jeu du point Y , & droite
du point optimum, reste négligeable, quel que soit Te jeu.

La figure sujvante 54 montre 1'influence de ce jeu au couvercle sur les
valeurs du rendement isentropique et du taux de détente de la turbine.
Ainsi, en allant du point o vers le point vy , la variation de ces

deux paramétres caractéristiques de la machine en fonction du jeu va en
diminuanf. I1 est & remarquer que cette étude de 1'influence du jeu au
couvercle sur les pertes de la machine se recoupe bien avec les résultats
déja présentés sur la figure 38.

V.11. L'INFLUENCE DU JEU AU DISQUE

Nous allons maintenant tester 1'influence du jeu au disque sur les
pertes, le rendement et le taux de détente de la turbine. En utilisant
toujours les points o , g et v Nous avons représenté les résultats
correspondants sur la figure 55. Nous constatons ici la trés faible
importance des pertes par jeu au disque de la turbine &tudiée, avec le
choix du modéle de pertes utilisé, ce qui confirme d'ailleurs les résul-
tats de la figure 38.
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V.12. L'INFLUENCE DES VARIABLES THERMODYNAMIQUES

Dans ce qui suit nous avons voulu montrer 1'influence Eventuelle que peut
avoir une variation des variables thermodynamiques de 1'écoulement gazeux
sur les résultats du calcul. Pour ce faire nous avons fait varier la
valeur de 1'exposant isentropique y , fixé au début du calcul. La varia-
tion de vy, qui est 1iée a celles de la constante des gaz R et de la
chaleur spécifique Cp , s'est avérée sans grande influence, du moins pour
des valeurs comprises entre les valeurs standard 1,3 et 1,4. Ainsi les
courbes présentées sur la figure 56 montrent une quasi totale indifférence
du rendement et du taux de détente de 1a machine par rapport & 1'exposant
isentropique (la petite fléche correspondant & 1a valeur moyenne utilisée
par certains constructeurs de turbocompresseurs, lors de Teurs calculs).

V.13. L'INFLUENCE DE LA TEMPERATURE INITIALE

Une hypothé&se que nous avions dite de base en début d'analyse,était celle
d'un écoulement adiabatique lors de la détente des gaz dans la turbine.

Ce probléme d'adiabaticité est trés étroitement 1ié & celui de 1'existence
d'une éventuelle similitude entre un écoulement froid et un écoulement
chaud, et donc & celui d'obtenir expérimentalement des cartes de perfor-
mances de turbines indépendamment de la température de fonctionnement.
Nous avons déja parlé de la forme de la caractéristique N = f (m ) de la
turbine ol n'apparaissent que des grandéurs réduites, il parait alors
permis de penser que 1'on peut, & partir d'une seule courbe réduite, dé-

duire tous les points de fonctionnement effectifs & froid comme & chaud.

Nous avons par conséquent cherché a déterminer quelle était 1'influence

de la température de fonctionnement sur le rendement et le taux de détente
de Ta machine tout en conservant bien sir les valeurs caractéristiques
réduites. Dans ce but nous avons fait varier la température Ti d'entrée de
la turbine, ce qui a conduit aux variations exprimées par les courbes de
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la figure 57. Les écarts constatés, notamment au niveau du rendement,
ouvrent une vaste discussion sur 1'influence des différentes conditions
aérothermodynamiques. Evidemment ces résultats doivent &tre quantifiés
par une expérimentation poussée en complément des approches moins signi-
ficatives déja effectuées.

V.14, CONCLUSION

Nous avons analysé les différents résultats obtenus par cette méthode

de prédiction des performances de la turbine. En début ont &té présentées
les influences que certains paramétres pourraient avoir sur les caracté-
ristiques globales. Ces paramétres sont principalement :

la rugosité des surfaces intérijeures

les données géométriques de la turbine

1'incidence

1'angle de 1'écoulement en sortie de roue.,

La méthode développée prend en compte les pertés de volute par une alté~
ration de la composante tangentielle de la vitesse absolue ; il serait
alors intéressant de déceler 1'importance réelle des frottements dans

la volute, par le biais de moyens de recherche plus appropriés.

Cela nous a conduit & la nécessité de posséder une métrologie fine des
composants de la turbine.

De plus on constate que pour obtenir le taux de détente mesuré (c'est-a-
dire celui qui est imposé dans le calcul en prenant la pression amont P,
et la pression aval pp), le débit calculé par notre modéle est en géné-
ral plus faible que le débit expérimental mesuré sur le banc d'essai.
Ceci implique que le niveau de la pression statique en aval py n'est pas
forcément représentatif de la pression statique moyenne'dans le plan O.

Cette derniére indétermination sur le débit calculé sera analysée dans
le chapitre suivant.
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CHAPITRE VI

QUELQUES CONSIDERATIONS SUR L'EXTENSION POSSIBLE

DE LA METHODE DE CALCUL

VI.1. INTRODUCTION

Dans le dernier chapitre nous nous sommes efforcé de montrer 1'importance
de la bonne connaissance de la composante tangentielle de la vitesse
absolue en sortie de volute, de 1'angle de 1'écoulement en sortie de roue
et bien sdr, plus globalement, de la géométrie de 1a machine entiére.

