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Résumé

Il a été démontré par plusieurs chercheurs que I'EGR est plus efficace lorsqu'il est refroidi avant
de l'introduire dans le cylindre. Par conséquent, un échangeur de chaleur doit étre
convenablement congu pour garantir un bon refroidissement de I'EGR. Le présent travail vise a
étudier par simulation numérique le refroidissement des gaz recyclés a travers trois modéles
d'échangeur de type a calandre, destinés aux moteurs diesel lourds. Le premier est de 19 tubes de
diamétre de 10 mm, le deuxieme modele est de 61 tubes de diametre de 6 mm et le troisiéme est
de 19 tubes avec une chicane hélicoidale dans le coté de la coque. Afin d'estimer la performance
de ces refroidisseurs d'EGR, deux facteurs ont été pris en compte: I'efficacité du refroidissement
et la chute de pression. Le code ANSYS FLUENT a été utilisé pour résoudre les équations
gouvernantes. Les propriétés physiques dépendant de la température des gaz d'échappement
recyclés ont été incorporées via "User Defined Functions (UDF)", une des options de FLUENT.
La température d'entrée des gaz d'échappement est fixée a 523,15 K et le débit massique d'entrée
varie de 0,07 a 0,2 kg/s. Les résultats de performance calculés ont été comparés aux mesures
expérimentales existantes. La comparaison des résultats pour les trois modeles a permis de
distinguer le modele de refroidisseur EGR constitué de 19 tubes et a chicanes hélicoidales ayant
la meilleure performance en termes d'efficacité de refroidissement et de chute de pression. Une
autre étude mené par simulation numérique a été présentée afin d'élucider I'effet du moment de
I'injection et de I'EGR sur la performance et les émissions des NOx liées a un moteur a injection
directe et fonctionnant avec du gaz naturel (méthane). Dans une premiere étape, trois moments
d'injection en degre de vilebrequins, a savoir, 9, 4 et 0 °CA avant le PMH ont été choisi et trois
taux d'EGR, a savoir, 10, 20, 30 % ont été appliqués dans la deuxiéme étape. Pour modéliser la
combustion turbulente non prémélangée, le modéle a PDF transportée (Probability Density
Function) a été choisi. Les résultats ont montré que l'avancement de l'injection a un effet
avantageux sur la performance du moteur mais accompagné d'une augmentation considérable des
NOx. L'application de I'EGR avec un taux de 20 % a permis de réduire largement les NOx et
satisfaire ainsi les normes d'émissions autorisées, sans trop dégradé la performance du moteur.



Abstract

It has been shown by several researchers that EGR is more efficient when it is cooled before it is
introduced into the cylinder. Therefore, a heat exchanger must be properly designed to ensure
proper cooling of the EGR. The present work aims to study by numerical simulation the cooling
of the recycled gases through three models of shell-type exchanger, intended for heavy duty
diesel engines. The first is a 19 tubes model of diameter of 10 mm, the second is a 61 tubes
model of diameter of 6 mm and the third is a 19 tubes model with helical baffles on the shell side.
In order to estimate the performance of these EGR coolers, two factors were taken into account:
cooling efficiency and pressure drop. ANSYS FLUENT code was used to solve the governing
equations. The temperature-dependent physical properties of the recycled exhaust gases have
been incorporated via "User Defined Functions” (UDF), feature of FLUENT. The exhaust gas
inlet temperature is set at 523.15 K and the input mass flow rate varies from 0.07 to 0.2 kg /s. The
computed performance results were compared to existing experimental measurements. The
comparison of the computed results for the three models allowed distinguishing the EGR cooler
model consisting of 19 tubes with helical baffles as having the best performance in terms of
cooling efficiency and pressure drop. Finally, another numerical simulation study was presented
to elucidate the effect of injection timing and EGR on engine performance and NOx emissions
from a natural gas-powered direct injection engine. In a first step, three injection moments in
degrees of crankshaft as 9, 4 and 0 °CA bTDC were chosen and three EGR ratios as 10, 20, 30%
were applied in the second stage. To model turbulent non-premixed combustion, the transported
PDF model (Probability Density Function) was chosen. The results showed that the advance of
injection has an advantageous effect on the engine performance but accompanied by a
considerable increase of NOx. The application of the EGR rate of 20 % has largely reduced NOx
and thus meets the emission standards allowed, without much degraded engine performance.



ua-3dla

DA O g eclld A glan¥) A alla) Jd o i o Ledie 3618 ST 58 (EGR) ¢ sl (e paall i (e i )
La 9 laall < JLadl &y ) jo ) Jeal) 138 gy (EGR) AU asled) il lawal 23D JS panan s )) ja Jale
19 zasai s Js¥1 ALEN 5 S jaal 3aee 45 ) ja ¥alie (e zilad B3 DA (e a2l BSall 335k e
e A sla ld ey 330 gl 19 zhsa ga Ul ala 6 sl gl 61 zisas g8 (S5 cale 10 Lo el gl
A Jaxazall (alias) g oyl 30l e V) e Calele 3AT &3 (EGR @lajuall a3 ¢lal anii Jal e 3l cailal)
a0 Glo paaieal) 4 5l paliadll cinjol 8y dnaly ) c¥alall dad ANSYS FLUENT gl g aladial
&5 "User Defined Functions (UDF)" axiiuall 4a ) zedli y (G sk e Wy o2 alaall aslall &l il 30 sl
0.07 Cre ESY Gaxdll dad iy ¢ 523.15K die aslall Sl Jane ) a A0 Gued o3 FLUENT &l jsae (30 22
) G 0l e s Adlad) Ay el Ll s slSlaall (31 k (e oY) ol A e i A5/ 228 0.2 )
Cua e el JundlS g la il ae sl 19 e 05 3 EGR 2 zasad Sl A0 z3aill 4 guonal)
il Ao EGR ) 5 giad) a5 5l rana 5l (6 Al daad ) BlSlace Gl 50 agai o3 o) yudll y darcall (alddll 5 oy yaill 3616
G a3 o IV 3 shaal) 8 el Sl dery o) bl sl & jaa (e e g il ST i) 5 & aall
& %30 20 <10 Y8 EGR st &30 Gkt 50 54 9 ° CA LS 88 jall 2ganll Sla jo 8 cial)l cildaal
ekl 5 (Adlaay) AU dada ) PDF zises Juia) a8 chalidall je cojhuad) 31 yiaY) slSlaad g 2l dls )
Jama Gaadai (s 885 an 5 5l aaulST (e 508 Baly ) 4Bl 5y (g & jaall elal o aie i a) sl anii of bl
& AN 050 by ¢ semsal) LY plaay (& il nS an ) Cpn s i) ST i ) 720 4s EGR