Comme nous allons le voir, la répartition des paramétres thermodynamiques
en sortie de la turbine demeure la raison principale des erreurs que

1'on risque de commettre lors de cette analyse du turbocompresseur. Le
but de 1'approche souhaitée dans ce chapitré est de chercher & résoudre
le probléme d'une mesure simple et rapide du taux de détente et du rende-
ment isentropique de la turbine par des paramétres caractéristiques
mesurés dans les plans de mesure 4 et O de la machine.

En particulier, si la méthode de calcul monodimensionnelle présentée
s'arréte au plan de sortie de la roue, il faudrait pouvoir déduire une
technique d'évaluation des quantités moyennes au niveau de la section des
mesures effectives. Dans ce but, nous présenterons une analyse expéri-
mentale des caractéristiques de 1'écoulement dans le plan 0. Nous rappel-
lerons briévement les résultats de cette analyse ainsi que leur impor-
tance sur la prédiction réelle des performances de la turbine. Enfin,

nous tenterons de comparer ces résultats d ceux obtenus par un calcul
bidimensionnel.



100.

VI.2. RAPPEL DES EXPERIENCES

VI.2.1. Généralités

A la suite des besoins rencontrés nous avons essayé,par des moyens
expérimentaux et numériques, de donner une réponse & 1a question posée
ci-dessus. Nous avons voulu relier les valeurs de pression prise 3 la
paroi et de température prise au sein de 1'écoulement & des valeurs
moyennes dans la méme section qui donneraient une meilleure représenta-
tion de 1'écoulement pour approcher vraiment le taux de détente et le
rendement isentropique, celui-ci étant toujours correctement calculé par
des mesures effectuées du c6té du compresseur.

Ceci justifie la nécessité des balayages en pression et température a la
sortie turbine, dans le plan caractéristique 0 ; ces profils nous per-
mettront d'effectuer 1'analyse souhaitée.

VI.2.2. Rappel des résultats expé&rimentaux

Dans un chapitre antérieur, nous avons présenté la géométrie du turbo-
compresseur HOLSET H1B que nous avons relevée, et qui nous a servi pour
réaliser les calculs exposés. Les moyens de mesure décrits dans le cha--
pitre Il fournissent directement 1a pression statique, la pression totale,
la direction de 1'écoulement et la température totale des gaz en plusieurs
points de mesure, le long d'un diamétre situé dans le plan 0, ol sont
prises les mesures moyennes de pression et de température en sortie de
turbine. Sur la figure 60 est présentée la géométrie de 1'installation a
la sortie de 1a turbine jusqu'au plan O.

Lors de 1'expérimentation, on calcule Tes caractéristiques thermodyna-
miques du fluide y (T, a), Cp(T>a)et R (T ,a) avec

T : température totale des gaz,

t : température statique des gaz,
a : richesse du mélange.

P : pression totale des gaz

p : pression statique des gaz
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En négligeant le faible écart entre les températures statique et totale,
la vitesse est obtenue par la relation suivante :

C=/{2C (T,a)(T=1t)} (6.1)
d'ol, pour la vitesse méridienne :
Cm = C sina (6.2)

avec
Y=1

_ Pyy
t-T(p) (6.3)

Une raison complémentaire pour laguelle ces résultats ont attiré notre
attention a @té notre préoccupation de chercher une meilleure caractéri-
sation de 1'écoulement en faisant une analyse de la précision des mesures
expérimentales qu'on a pu obtenir. Un écart important avait été remarqué
lors des premiéres expériences entre la valeur mesurée du rendement de

la turbine et celle calculée par 1'intermédiaire des mesures effectuées
du coté compresseur.

Ayant observé les profils de vitesses, de pressions et de températures,
et dans le but de chercher une technique de liaison entre ces profils
et les différentes valeurs moyennes, nous allons proposer les résultats
d'un calcul rapide de 1'influence sur le rendement de la turbine des
"incertitudes" poséibles des mesures en sa sortie.

Ainsi, pour un point expérimental précis, si nous admettons une "erreur"
sur la pression statique en sortie de la turbine de 0,03 bar (ce qui est
facilement le cas pour les balayages faits en py, si 1'on considére la
forme du profil de pg), nous pourrons constater sur la figure 61 une erreur
d'environ 3 % sur le taux de détente et surtout une erreur de 6 points

sur le rendement mesuré de la turbine. En plus, pour ce méme point expé-
rimental, une "erreur" de 5 K sur la température en sortie de turbine

(tout & fait plausible avec les expériences), une erreur de 10 points sur
le rendement peut en &tre déduite, cf. figure 62.
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En conclusion de cette partie nous voyons qu'il faudra peut-&tre, 3 1'aide
des quelques sondages effectués en sortie de turbine, chercher une meil-
leure caractérisation de 1'écoulement et par suite des performances de la
turbine. Autrement dit, nous devrons essayer de mieux caler le calcul
monodimensionnel mis au point dans le but de nous offrir une bonne préci-
sion de 1'évaluation de la pression statique moyenne, de la température

et donc du taux de détente et du rendement isentropique de la turbine.

Pour accéder 3 une distribution des caractéristiques de 1'écoulement en
sortie de la roue mobile, on peut tenter deux approches :

- distribuer 1'écoulement en turbines é&lémentaires. Nous présenterons cette
approche au paragraphe VI.3

- voir ce que 1'on peut obtenir en effectuant un calcul bidimensionnel
d'équilibre radial, que nous détaillerons au paragraphe VI.4.

Enfin, nous présenterons au paragraphe VI.5 les résultats de ces diffé--
rentes approches ainsi que les possibilités qu'elles offrent dans 1'état
actuel de nos travaux pour les besoins futurs,

VI.3. LA MODELISATION DE L'ECOULEMENT PAR DES TURBINES
ELEMENTAIRES (M.T.E.)

Nous nous sommes fixé comme but 1'utilisation de la méme terminologie

du calcul mopodimensionnel appliqué & un certain nombre de turbines &lémen-
taires pour lequel on pourra arbitrairement distribuer les caractéris-
tiques nécessaires le long de 1'arréte de sortie de pale.

Pour ce faire, i1 faut choisir en particulier une certaine répartition
de débit, de pertes, ainsi que de 1'angle de sortie Bi1 de 1'écoulement.

VI.3.1. La répartition du débit

Le choix de la répartition du d&bit peut provenir par exemp]é de 1'expé-
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rience ou des résultats d'un premier calcul bidimensionnel d'équilibre
radial, expliqué au paragraphe VI.4,

VI.3.2. La répartition des pertes

Pour la répartition des pertes on péut chotsir de localiser les effets

du jeu principalement sur la turbine &lémentaire en téte et les frotte-
ments cté moyeu sur la turbine en pied. Les pértés par frottement et les
pertes de charge seront calculées comme pour le cas du calcul monodimen-
sionnel en prenant en compte les surfaces de frottement correspondant

=

& chaque turbine é&lé&mentaire.

VI.3.3. La répartition de 1'angle Bi

=

La distribution angulaire en sortie de roue est obtenue & partir de
1'angle géométrique mesuré de 1'aubage corrigé & 1'aide de la relation
(4.32). Cette répartition de 1'angle de 1'écoulement est proposée figure
63.

Une remarque importante est & faire : les résultats de cette analyse ne
prennent pas en compte la loi d'équilibre de 1'écoulement en sortie de roue
mobile, équilibre qui peut mettre en défaut le choix du calcul M.T.E.

VI.4. CALCUL BIDIMENSIONNEL D'EQUILIBRE RADIAL DE L'ECOULEMENT
DANS UN PLAN CARACTERISTIQUE. HYPOTHESES DE CALCUL

Dans la suite nous allons rapidement proposer 1'établissement de 1'équation
de 1'&quilibre radial que nous allons ensuite appliquer en différents

plans caractéristiques, essentiellement en sortie de turbine. Dans le but
d'une meilleure connaissance et caractérisation de 1'écoulement nous

allons ainsi donner 1'expression de la composante méridienne de la vitesse
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en fonction du rayon. De cette maniére nous allons relier les différents
points situés sur un méme diamétre entre eux et surtout avec la valeur
correspondante sur la paroi.

Pour ce faire nous tenons & rappeler les hypothéses déja effectuées aupa-
ravant d'un écoulement stationnaire et adiabatique des gaz lors de leur
détente le long de la turbine. L'équation recherchée de 1'équilibre radial
est obtenue en considérant (25) la projection sur la direction radiale de
1'équation de la quantité de mouvement de 1'é&coulement et elle sera utili-
sée sous la forme suivante :

aH _ ths _ oy 30m , Cw 3(rCw) . o ch (6.4)
ar ~ ar dr r Jr
ol dH _ Cpgg_ est un terme di au gradient de 1'enthalpie
or or
selon le rayon
t3s représente le gradient de pértés considérées
Jr comme un gradient d'entropie, selon r
o 518 représente 1'effet de la variation de 1'énergie
or cinétique, selon r
Cw 3 (rCu) représente 1'effet de la variation de 1'énergie
T ar cinétique tangentielle sur la quantité de mou-
vement
2
km Cm est un terme tenant compte de 1'existence et de

1a variation de la courbure des lignes de
courant,

Dans le cas général, suivant les hypothéses fajtes, on obtient une équation
pour la vitesse débitante, ayant la forme suivante :

aCm 2 (6.5)
T £ (Cm)
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dont la solution sera la réponse 3 notre probléme.

VI.5. LES RESULTATS DES MODELES M.T.E. ET M. 2D

Dans ce paragraphe nous allons expliquer les calculs effectués pour un
point de fonctionnement qui correspond & des explorations faites dans le
plan 0.