REIPPONI K



Table des matieres

TABLE DES MATIERES
INTRODUCTION . . .\ oo i et e Xiv

CHAPITRE I: ETAT DE L'ART SUR LES STRATEGIES DE REDUCTION DES
EMISSIONS DANS LES MOTEURS DIESEL

PREMIERE PARTIE: Les emissions polluantes, les systemes de post-traitements et les
techniques dans le cylindre dans les moteurs diesel

1.1.1. Les émissions des moteurs diesel . . . . . ... oo 3
1.1.1.1. Monoxyde de carbone (CO) . . .. .. . . . . . .. ... ... 4
1.1.1.2. Hydrocarbures (HC) . . . . . . . . . . . . . 5
1.1.1.3. Particules (PM) . . . . . . . e 6
1.1.1.4. Oxydes d'azote (NOX) . . . . . . . . . v it 8

1.1.2. Formation des NOx et des particules . . . . . . . . ... ... ... ... ... ... 10

1.1.3. Législation sur les émissions . . . . . . . . . . .. 11

1.1.4. Techniques et systemes de réduction des émissions polluants dans les moteurs diesel . 13
1.1.4.1. Systémes de post-traitement des gaz d'échappement . . . . . . ... ... .. 13

1.1.4.1.1. Catalyseur d'oxydation diesel (DOC) . . . . . .. ... ... ... ... 14
1.1.4.1.2. Filtre a particules diesel (DPF) . . . . . ... ... ... ... ..... 16
1.1.4.1.3. Réduction catalytique sélective (SCR) . . . . . ... . ... ... ... 18
1.1.4.1.4.Piege aNOX (LNT) . . . . . . . . . 20
1.1.4.2. Techniquesdans lecylindre . . . . . ... ... ... ... ... ....... 22
1.1.4.2.1. Caracteristiques d'injection du carburant . . . . . . .. ... ... ... 22
1.1.4.2.1.1. Pression d'injection et géométrie de I'orifice d'injection . . . . . 22

1.1.4.2.1.2. Forme du taux d'injection . . . . . ... ... ... ... ... 23

1.1.4.2.1.3. Moment d'injection (injection timing) . . . . . . . ... .. .. 24

1.1.4.2.1.4. Injections multiples . . . . . .. ... ... .. ... ..., 25
1.1.4.2.1.5. Injection d'air auxiliaire . . . . . .. ... ... ... ..... 26
1.1.4.2.1.6. Injection du carburant canalisée (DFI) . . . . . . ... ... .. 26

1.1.4.2.2. Taux de compression variable (VCR) . . . . . . ... ... ... . ... 27
1.1.4.2.3. La distribution variable des soupapes (VVA) . . . . . . . .. ... ... 29
1.1.4.2.4. Effetde laqualitt du carburant . . . . . ... ... ... ... ... .. 30
1.1.4.2.5. Carburants alternatifs (alternate fuels) . . . . . . . ... ... ... ... 31
1.1.4.25.1. Carburants oxygénés .. . . . . . . . . . . .. ... .. 31

114252 Lebiodiesel . .. ... ... .. ... 31
1.1.4.2.5.3. Emulsion eau-carburant . . . . .. ... ... .. ... ..., 32

1.1.4.2.6. Recirculation des gaz d'échappement (EGR) . . . . . . ... ... ... 33
1.1.4.3. Stratégies de combustionavanceées. . . . . . . . . ... 36
1.1.4.3.1. Combustion a basse température (LTC) . . . . . .. . ... ... .... 36
1.1.4.3.2. Combustion a allumage par compression d'un mélange homogene (HCCI) . . 37
1.1.4.3.3. Combustion a allumage par compression a charge prémélangée (PCCI). 39
1.15.ConcClusions . . . . . . . . e 41

Vi



Table des matieres

DEUXIEME PARTIE: Généralités sur la technique de recirculation des gaz
d'échappement dans les moteurs diesel

1.2.1. Introduction . . . . . L 44
1.2.2. Principe de fonctionnement. . . . . . . . . ... 46
1.2.2.1. Typesde vanne dEGR (EGRwvalve) . . . .. ... ... ... .. .. .... 50
1.2.2.2. Mélangeurs d'EGR (EGR mixers) . . . .. ... ... ... ... ...... 51
1.2.3. Estimationdutaux dEGR . . . . . . . . . .. . 53
1.2.3.1. TauxdEGR basésurlamasse . . ... .. ... .. ... ... ... .... 53
1.2.3.2. Taux d'EGR basé sur la concentrationdesgaz . . . . . ... ... ...... 54
1.2.4. Classificationde 'EGR . . . . . . . . . . . . . . . 55
1.2.4.1. En fonction de la masse totaleadmise . . . . . ... ... ... ... .. .. 55
1.2.4.2. En fonction de I'endroit ou les gaz recirculés sont introduits . . . . . . . .. 55
1.2.4.3. En fonction de la pression du processus de recirculation . . . . .. ... .. 56
1.2.4.4. En fonction de la température 'EGR . . . . . . .. ... ... ... ... 57
1.2.5. Application de I'EGR dans les moteurs a combustion interne . . . . . . ... .. .. 58
1.2.6. Effets de 'EGR sur l'admissiondumoteur . . . . . ... .. ... ... ... .... 61
1.2.6.1. Réduction de la masse de charge d'entrée (effet d'étranglement thermique) . . . 61
1.2.6.2. Réduction de concentration en oxygéne de la charge d'entrée (effet de dilution) 62
1.2.6.3. Introduction des produits de combustion dans la charge d'entrée (effet chimique) 63
1.2.6.4. Augmentation de la capacité de chaleur de la charge d'entrée (effet thermique) . 63
1.2.6.5. Augmentation de la température de la charge d'entréee . . . . . . . .. .. .. 64
1.2.7. Les différents systtmesd'EGR . . . . . . . . . ... .. 65
1.2.7.1. L'EGR a haute pression (HPL EGR: High Pressure Loop EGR) . . . . . . . . 66
1.2.7.2. L'EGR a basse pression (LPL EGR: Low Pressure LoopEGR) . . . . . . .. 68
1.2.7.3.Systtme EGR hybride . . . . . . . . ... ... ... . . 70
1.2.8. Traitementde 'EGR . . . . . . . . . .. . 70
1.2.8.1. Refroidissementde 'EGR . . . . . . . . . . . . ... .. ... ... 71
1.2.8.2. Oxydationde 'EGR . . . . . . . . . . .. . .. . . 72
1.2.9.Conclusion . . . . . . e e 75

CHAPITRE IlI: ETUDE DU REFROIDISSEMENT DES GAZ RECYCLES DANS
UN MOTEUR DIESEL DES VEHICULES LOURDS

2. 1. Introduction . . . . ... 77
2.2. Géométrie des refroidisseurs EGR . . . . . . . .. L 79
2.3. Hypotheses et conditions aux limites . . . . . . . . ... ... ... ... . ... ... 80
2.4. Modéle mathématique . . . . . . . . 81
2.5. Propriétés physiques des gaz d'échappement . . . . . . . . .. ... ... ... .. .. 82
2.5.1. Calcul des fractionsdemasse . . . . . . . . . . . . . . ... 83

2.6 Générationdu Maillage . . . . . . . . . ... 84
2.7.Résultats et discussion . . . . . . . ... 85
2.7.1 Simulation numériqueducdtégaz . . ... .. ... ... 86
2.7.1.1. Effet des fractions massiques des constituants sur les résultats . . . . . . 86

vii



Table des matieres

2.7.1.2. Lachutedepression . . . .. . . . . . . .. ... 87

2.7.1.3. Efficacité de refroidissement . . . . . . . .. ... ... 88

2.7.1.4. Contours de température . . . . . . . . . . ... 90

2.7.1.5. Contoursde vitesse . . . . . . ... 91

2.7.2. Simulation numérique ducotédel'eau . . . . . . . ... ... . L. 92
2.7.2.1. Lachute de pression . . . . . . . . . . . 92

2.7.2.2. Contours de température . . . . . . . . . . ... 94
2.7.2.3.Contours de VIteSSe . . . . . . . 95
2.8.Conclusion . . . L 97

CHAPITRE I11: SIMULATION DE LA COMBUSTION NON PREMELANGEE
DANS UN MOTEUR A INJECTION DIRECTE

3.1 Introduction . . . . .. L e 99
3.2. Descriptiondu Probleme . . . . . . . ... 101
33. Maillage . . . . . . . . e 102
34, Initialisation . . . . ... 103
3.4.1. Initialisation de la pression et de la température dans le cylindre . . . . . . .. 103
3.4.2. Initialisation de I'écoulement . . . . . . . . . . ... 104
3.4.3. Initialisation de la masse du carburantinjecté . . . . ... ... ... ... .. 104
3.4.4. Initialisation des fractions massiques des especes admises dans le cylindre . . . 106
3.5. Modélisationde lacombustion . . . . . . . ... 107
3.6. Formation thermique desNOX . . . . . . . . . . . . e 108
3.6.1. Approches pour déterminer la concentration radicale O . . . . . ... ... .. 110
3.6.2. Approches pour déterminer la concentration radicale OH . . . . . . . ... .. 112
3.7.Résultats et disCUSSIONS . . . . . . . .. 113
3.8.Conclusion . . . .. 122
CONCLUSIONS GENERALES . . . . . . . . . e 123
ANNEXE A . . e 124
ANNEXE B . . . . 125
ANNEXE C . . . e 127
REFERENCES . . . . . . e 128

viii



Liste des tableaux

1.1.1 Normes Euro de I'Union Européenne pour les véhicules lourds . . . . . .. ... ... ...
2.1 Coefficients pour I'évaluation des propriétés physiques des gaz d'échappement . . . . . . . ..
2.2 Vitesses approximatives, chemin médian et informations sur les maillages . . . . . . ... ..
2.3 Comparaison des résultats simulés et expérimentaux . . . . . . .. ... ... ... ... ...
2.4 Fraction de masseenfonCtioNndUREGr + « « « v v v v v o o o
3.1 Caractéristiquesdumoteur . . . . . . . . . ... e
3.2 Masse du carburant a travers le trou de l'injecteur en fonctiondEGR . . . . . .. .. ... ..
3.3 Fractions massiques des espéeces du flux oxydant admis dans le cylindre . . . . ... ... ..
3.4 Comparaison entre les moments d'injection . . . . . . . . . ... ... o
3.5 Comparaison des résultats de 'EGR . . . . . . . . . . . . . . ...

Liste des figures

1.1.1 Composition des gaz d'échappementdiesel . . . . . . . . ... . . ... ... ... .....
1.1.2 Formation des NOx et de suie dans une combustion diesel conventionnelle . . . . . ... ..
1.1.3 Catalyseur d'oxydation diesel (DOC) . . . . . . . . . . . .
1.1.4 Filtrationdu DPF . . . . . . . e
1.1.5 Systeme SCR typiqueavecun DOC . . . . . . . . . .. . . . e
1.1.6 Processus de stockage et de réduction dans un piegeaNOx . . . . . .. .. ... ... ...
1.1.7 Injections de type carré, rampe et botte idéales . . . . . . ... ... ... .. ..
1.1.8 Injections multiples typiques utilisées dans les moteurs . . . . . . . ... .. ... L.
1.1.9 Schéma de l'injection du carburantcanalisee . . . . .. ... ... ... ... . ... . ...
1.1.10 Evolution de I'émulsion aprés introduction dans la chambre de combustion . . . . .. . ..
1.1.11 Tracé du rapport d'équivalence locale en fonction de la température de la flamme avec
différents mécanismes de combustion . . . . . ...
1.1.12 Les différences entre les moteurs diesel, a essenceet HCCI . . . . . . . . . . . . ... ..
1.1.13 Contrble des émissionsdiesel . . . . . . . . . ... ...
1.1.14 Part de marché des technologies de contréle des NOx pour les voitures particulieres diesel
lors de l'introduction progressive d'EUro6 . . . . . . . . . ..

1.2.1 Gaz d'échappement recirculés (EGR) . . . . . . . . . . . ... ...
1.2.2 Effet de réduction de la concentration de I'oxygéne par différents diluants sur les NOx . . . .
1.2.3 Pressions pour différents taux d'EGR dans un moteur diesel DI . . . . . .. ... ... ...
1.2.4 Formation des NOx durantle MNEDC . . . . . .. . . ... ... .. .. . ... ......