VI.5.1. Les résultats en sortie roue

Pour tenter de calculer les distributions des caractéristiques de 1'écou-
lement en sortie foue, pour laquelle il n'existe pas de sondage, nous
nous sommes inspiré de la répartition du débit obtenue expérimentalement
en section 0. Dans le but d'effectuer ce calcul M.T.E. nous avons divisé
la machine en cing turbines é&lémentaires, en faisant 1'hypothése d'équi-
surfaces de passage. De méme nous avons eu besoin de la distribution de
1'angle relatif de 1'écoulement 81 , obtenu aprés correction de 1'angle
de 1'aubage, déja évoquée plus haut. Par ailleurs, un calcul M.2D a été
mené sans pertes puis avec introduction locale de pertes issues du calcul
M.T.E.

Les résultats ainsi obtenus sont présentés figure 64 pour la température
totale et figure 65 pour la pression totale. Sur la méme figure est pré-
senté le rendement de la roue, issu du calcul M.T.E. accompagné de celui
du calcul M.2D ; on peut constater la concordance de ces deux courbes de
rendement, concordance qui était en partie recherchée.

Dans 1'état actuel, on peut estimer que la M.T.E. peut donner une premiére
approximation de 1'écoulement en sortie roue, bien qu'il n'y existe aucune
valeur expérimentale. La démarche de comparajson avec le calcul M.2D
montre que 1'@quilibre radial est grossiérement restitué par les hypothéses
M.T.E. pour ce point de fonctionnement optimal.

C'est pour cette raison que nous avons tenté un calcul bidimensionnel dans
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le plan des balayages, ol il nous sera possible de comparer ces résultats
d ceux expérimentaux.

VI.5.2. Comparajson des résultats dans le plan O

Nous avons réaljsé des calculs M.2D dans le plan des balayages, calculs
basés sur les deux hypothéses suivantes :

- les lignes de courant étaient celles déduites de la répartition de débit
sortie roue en équi-surfaces de passage

- le produit (Cw était conservé le long de ces lignes de courant ainsi
déterminées.

Sur les figures 66, 67 et 68 successivement pour la température totale,
les pressions statique et totale et la vitesse méridienne, sont proposés
les résultats pour le point de fonctionnement choisi, comparés aux mesures
expérimentales.

Les pressions totales obtenues dans le plan 0 sont celles obtenues dans

le plan 1 diminuées de la perte de charge correspondant au passage entre

les sections 1 et 0 ; cette perte de charge peut étre attribuée a 1'aug-
mentation de section et au sillage des aubes. Les différences constatées

sur les températures totales, obtenues par le calcul M.2D, entre les sec-
tions 0 et 1 sont relativement faibles et peuvent étre dues & une mauvaise
appréciation de 1'évolution des lignes de courant entre les plans sortie
roue et balayage. D'autre part, dans le plan O, le niveau moyen de la
température obtenue par le calcul M.2D est différent de celui des balayages.
Ceci peut étre expliqué par le fait que le rendement mesuré dans le cas
balayé était égal a 0,87 tandis que le rendement calculé a partir du com-
presseur (cf. Chapitre II) n'est que 0,59. Compte-tenu des résultats numé-
riques, la discussion au sujet de la mesure du rendement de la turbine reste
ouverte.

Une autre remarque reste a faire sur la pression statique : le calcul du
taux de détente lors de 1'expérience est fait en se basant sur la valeur
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de la pression statique mesurée sur la paroi. Or, si on eonsidére la
valeur minimale du profil de pgon se rendra compte que le taux de détente
obtenu serait &gal & 1,44 et non plus & 1,4, Ainsi en revenant sur les
résultats de la figure 41 (courbes d'en bas) nous voyons qu'il est trés
possible d'avoir un débit en accord avec la valeur du débit expérimental.
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CONCLUSION

Nous avons tenté, dans ce travail, d'apporter notre contribution & 1'étude
des turbocompresseurs de suralimentation de véhicules Industriels. C'est
dans ce but que nous avons mis en place un banc d'essal pour turbocompres-

seurs.

Les essais effectués ont permis 1'élaboration d'une méthodologie et des
moyens de mesure appropriés dans le but de 1'obtention des champs expéri-

mentaux de performances des turbocompresseurs,

Il a été parallélement possible de conduire des essais spécifiques afin
d'apporter le soutien expérimental nécessaire a une étude théorique de ces
machines. Lors de la modélisation envisagée nous nous sommes plus parti-
culiérement attaché & 1'aspect turbine de 1'ensemble turbocompresseur.

En effet 1'étude théorique d'une turbine de suralimentation a été assez peu

abordée jusqu'a ce jour, a cause des difficultés spécifiques s'y rattachant.

Pour conduire cette modélisation nous avons di effectuer une localisation
- précise des différentes pertes altérant 1'écoulement des gaz d 'échappement
4 travers la turbine. La caractérisation détaillée de ces pertes nous a
mené & étudier leur importance relative. Ceci nous a montré gu'une tres
bonne connaissance de la géométrie de la machine est indispensable ce

qui exige une métrologie fine.

A la suite de la comparaison entre les résultats issus du calcul et ceux
donnés par 1'expérience acquise sur le banc d'essai nous pouvons conclure

que, relativement au turbocompresseur étudié, la méthode retenue est fiable.