10
14
16
19
21
24
25
27
32

36
38
42

42

46
47
48
48



1.25 vanne EGR sous vide . . . . . . . . . 50

1.2.6 vanne EGR a commande Electronique . . . . . . . . .. ... 50
1.2.7 Schéma d'un systeme EGR commandé parunECU . . . . . ... ... ... ... ... ... 51
1.2.8 Mélange dEGR a l'aide d'unpapillon . . . . . . . ... ... .. . 52
1.2.9 Mélange dEGR alaided'unventuri . . . . . . . .. . ... . ... 52
1.2.10 Définition de IlEGR baséesurlamasse . . . . . . . . . . . . . e 53
1.2.11 Différents méthodes d'utilisation de I'EGR dans les moteurs a essence et diesel . . . . . .. 60
1.2.12 Analyse de la composition d'entrée lorsque 25% de I'air est remplacé par EGR chaud . . . . 61
1.2.13 Augmentation du volume occupé par la flamme de la pulvérisation utilisant 'lEGR . . . . . 63
1.2.14 Effets du CO; et du H2O sur les émissions des NOx et des particules . . . . . ... ... .. 65
1.2.15 L'EGR dans les moteurs diesel & aspiration naturelle . . . . . ... ... ... ... .... 66
1.2.16 L'EGR aboucle haute pression . . . . . . . . . . ... e 67
1.2.17 L'EGR aboucle basse pression . . . . . . . . . ... 69
1.2.18 L'EGRhybride . . . . . . . . 70
1.2.19 L'effet de L'EGR refroidi surs la formationdesNOx . . . .. .. .. ... ... ...... 72
1.2.20 L'effet de L'EGR traité par oxydation . . . . .. .. .. ... . ... .. ... 73
1.2.21 Schéma de l'oxydation catalytiguede 'EGR . . . . . . . . .. . ... ... ... ...... 73
1.2.22 Courbe de pression dans le cylindre des fonctionnements d'EGR stables limités . . . . . . . 74
2.1 Géométrie des refroidisseursEGR . . . . . . . . . 79
2.2 Dimensions des diffuseursetducoté delacoque . . . . . . ... ... ... ... .. 80
2.3 Pasde lachicane etangle d'inclinaison . . . . .. . ... ... ... ... .. 80
2.4 Maillage des refroidisseursEGR . . . . . . . . ... 84
2.5 Chutede pressiondanslecotégaz . . . ... ... . . . . . .. 88
2.6 Pression statique le long des refroidisseursEGR . . . . . . . .. ... ... ... 88
2.7 Variation de I'efficacité de refroidissement . . . . . . . . . ... ... .. . ... 89
2.8 Température des gaz d'échappementalasortie . . . . . . . .. .. ... ... ... ...... 89
2.9 Contours de températures (K) . . . . . . . . . .90
2.10 Contours de vitesse danslescotégaz (m/S) . . . . . . . . . . . e 91
2.11 Chute de pression du coté de I'eau pour chaque modele (kPa) . . . . . . . . ... .. ... .. 92
2.12 Contours de températureducété del'eau (K) . . . . . . . . . ... .. ... ... ... 94
2.13 Contours de vitesse du coté de I'eau en coupe longitudinale (m/s) . . . . .. ... ... ... 95
2.14 Contours de vitesse du c6té de I'eau en coupe transversale (m/s) . . . . ... ... ... ... 96
3.1 Piston-cylindreau PMH . . . . . . . . 101
3.2 Maillageau PMH . . . . . . . e 102
3.3 Maillage du trou de l'injecteur . . . . . . . . .. .. 102
3.4 Maillage a60 CA(ATDC) . . . . . 0 oo 103



3.5 Contours des fractions massiques du CH4 pour différents angles vilebrequin . . . . . ... .. 114

3.6 Contours de température a différents angles vilebrequin . . . . . . ... ... ... . ... .. 115
3.7 Contours des polluants NOx a différents angles vilebrequin . . . . . . ... ... ... .... 116
3.8 Contours des vecteurs de vitessedujet . . . . . . . . . . 117
3.9 Formede linjection . . . . . . ... e 117
3.10 Pression moyenne sous différent moments d'injection . . . . . .. ... L 119
3.11 Température moyenne sous différent moments d'injection . . . . . ... ... ... ... .. 119
3.12 Formation des NOx sous différents moments d'injection . . . . .. ... ... ... ..... 119
3.13 Pression moyenne pour différentrapport dEGR . . . . . ... oL 121
3.14 Température moyenne pour différent rapport dEGR . . . . . . .. ... ... L 121
3.15 Formation des NOx pour différents rapport dEGR . . . . . . .. . ... ... ... ..... 121
Nomenclatures

ACRONYMES

ATDC After Top Dead Center (Aprés le PMH)

BMEP Brake mean effective pressure

BTDC Before Top Dead Center (avant le PMH)

CAD Crank Angle Degree (Degré d'angle vilebrequin)

CN Cetane Number

CRDI Common Rail Direct Injection

CRT Continuously Regenerating Trap

DFI Ducted Fuel Injection

DI Direct Injection

DOC Diesel Oxidation Catalyst

DPF Diesel Particulate Filter

EEA European Economic Area

EEVC Early Exhaust Valve Closing

EGR Exhaust Gas Recirculation

EIVC Early Intake Valve Closing

EPA Environmental Protection Agency

EUCAR European Council for Automotive R&D

HC Hydrocarbures

HCCI Homogeneous Charge Compression Ignition

HPL-EGR | High Pressure Loop EGR

IEA International Energy Agency

IPCC Intergovernmental Panel on Climate Change

LEVO Late Exhaust Valve Opening

LIVC Late Intake Valve Closing

LIVO Late Intake Valve Opening

Xi



LNT Lean NOx Trap

LPL-EGR Low Pressure Loop of EGR

LTC Low Temperature Combustion
MNEDC Modified New European Driving Cycle
NSRC NOx Storage and Reduction Catalyst
OECD Organisation for Economic Co-operation and Development
PCCI Premixed Charge Compression Ignition
PM Particulate Matter

PMH Point Mort Haut

RCCI Reactivity Controlled Compression Ignition
SCR Selective Catalytic Reduction

SOF Soluble Organic Fraction

SOl Start Of Injection

TWC Three Way Catalyst

UDF User Defined Function

ULSD Ultra Low Sulfur Diesel

VCR Variable Compression Ratio

VGT Variable Geometry Turbocharger
VVA Variable Valve Actuation

VVL Variable Valve Lift

VVT Variable Valve Timing

SYMBOLES LATINS :

AFRAc Rapport air/carburant actuel

AFRst Rapport air/carburant stecechiométrique

CH. Méthane

CoO Monoxyde de carbone

CO; Dioxyde de carbone

Co Coefficient de chaleur spécifique, Jkg? K

Dn Diamétre hydraulique, m

f Facteur de frottement

Jik Vecteur du flux de diffusion moléculaire

k Energie cinétique turbulente, m?/s?

ks Constante du taux de la réaction directe, m3/mol.s
Kr Constante du taux de la réaction de retour, m3/mol.s
L Longueur du tube, m

m Débit massique, kg/s

Mair_ini Masse de l'air initiale dans le cylindre, kg

M; Masse molaire de I'espece i, kg/mole

n Nombre de tubes

NH3 Ammoniac

NO Monoxyde d'azote

NO; Dioxyde d'azote

xii



NOx Oxydes d'azote

P Pression, Pa

P PDF jointe de Favre des compositions
Po Pression de référence, Pa

Pr Nombre de Prandtl(=uCy/ 1)

Pr Nombre de Prandtl turbulent

Q Chaleur échangée entre I'eau et le gaz, j/s
R Rayon de la coque d'échangeur, m

r Rayon du tube, m

Recr Rapport dEGR

Rgaz Constante universelle des gaz, JK*mole™
Rs Rapport de tourbillon

S Taux de déformation, s*

Sc Nombre de Schmidt turbulent

Sk Taux de réactions de I'espéce k

SO, Dioxyde de soufre

T Température, K

Tyi Température du gaz a I'entrée, K

Tgo Température du gaz a la sortie, K

Tw,i Température de I'eau a l'entrée, K

U Vitesse moyenne, m/s

Ui Vitesse dans la direction i, m/s

ui" Vecteur de la fluctuation de vitesse du fluide
Yi Fraction massique de I'espece i
SYMBOLES GRECS :

) Rapport d'équivalence

v Vecteur d'espace des compositions

9l Viscosité dynamique, Pa.s

L Viscosité dynamique turbulente, Pa.s
g Energie de dissipation, m?/s®

v Viscosité cinématique, m?/s

Vi Viscosité cinématique turbulente, m?/s
& Efficacité de refroidissement

p Masse volumique, kg/m

Ok Nombre de Prandtl turbulent pour k
O Nombre de Prandtl turbulent pour €

yl Conductivité thermique, Wm K

Po Facteur d'exces d'air

Xiii



Introduction

Introduction

En raison de l'augmentation rapide des moteurs de véhicule et de l'utilisation trés limitée des
technologies de controle des émissions, le transport apparait comme la principale source de
pollution atmosphérique urbaine, qui est un probleme de santé publique important dans la plupart
des villes du monde en développement. La pollution atmosphérique dans les pays en
développement compte des dizaines de milliers d'exces de décés et des milliards de dollars en
colts médicaux et des pertes de productivité chaque année. L'organisation mondiale de la santé a
estimeé qu'environ 2.4 millions de personnes meurent chaque année en raison de la pollution
atmosphérique [1]. Dans le monde d'aujourd'hui, la protection de I'environnement, le changement
climatique et la pollution de l'air sont devenus des sujets d'intérét central. De nombreuses
agences, organisations (EPA, OECD, IPCC, IEA, EEA, etc.) ont été créées dans le monde entier
et ont travaillé pour empécher la pollution de l'air et les changements climatiques causés par les
émissions polluantes. Dans leurs travaux, ils ont signalé qu'environ 20 a 30% des émissions
polluantes proviennent des transports et ces émissions ont un impact important sur le
réchauffement climatique et les changements climatiques. Pour éviter les effets de ces émissions
polluantes, ils ont mis I'accent sur tels enjeux comme la prise de plusieurs dispositions légales,
I'avancement des développements technologiques, la création de plusieurs modéles de structures,
le développement des systemes de contrdle et I'organisation de la structure du trafic [1].

Les moteurs diesel ont une utilisation étendue par rapport aux moteurs a essence en raison de
leurs colts d'exploitation faibles, de leur efficacité énergétique, de leur grande durabilité et de
leur fiabilité. Ils sont la source d'énergie du transport commercial, étant employés dans les
camions, les autobus, les trains et les navires ainsi que les véhicules industriels hors route tels que
les machines d'excavation et les équipements miniers. Bien qu'ils presentent de nombreux
avantages, ils ont un impact important sur les probléemes de pollution environnementale dans le
monde entier. En particulier, les gaz d'échappement diesel contiennent une quantité plus élevée

de particules et des émissions des NOx qui sont responsables de graves problémes
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environnementaux et de santé. Les experts en santé ont conclu que les polluants émis par les
moteurs diesel affectent négativement la santé humaine et causent des pluies acides, de l'ozone
troposphérique et réduisent la visibilité. Des études ont montré que l'exposition aux gaz
d'échappement diesel provoque des dommages aux poumons et des problemes respiratoires et il

existe des preuves concrétes que les émissions de diesel peuvent causer un cancer chez I'homme

[1].

Des recherches intensives, que ce soit expérimentales ou par simulation numérique, ont été
menées pour atténuer les émissions polluantes émanant des moteurs diesel, particuliérement les
NOx et les particules de matiere PM. Plusieurs solutions peuvent étre adoptées par les
constructeurs que se soit au sein du moteur lui méme utilisant des techniques dans le cylindre, ou

en aval du moteur en utilisant des systemes de post-traitement dits catalyseurs.

Dans le cadre de cette these, on s'intéresse particulierement a la technique de recirculation des
gaz d'échappement (EGR). Cette étude a pour but de faire dans un premier temps une évaluation
de performance des refroidisseurs de I'EGR et dans un second temps d'examiner le pouvoir de

I'EGR a diminuer les NOx dans un moteur utilisant le gaz naturel comme carburant.

Ce présent mémoire s’articule autour de trois chapitres. Le premier chapitre présente les
différentes stratégies de contrble des émissions polluantes dans les moteurs diesel. Ce chapitre est
divisé en deux grandes parties. Dans une premiére partie, les principales émissions polluantes
(CO, HC, NOx et PM) sont expliguées individuellement. Deux grandes catégories de systemes de
contréle des émissions sont examinées. La premiére catégorie comprend les systéemes de post-
traitement, a savoir, le catalyseur d'oxydation diesel (DOC), le filtre a particules diesel (DPF) et
la réduction catalytique sélective (SCR), etc. La deuxiéme catégorie inclue des techniques de
contr6le au sein du cylindre du moteur lui méme, a savoir, la recirculation des gaz d'échappement
(EGR), la variation des caractéristiques de I'injection, la variation du taux de compression (VCR),
la distribution variable des soupapes (VVA), traitement des carburants (biodiesels, carburants
oxygeénés, émulsion eau-carburant, etc.) et finalement les différents modes de combustion a basse
température LTC (HCCI, PCCI). Une deuxieme partie vise a définir 'EGR d'une fagon plus

approfondi en presentant son principe de fonctionnement, sa classification sous différents aspects,
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ses effets sur I'admission du moteur, les différentes conceptions de I'EGR et finalement I'effet du

refroidissement de I'EGR sur la réduction des NOX.