Nous avons ainsi proposé une méthode de calcul pouvant s'intégrer directe-

ment dans un systéme plus global de calculs informatisés.; les résultats
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de cette méthode restent étroitement liés aux expérimentations menées sur

le banc d'essai.

La méthode proposée offre l'avantage de distinguer les différents éléments
constitutifs de la turbine,permettant ainsi d'intervenir & tous les niveaux
sur la géométrie de la machine. Cette derniere possibilité facilite 1'étude
localisée des éléments géométriques influencant directement les perfor-

mances de la machine.

Un point important est encore & signaler :la structure du plan de calcul
propre a cette modélisation est facilement transposable a
l'étude théorique d'un compresseur. Cela permet alors d'avoir un modéle

complet représentatif du turbocompresseur consldéré.

La méthode présentée peut étre aussi utilisée lors d'une analyse de résul-
tats globaux concernant différents points de fonctionnement. Elle peut de
méme étre aisément adaptée sur d'autres turbocompresseurs. Elle

doit pouvoir servir de base pour 1l'étude du comportement des turbocompres-

seurs dans des conditions de fonctionnement Ilnstationnaire.

Enfin, les résultats d'un calcul bidimensionnel tenté en sortie de

turbine ont été encourageants. S'ouvre ainsi un large domaine

d'études qui conduiraient & une meilleure connaissance des turbocompresseurs
de suralimentation, trouvant une application intéressante pour des mesures
rapides (ou incompléetes) effectuées par 1'utilisateur sur le moteur sura-

limenté.
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ANNEXE 1

LA GEOMETRIE DE LA VOLUTE.

Dans le but de mieux connaitre la géométrié de la volute, nous allons voir
1'évolution de 1a section de passage des gaz dans la volute en fonction
de 1'angle b oo figure 58.

Pour ne pas compliquer cette étude nous avons choisi une volute & simple
entrée et nous avons faijt les hypothéses d'un écoulement incompressible
et de la conservation du moment angulaire dans la volute. De cette maniére
on a :

r Cw=K

mw =pA¢CW‘b

Pour une distribution uniforme du débit il est :

NS
mw = Moy
avec m le débit total traversant la turbine. Ainsi on a pour la section
A
b
W prqJ 2m

En &liminant la .vitesse Cy on obtient :

A =

I
i 2m K

ol =]

la section donc de la volute doit réduiré avec 1'augmentation de 1'angle
azimuthal y et le rayon moyen,

De méme le rayon moyen va diminuer avec 1'augmentation de 1'angle ¢ ,
diminution qui rendra la volute plus courbée. Cependant i1 est & remarquer
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que cette diminution n'est pas jmportante exprimée en pourcentage du rayon.

Par conséquent la section du passage des gaz & 1'intérieur de la volute
subit, en général, une réduction Tinéaire avec 1'angle V¥ ,
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ANNEXE 2

GRANDEURS D'ARRET ET GRANDEURS STATIQUES.

Considérons une masse de gaz qui se déplace & une vitesse C.

Seules les valeurs statiques de Ta pression et de la température ont une
signification réelle, correspondant & 1'état thermodynamique du gaz. Ces
valeurs statiques sont celles que reléverait un observateur se déplagant
avec la méme vitesse que le fluide. '

Cependant, le théoréme de 1'@nergie appliqué aux écoulements permanents
montre que les échanges de travail et de chaleur sont directement 1iés
avec 1'enthalpie d'arrét définie par :

2
H:h+% (1)

ol H : enthalpie d'arrét
: enthalpie statique
C : vitesse de 1'écoulement

et H correspond & 1'enthalpie que mesurerait un observateur fixe "recevant"
1'écoulement de gaz.

En supposant la chaleur spécifique du gaz Cp constante, a partir de la
formule (1), on peut déterminer la température d'arrét par la relation :

C2

T=t+-2—c-5

avec T . température d'arrét
t : température statique.

Ainsi, implicitement, nous avons fait 1'hypothésé que Tla transformation
du terme C2/2 se faisait sans échange de chaleur ni de travail.
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C'est justement pour cette rajson qué H et T sont appelées enthalpije et
température d'arrét adiabatiques.

Pour définir une pression correspondant & 1'état d'arrét on suppose une
transformation isentropique qui d&finit une pression d'arrét isentropique
par la relation :

X
=

P _
5'( )

ct{3

avec P : pression isentropique d'arrét
p : pression statique
vy : coefficient isentropique.

Lorsqu'on admet que Cp et vy sont variables avec la température, on cal-
cule la pression et la température d'arrét par :

C2

H(T,a) = h( t,a)-+7?
avec a : richesse de mélange gazeux.

Avec a, T, C connus, on peut calculer H(T ,a) d'ol t et ensuite P
par la relation :

X
P_( Iy
p-(t)
en prenant comme Yy la valeur correspondant 3 Ta température moyenne
( T+ t)/2 ou & celle moyenne géométrique < Tt , si la différence

entre T et t n'est pas forte (écoulement subsonique).

Avant de terminer nous tenons & remarquer que la différence entre 1'état
total et 1'état d'arrét est due & 1'énergie potentielle de la pesanteur,
qui dans le cas des gaz est négligeable,
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ANNEXE 3

LES PERTES DE CHARGE PAR FROTTEMENT.