Le deuxiéme chapitre présente une évaluation de performance de trois modeles de refroidisseurs
EGR par simulation numérique. La simulation numérique est réalisée par le code commercial
Fluent CFD. Les résultats numériques sont validés en les comparants avec des résultats
expérimentaux existants. Cette étude permet a effectuer une comparaison de performance entre

les trois modeéles en termes d'efficacité de refroidissement et de chute de pression.

Le troisieme chapitre est consacré a la simulation numérigue de la combustion non prémélangée
dans un moteur TDI a gaz naturel pour I'objectif d'examiner I'effet du moment d'injection et de

I'EGR sur la performance du moteur et les émissions des NOX.
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Premiere partie:

Les emissions polluantes, les systemes de post-traitements et les
techniques dans le cylindre dans les moteurs diesel



Chapitre 1. Etat de I'art sur les stratégies de réduction des émissions dans les moteurs diesel

1.1.1. Les émissions des moteurs diesel

Le moteur diesel est un moteur a auto-allumage dans lequel le carburant et I'air sont mélangés a
I'intérieur du moteur. L'air requis pour la combustion est fortement comprimé a l'intérieur de la
chambre de combustion. Cela génére des températures élevées qui sont suffisantes pour que le
carburant diesel s'allume spontanément lorsqu'il est injecté dans le cylindre. Ainsi, le moteur
diesel utilise la chaleur pour libérer I'énergie chimique contenue dans le carburant diesel et pour

la transformer en énergie mécanique.
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Fig. 1.1.1: Composition des gaz d'échappement diesel

Le carbone et I'nydrogéne forment l'origine du carburant diesel comme la plupart des
combustibles fossiles. Pour un équilibre thermodynamique idéal, la combustion compléte du
carburant diesel ne générerait que du CO> et du H20 dans les chambres de combustion du moteur.
Cependant, de nombreuses raisons (le rapport air-carburant, le temps d'allumage, la turbulence
dans la chambre de combustion, la forme de combustion, la concentration d'air-carburant, la
température de combustion, etc.) rendent cela hors de question et un certain nombre de produits
nocifs sont générés pendant la combustion. Les produits nocifs les plus significatifs sont le CO,
HC, NOx et PM. La figure 1.1.1 montre la composition approximative des gaz d'échappement
diesel [1]. Les émissions polluantes ont un taux de moins de 1% dans les gaz d'échappement
diesel. Les NOx ont la plus forte proportion d'émissions de polluants diesel avec un taux
supérieur a 50%. Apres les NOx, les particules PM ont la deuxieme proportion la plus éelevée

dans les émissions polluantes. Puisque les moteurs diesel sont des moteurs a combustion pauvre
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les concentrations du CO et HC sont minimales. En outre, les émissions polluantes comprennent
un minimum de SO selon les spécifications et la qualité du carburant. Il est produit par les
sulfates contenus dans le carburant diesel. A présent, il n'existe aucun systeme de post-traitement
comme un convertisseur catalytique pour éliminer le SO.. De nos jours, la plupart des
distributeurs de carburant et des clients préférent un diesel a tres faible teneur en soufre (ULSD)

pour les moteurs diesel afin de prévenir les effets nocifs du SO..

Dans cette section, les quatre principales émissions polluantes (CO, HC, PM et NOx) du moteur
diesel sont expliquées. Chaque type d'émission est étudié individuellement et les impacts de

chaque émission sur les problemes environnementaux et de santé sont également révélés.

1.1.1.1. Monoxyde de carbone (CO)

Le monoxyde de carbone résulte de la combustion incompléte ou le processus d'oxydation ne
se produit pas complétement. Cette concentration dépend en grande partie du mélange
air/carburant. Il est plus élevé lorsque le facteur d'exces d'air est inférieur a 1.0, ce qui correspond
a un mélange riche. Cela peut étre causé surtout au moment du démarrage et une accélération
instantanée du moteur ou les mélanges riches sont nécessaires. Dans les mélanges riches, en
raison de la carence en air et de la concentration des réactifs, tout le carbone ne peut pas se
convertir en CO- et étre transformé en une concentration de CO. Bien que le CO se produise
pendant I'opération en mélanges riches, une petite partie du CO est également émise dans des
conditions de mélange pauvre en raison des effets cinétiques chimiques [2]. La formation du CO
est une étape intermédiaire dans la combustion des hydrocarbures.

L'étape suivante, I'oxydation compléte en COg, se fait principalement avec l'aide des radicaux
OH. Pour ce processus, des températures superieures a 1200 K et un oxygeéne suffisant sont
nécessaires. L'oxydation du CO peut s'arréter localement en raison du non-mélange et donc du

mangue d'oxygene ou a cause de basses températures proches des parois du cylindre [3].

Les moteurs diesel sont des moteurs a combustion pauvres qui ont un facteur d'exces d'air

toujours élevé (@o>1). Ainsi, la formation du CO est minimale dans les moteurs diesel.
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Néanmoins, le CO est produis si les gouttelettes du carburant sont trop grandes ou si des

turbulences ou des tourbillons (swirl) insuffisants sont créés dans la chambre de combustion [4].

Le CO est un gaz inodore et incolore. Chez I'hnomme, le CO dans l'air est inhalée par les poumons
et transmis dans la circulation sanguine. Il se lie a I'hémoglobine et inhibe sa capacité a transférer
de I'oxygéne. Selon la concentration du CO dans I'air, comme ainsi conduit a lI'asphyxie, cela peut
affecter la fonction de différents organes, entrainant une diminution de la concentration, des
réflexes lents et de la confusion [1]. Si I'air avec une concentration volumique de 0.3% est inhalé,
cela peut causer la mort aprés environ 30 min [5]. Cela peut étre un probléme particulierement

dans les salles fermées.

1.1.1.2. Hydrocarbures (HC)

Les émissions d'hydrocarbures sont composées de carburants non brdlés en raison d'un
manque d'oxygéne ou de température insuffisante qui se produit prés de la paroi du cylindre. A ce
stade, la température du mélange air-carburant est nettement inférieure que celle au centre du
cylindre. Les hydrocarbures se composent de milliers d'especes, comme les alcanes, les alcenes et
les aromatiques. 1ls sont normalement énoncés en termes de teneur équivalente en CH4 [1]. Un
autre phénomeéne qui conduit a la formation de HC est causé par le volume du sac de l'injecteur.
Dans ce volume, une petite partie de carburant est laissée a la fin de I'injection. 1l est évaporé par
la chaleur de combustion et pénétre dans la chambre de combustion a basse pression. Cela
conduit & un lent mélange avec l'air et, par conséquent, un certain carburant peut échapper a la

combustion [6].