Les pertes de charge par frottement, qui sont & distinguer des pertes sin-
guliéres, prennent naissance lTorsqu'il y a un mouvement de fluide réel et
résultent d'un échange de quantité de mouvement entre les diverses parti-
cules des couches voisines du fluide, du gaz en occurence, qui se déplacent
avec des vitesses différentes.

Pendant le calcul de la perte de charge dans la volute nous pourrons uti-
liser les relations proposées en référence (46). L'Ecoulement, supposé
monodimensionnel, & 1'intérieur de la volute a un nombre de Reynolds de
1'ordre de 104. La valeur donc du coefficient ) correspondant sera calcu-
lée & 1'aide de la relation :

A= 17/¢ 1,8'log Re - 1,64 )7

Les pertes de charge seront alors calculées par :

_ 1 LH 2
AP = -é'p)\b-IjI'C

avec C étant la vitesse moyenne de 1'écoulement dans la volute.

On pourrait aussi adopter les résultats des calculs de TH. von xarRMAN (72)
x=1/[ 2log(2/8)+1,681?

avec A la rugosité relative des parois.

J. NIKURADSE (72) a suggéré de remplacer ci-dessus la constante 1,68 par
1,74.

Pour le cas ol on allait se situer dans la région de transition entre les
régimes laminaire et turbulent, coLeBroOkx et wHITE (72) ont proposé la
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relatjon suivante :

1//% = 1,74 = 2log ( 2/% + 18,7/ Re/X)

Pour le calcul des pertes par frottement dans la roue maintenant, é&tant
donné la bonne qualité de surface, il est plutdét indiqué d'utiliser la
relation proposée par BrLasrus (72) :

-0, 25
A = 0,316L4 Re

Le calcul du nombre de Reynolds pour toutes ces applications sous-entend
une trés bonne connaissance (mesure) des données hydrauliques de la volute
et de 1a roue de la turbine,
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ANNEXE 4

CALCUL DE LA LONGUEUR ET DU DIAMETRE HYDRAULIQUES
DE LA ROUE.

Le Tong de ce calcul nous allons supposer une linéarité des différentes
grandeurs quelques fois entre 1'entrée et l1a sortie et d'autres fois a
1'entrée ou 3 la sortie méme de la roue.

Tout d'abord nous allons calculer la projection de 1a longueur hydraulique
de 1a roue dans le plan ( x, r), figure 33. Pour ce faire nous calculons
le rayon de courbure moyen R comme suit :

R = Ra ; R1
avec
RZ"sém '%%
et
R, = sih¢ cosp - %% Ccosp + Py = I'y
Ainsi .
R = % [ s§i¢ (1+cos¢) + dp - by (l+cosg) - EEL%EEL ]

La projection de la longueur hydraulique sur 1'axe des x est donc :

d +d
h
1=R¢= %-[ s§i¢ (14cosy) + dp = by(l+cose) - =L

2
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L'angle que fait 1a 1igne méridienne avec le plan ( x,r ) est :

cosB,, + COSB

cosB =-% ( COSBoy, +
2

D'od la longueur hydraulique LH est obtenue :

1

Ly = cosg

et donc

del"'dlru ]

2

2L
¢ [sin¢

(1+cos¢) + dp = by (l+cosy) -

L,H:

200332b + coseel + cosehl

Le diamétre hydraulique d'une conduite quelconque est donné par la rela-
tion :

_ b
H™ I
avec A la section et Z le périmétre mouillé.

D

Pour rendre le calcul plus rapide nous allons supposér que le diamétre
hydraulique de 1a roue peut étre remplacé par la moyenne des diamétres
hydrauliques & 1'entrée et & 1a sortie : celui & 1'entrée de Ta roue est :

brdyb cosgyy
H2 = 22 b, + 27d,C088,

D

De méme nous avons & la sortie de la roue :

4rd, b, cosg,

Dyt = 375, + 2rd, cosg;

Or



et

cosB; = -% ( cosg,, + COSBy, )

d'ol nous avons :

et

md2b,cosB,y T (de1+dh1) b, (coseelmosehl)
D., =

H ™ zb, + TszCOSBZb * Uzb, +7 (del+dh15(coseel+cosehl)

124,



ANNEXE 5

DEVELOPPEMENT DE L'EQUATION DE DEBIT.

Le nombre de Mach est défini comme :
M=C/ Vyﬁt

avec (C : la vitesse du fluide
t : la température statique.

Si au lieu de la température statique t nous utilisons Ta température
totale T, nous allons obtenir le nombre de Mach total :

M" = C //RT (1)
On peut facilement faire le passage entre M et M* par la relation :

=t/ (1=t (2)

ainsi qu'entre les conditions de pression et température statiques et
s y0s +
totales & 1'aide de M

e=1 (1-5w (3)
_ Y/(y—1)
p=p (1-Thet) (4)

D'autre part le débit réduit dans une turbomachine peut étre exprimé
d 1'aide de 1a relation suivante :

. .
w = gg%l (5)

125.



126.

L'équation de conservation du débit s'écrit, elle :
m =0 A Ccosa (6)

avec o 1'angle entre 1'écoulement et 1'axe de référence. En remplacant
m dans la relation (5) & 1'aide de la relation (6) i1 devient :

o pAClg/ATCOSOL (7

A 1'ajde des relations (1), (3), (4) et (7) nous obtenons 1'expression du
débit masse réduit ;

1
| 2 7T
g o=/ TR MY (1 -3(—5—11\/1+ ) Y1 cosa (8)

Si nous admettons dans la suite comme valeur "réduite" du débit masse,
1'expression suivante (pour faciliter 1'utilisation) :

1y Cp T
W T (9)

et en remarquant que :

C
MY 2 — (10)
vCp T
la relation (8) prendra la forme suivante :
.
wCpT _ Y v+ 1o AmMt Y] (11
Lyt [Tz M )

avec Mt la composante débitante du nombre de Mach total.

L'équation (11) sera utilisée comme base chaque fois que nous aurons besoin
de calculer la vitesse de 1'écoulement en utilisant les valeurs de pression
et de température totales & 1'amont, le débit masse du gaz et la section
disponible de passage.
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Figure 4 : NOMENCLATURE ET PRINCIPALES DIMENSIONS DE LA TURBINE
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Figure 5 : STATIONS CARACTERISTIQUES DE LA TURBINE
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Figure 7 : DIAGRAMME ENTHALPIE - ENTROPIE




Figure 8 : TRIANGLES DE VITESSE
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Figure 10 : SUPERPOSITION DES PERTES
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Figure 13 :
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Figure 15 :
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Figure 17 : RENDEMENT ISENTROPIQUE TURBINE-COMPRESSEUR
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Figure 18 : BANC D ESSAI : SCHEMA OPERATIONNEL
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Figure 20 : SONDE DE TEMPERATURE
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Figure 21 : PRISE DE PRESSION STATIQUE A LA PAROI
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PT10R=113420.23
FPT1IR=112908.95
PS1=104724.82

0.31
0.31
0.42
0.16
0.31

XXXRRXX

TCHGR= 2.04 K

RSRTT=0.7488
RSKTS=0.7908

RSCRTT=0,7409
RSCRTS=0.7842

RETTE=0.7356
RETSE=0.7640
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augmentation d'entropie

due au blocage

e : epaisseur de 1l'aube
z : nombre d'aubes

D : diametre

i : incidence perte mini

LES EFFETS DE LA DEVIATION §

cosg,= f(s,géométrie,epaisseur)




Figure 32 : TURBOCOMPRESSEUR HOLSET H1B CARTE TURBINE (Exp.)
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LONGUEUR ET DIAMETRE HYDRAULIQUES DE LA ROUE TURBINE

da1

DONNEES GEOMETRIQUES TURBINE HOLSET HIB ( 5.1. )
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Figure 33
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Figure 34 : INFLUENCE VITESSE TANGENTIELLE D' ENTREE ( Cw, )
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Figure 35 : INFLUENCE ANGLE ECOULEMENT SORTIE ROUE ( R, )
Pi = 141820 Pa
Ti = 580 °C
m = 0,]46 kg/s
N = 94620 tr/mn
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_ INFLUENCE BLOCAGE D' ENTREE ( B, )

l

Figure 36 :
Pi = 202600 Pa
Ti = 580 °C
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Figure 38 :EVOLUTION DES PERTES DE LA TURBINE EN FONCTION DE LA VITESSE

DE ROTATION
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Figure 39 : DISTRIBUTICON DES PERTES EN FONCTION DE LA VITESSE
DE ROTATICN
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Figure 40 : RENDEMENT ISENTROPIQUE TURBINE
COMPARAISON MESURES EXP/LES - CALCUL
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Figure 11 CORRECTION (RELATIVE) DU TAUX DE DETENTE PAR LE DEBIT
EN FONCTION DE LA VITESSE DE ROTATION
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Figure L2 RENDEMENT ISENTROPIQUE TURBINE
COMPARAISON MESURES EXPERIMENTALES - CALCUL
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RENDEMENT ISENTROPIQUE TURBINE

0,50

Figure 43
COMPARATSON MESURES EXPERIMENTALES - CALCUL
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Figure 44 :

141820 Pa
580 °C
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EVOLUTION DES PERTES DE LA TURBINE EN FONCTION DE LA VITESSE
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Figure 45 : DISTRIBUTION DES PERTES EN FONCTICN DE LA VITESSE DE ROTATION
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Figure 46 :

RENDEMENT ISENTROPIQUE TURBINE
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RENDEMENT ISENTROPIQUE TURBINE

Figure 47 :
COMPARAISON MESURES EXPERIMENTALES - CALCUL
Pi = 111430 Pa
Ti = 580 °C
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Figure U8 :