Les moteurs diesel émettent normalement de faibles niveaux d'hydrocarbures. Par conséquent, la
formation du HC n'est généralement pas problématique dans les moteurs diesel. Les émissions
d'hydrocarbures diesel se produisent principalement a des faibles charges. La principale source
d'émissions d'hydrocarbures a faible charge est le pauvre mélange d'air-carburant. Dans les
mélanges pauvres, les vitesses de flamme peuvent étre trop faibles pour que la combustion soit
terminée pendant la course de puissance, ou la combustion peut ne se produire pas, et ces

conditions provoquent des émissions élevées d'hydrocarbures [1].
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Dans les moteurs Diesel, le type de carburant, le réglage du moteur et la conception affectent la
teneur des hydrocarbures. En outre, les émissions des HC dans les gaz d'échappement dépendent
des conditions de fonctionnement irréguliéres. Des niveaux élevés de variation instantanée de la
vitesse du moteur, de I'injection désordonnée, des volumes excessifs de la cavité de la buse et du
rebond de l'aiguille de l'injecteur peuvent entrainer une importante quantité de carburant non
bralé dans I'échappement. Les hydrocarbures non brilés continuent a réagir dans les gaz
d'échappement si la température est supérieure a 600 °C et en présence de lI'oxygene, de sorte que
les émissions d'hydrocarbures provenant du tuyau d'échappement peuvent étre significativement
inférieures aux hydrocarbures quittant le cylindre.

Les émissions d'hydrocarbures se produisent non seulement dans les gaz d'‘échappement du
vehicule, mais aussi dans le carter du moteur, le systéme de carburant et I'évacuation
atmosphérique des vapeurs lors de la distribution et de la délivrance du carburant. Les émissions
d'hydrocarbures du carter et les pertes par évaporation des émissions dhydrocarbures ont
respectivement 20 a 35 et 15 a 25%, tandis que les émissions d'hydrocarbures dans I'échappement

ont 50 a 60% des eémissions totales d'hydrocarbures [1].

Les hydrocarbures ont des effets néfastes sur I'environnement et la santé humaine. Avec d'autres
émissions polluantes, elles jouent un réle important dans la formation de I'ozone troposphérique.
Les véhicules représentent environ 50% des émissions qui forment de I'ozone. Les hydrocarbures

sont toxiques avec un potentiel d'irritation des voies respiratoires et provoquent un cancer [1].

1.1.1.3. Particules (PM)

Les émissions des particules dans les gaz d'échappement résultent du processus de
combustion. lls peuvent provenir de lI'agglomération de tres petites particules de combustible
partiellement brale, d'huile lubrifiante partiellement bralée, de teneur en cendres du fuel-oil, huile
lubrifiante des cylindres ou des sulfates et d'eau. La plupart des particules de matiére résultent
d'une combustion incompléte des hydrocarbures dans le carburant et I'huile lubrifiante. Dans une
étude expérimentale, la composition typique des particules d'un moteur diesel lourd est classee

comme 41% de carbone, 7% de carburant non brilé, 25% d'huile non br(lée, 14% de sulfate et
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d'eau, 13% de cendres et d'autres composants. Dans une autre étude, il est rapporté que le PM se
compose de carbone élémentaire (=~ 31%), de sulfates et d'humidité (= 14%), de carburant non
brllé (= 7%), d'huile lubrifiante non brllée (= 40%) et le reste peut étre des métaux et d'autres
substances [7].

Les particules du diesel sont généralement des sphéres d'environ 15 a 40 nm de diamétre, et
environ plus de 90% de PM est inférieur @ 1 um de diametre. Le processus de formation des
émissions de particules dépend de nombreux facteurs tels que le processus de combustion et
d'expansion, la qualité du carburant (teneur en soufre et cendres), la qualité de I'huile de
lubrification, la consommation, la température de combustion et le refroidissement des gaz

d'échappement.

Les émissions de particules des moteurs diesel sont considérablement plus élevées (six a dix fois)
que celles des moteurs a essence. Les émissions des particules de diesel peuvent étre divisées en
trois composantes principales: la suie (soot), la fraction organique soluble (SOF) et la fraction
inorganique (IF). Plus de 50% des émissions totales des PM sont des suies qui sont pergues
comme fumée noire (smoke). SOF se compose d'hydrocarbures lourds adsorbés ou condensés sur
la suie. Il provient en partie de I'huile lubrifiante, en partie du combustible non brdlé, et en partie
de composés formés lors de la combustion. Les valeurs de SOF sont trop élevées a faibles

charges lorsque les températures d'échappement sont faibles.

De nombreuses recherches sont effectuées pour détecter I'impact des eémissions de particules sur
I'environnement et la santé humaine. Dans ces recherches, il est documenté que l'inhalation de ces
particules peut causer des problemes de santé importants tels que la mort prématurée, I'asthme, le
cancer du poumon et d'autres problémes cardiovasculaires. Ces émissions contribuent a la
pollution de l'air, de I'eau et du sol, la salissure des batiments, réduction de la visibilité, impact

sur la productivité agricole et changement climatique mondial [1].
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1.1.1.4. Oxydes d'azote (NOx)

Les moteurs diesel utilisent de I'air chaud hautement comprimé pour enflammer le carburant.
L'air, principalement composé d'oxygene et d'azote, est initialement aspiré dans la chambre de
combustion. Ensuite, il est comprimé et une fois le carburant est injecté directement dans cet air
comprimé pres du sommet de la course de compression (PMH), il est brdlé et la chaleur est
libérée. Normalement dans ce processus, I'azote dans l'air ne réagit pas avec I'oxygéne dans la
chambre de combustion et il est émis de maniére identique hors du moteur. Cependant, des
températures élevées supérieures a 1600 °C dans les cylindres font que l'azote réagit avec

I'oxygéne et génére des émissions de NOXx.

La quantité des NOx produite est fonction de la température maximale dans le cylindre, des
concentrations d'oxygene et du temps de résidence. La plupart des NOx émis sont formés au
début du processus de combustion, lorsque le piston est encore pres du sommet de sa course.
C'est la période dans laquelle la température de la flamme est la plus élevée. L'augmentation de la
température de combustion augmente la quantité des NOx jusqu'a trois fois pour chaque élévation
de 100 °C. Les NOx sont désignés par l'oxyde d'azote (NO) et le dioxyde d'azote (NO>).
Le NO constitue 85-95% des NOx et il est progressivement converti en NO. dans lair
atmosphérique. Alors que le NO et le NO2 sont regroupés en NOX, il existe des différences
particuliéres entre ces deux polluants. Le NO est un gaz incolore et inodore, tandis que le NO> est

un gaz brun rougeatre avec une odeur piquante.