RENCEMENT ISENTROPIQUE TURBINE
COMPARAISCN MESURES EXPERIMENTALES - CALCUL
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Figure 49 : RENDEMENT ISENTROPIQUE TURBINE
COMPARATSON MESURES EXPERIMENTALES - CALCUL
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Fifure 50 :  EVOLUTION DES TRIANGLES DE VITESSES
. _EN FONCTION DU POINT DE FONCTIONNEMENT

v C
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Figure 51

EVOLUTION DU RENDEMENT ISENTRCPIQUE DE LA
TURBINE EN FONCTION DU RAPPORT U/C
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Figure 52 :

EVOLUTION DU RENDEMENT ISENTROPIQUE DE LA TURBINE -
EN FONCTION DU RAPPORT U/C POUR DIFFERENTES VITESSES DE ROTATION
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Figure 53 :  INFLUENCE DU JEU-COUVRCLE SUR LES PERTES PAR JEU
Points o} 3 Y
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Figure 54 : INFLUENCE DU JEU-COUVERCLE SUR LE
RENDEMENT ISENTROPIQUE ET LE TAUX DE DETENTE (T-S)
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SUR LES PERTES PAR JEU ET SUR

Figure 55 : INFLUENCE DU JEU-DISQUE
LES RENDEMENT ISENTROPIQUE ET TAUX DE DETENTE DE LA TURBINE (T-S)
Points o g8 Y
Pi  (Pa) 141820
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Figure 56 : INFLUENCE DU COEFFICIENT ISENTROPIQUE -+ SUR
LE RENDEMENT ISENTROPIQUE ET LE TAUX DE DETENTE (T-S)

Points o . B . Y
Pi (Pa) 141820
Ti (°C) 580
m (kg/s) 0,172 0,156 0,139
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Figure 57 : INFLUENCE DE LA TEMPERATURE INITIALE SUR LE RENDEMENT
©T LE TAUX DE DETENTE ISENTROPIQUE DE LA TURBINE (TOTAL A STATIQUE)
Pi = 128650 Pa
3
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Figure 58 : LA GEOMETRIE DE LA VOLUTE DE LA TURBINE RADIALE

Figure 59 : PALES DE DISTRIBUTEUR DROITES
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INFLUENCE DE L'INCERTITUDE SUR LA VALEUR
DE LA PRESSION STATIQUE SORTIE TURBINE (p)
SUR LE CALCUL DU RENDEMENT ISENTROPIQUE

DE LA MACHINE (n)

Pression totale initiale Pi = 1,4 bar
Pression statique sortie
turbine prise sur la paroi pg = 1,0 bar
Taux de détente T =Pi/pg=1,4
Température totale initiale Ti = 853 K
Chute de température AT = 60 K
Rendement isentropique

AT

n:

i (1 - ( 1/1)8)

g=v/ (y=-1)
avec y = 1,4

Pression statique sortie

turbine, sur l'axe : py = 0,97 bar

Taux de détente I' = Pi / p4 = 1,44
Rendement isentropique n' = 0,71

Erreur sur le rendement ‘de An = 6 points

Figure 61

= 0,77




INFLUENCE DE L'INCERTITUDE SUR LA VALEUR
DE LA TEMPERATURE TOTALE SORTIE TURBINE (T,)
SUR LE CALCUL DU RENDEMENT ISENTROPIQUE

DE LA MACHINE (n)

Pression totale initiale

Pression statique sortie
turbine prise sur la paroi

Taux de détente
Température totale initiale
Chute de température

Rendement isentropique

Mauvaise interprétation de
la température T, de

Erreur sur le rendement de

Figure 62

Pi = 1,4 bar

pe = 1,0 bar

T =Pi/py=1,4

Ti = 83 K
AT = 60 K
AT
n=— = 0,77

L1 - (1 /1)8)

g=vy/(y=-1)

avec y = 1,4
AT = + 10K
An = + 12 Points ( 0,65 ... 0,89 }
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Figure 63 : ANGLE DE L'AUBAGE EN SORTIE ROUE
( ROUE TURBINE HOLSET H1B )
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Figure 64 :

PLAN 1

{

: TEMPERATURE TOTALE
COMPARAISON CALCULS TURBINES ELEMENTAIRES - BIDIMENSIONNEL
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Figure 65 : PLAN 1 : PRESSION TOTALE RENDEMENT ROUE
COMPARATISON CALCULS TURBINES ELEMENTAIRES -~ BIDIMENSIONNEL
| |
m=1,4
Ti = 580 °C ¥ Calcul MIE
m = 0,147 kg/s _— - M2D aslins pertes
N = 1430 tr/s _ ec
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Figure 66

: PLAN O :
COMPARAISON CALCUL RIDIMENSIONNEL -

r
TEMPERATURE TOTALE

EXPERIENCES

I =1,4
- [o]
Ti = 580 °C #*  Expériences
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Figure 67 : PLAN O : PRESSIONS TOTALE - STATIQUE
COMPARAISON CALCUL BIDIMENSIONNEL - EXPERIENCES

H = 1,)4

Ti - 580 OC D Exper'lences
m = 0,147 kg/s Calecul M2D
N = 1430 tr/s
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Figure 68 :

PLAN O

-

: VITESSE MERIDIENNE

COMPARAISON CALCUL BIDIMENSIONNEL -RESULTATS EXPERIMENTAUX

|
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