Le transport routier est la cause la plus importante des émissions des NOx urbaines dans le
monde entier contribuant a 40-70% des NOx. Parmi les différents types de véhicules, les
véhicules diesel sont les contributeurs les plus importants aux émissions de NOX. Par rapport aux
moteurs a essence, ils ont besoin de températures plus élevées car ils sont des moteurs a allumage
par compression. Les moteurs diesel sont responsables d'environ 85% de toutes les émissions de

NOXx provenant de sources mobiles, principalement sous forme de NO [1].
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Les émissions des NOx des véhicules sont responsables d'un nombre considérable de danger pour
I'environnement et pour la santé. Les NOx contribuent a I'acidification, a la formation d'ozone, a
I'enrichissement des nutriments et a la formation de smog et devenu un des problémes
considérables dans la plupart des grandes villes du monde. Dans I'atmospheére, les NOx réagissent
chimiquement avec d'autres polluants pour former de l'ozone tropospherique (principal

composant du smog photochimique) et d'autres polluants toxiques.

Le NO et le NO; sont considérés comme toxiques, mais le NO2 a un niveau de toxicité cing fois
supérieur a celui du NO et il est également une préoccupation directe de la maladie pulmonaire
humaine. Le dioxyde d'azote peut irriter les poumons et réduire la résistance aux infections
respiratoires (comme la grippe). Les émissions des NOx sont des précurseurs importants des
pluies acides qui peuvent affecter les écosystemes terrestres et aquatiques. Le dioxyde d'azote et

les nitrates aériens contribuent également a la brume polluante, ce qui nuit a la visibilité.
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1.1.2. Formation des NOXx et des particules

La figure 1.1.2.b montre le modéle bien établi, appelé conceptuel, décrit un jet quasi-
stationnaire dans un moteur diesel a haut rendement. Tandis que, la figure 1.1.2.a montre le
chemin de combustion classique d'un moteur diesel dans une carte @-T. Le modeéle conceptuel est
basé sur le travail pionnier de diagnostic par laser de John Dec [8]. Il expose les differentes
régions caractéristiques du jet de combustion et sert d'image mentale de la combustion par
pulvérisation diesel qui domine aujourd'hui dans la communauté du diesel. Ce modele a montré
une longueur de pénétration de liquide-carburant beaucoup plus courte que ce qui avait été
précédemment pense. De plus, aucune gouttelette n'est présente dans la zone de combustion,
seulement le carburant entiérement vaporisé. Juste en aval de la partie liquide du jet, une riche
zone de combustion prémélangée a un rapport d'équivalence local élevé est apparue. Apres ce
point, la suie (particules) est présente dans toute la section du jet, augmentant en taille et en
fraction volumique au fur et a mesure qu'il est transporté en aval. Une flamme de diffusion est
présente a la périphérie du jet et correspond a la région ou la suie est oxydée et ou les NOx sont

formés a rapport d'équivalence local bas et a une température supérieure a 1800 K.

Elemental
Carbon
PM

o
Mixing Line
Ignition Zone
-1odep yoig [
1eng pinbry I

-ﬂ wbua 4o |—-—

-
-
« PM Oxidation
7’

Conventional
Diesel 1 7
1 Combustion

Local Equivalence Ratio
w
]

UONBHUBOUOD) J00S
ySiH [ 0

U0Z UOIEPIXO 1008 B sure|y UOISNYIQ e
U0Z UOKONPOId ON Iewau L I o,nyxpy a1y/iong

uonewo4 100 [eNu| [

uonsSNqUIOY paxiwald Yord-fend ]

0 500 1000 1500 2000 3000

Local Gas Temperature (K)

2500

Fig. 1.1.2.a Fig. 1.1.2.b

Fig. 1.1.2: Formation des NOXx et de suie dans une combustion diesel conventionnelle
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Un paramétre intéressant dans ce jet quasi-stationnaire est la longueur de décollement (lift-off
length), c'est-a-dire la distance entre le trou de buse et la partie la plus en amont de la flamme de
diffusion turbulente. C'est la distance disponible pour la plupart de l'air entrainée environnant
dans le jet. L'air entrainé en aval de la longueur de décollement réagit dans la flamme de
diffusion. L'entrainement de l'air dans la zone intérieure du jet est ainsi tres limité dans la partie
réagissante du jet. Plus l'air est entrainé dans le jet jusqu'a la longueur de décollement, plus le

rapport d'équivalence a I'intérieur du jet est faible et donc moins de formation de suie [3].

Les NOx et les particules se compensent entre eux dans plusieurs caractéristiques de la
conception du moteur. Des températures élevées a l'intérieur de la chambre de combustion aident
a réduire les particules au détriment de la formation élevée des NOx. En méme temps, une
température basse a l'intérieur de la chambre de combustion entraine une réduction de la
formation des NOx mais augmente la probabilité de formation élevée des particules. Ainsi, un
compromis entre la formation des NOx et des particules est plus important pour minimiser les

deux émissions.

1.1.3. Législation sur les émissions

Dans le monde d'aujourd'hui, la protection de I'environnement s'est développée pour devenir
un sujet de préoccupation central. De nombreux organismes et organisations ont tentés d'éviter
les dommages causes a I'environnement et a la santé humaine par les gaz a effet de serre et les
émissions polluantes. En raison des effets néfastes des émissions de gaz a effet de serre sur la
santé et I'environnement, les gouvernements proposent des exigences pour les normes d'émissions
autorisées. L'Europe a développé des normes Euro qui ont été continuellement abaissées depuis
1993 avec I'Euro | vers Euro VI, respectivement. Les nouvelles voitures de production doivent

respecter ces normes afin d'étre approuvées pour la vente.

Le tableau 1.1.1 présente les normes Euro pour les véhicules M1 et M2, N1 et N2 tels que définis
dans la directive 70/156/EC avec une masse de référence < 2.610 kg. Les limites sont définies en
masse par énergie (g/kWh) dans ce tableau. Les réglementations en matiére de normes Euro
deviennent de plus en plus strictes au cours des années suivantes. En comparant les normes Euro

| et Euro VI pour les émissions de CO, HC, NOx et PM qui ont été réduites, respectivement, de
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66, 76, 95 et 98%. La date de mise en ceuvre de la norme Euro VI pour les véhicules lourds était
le ler septembre 2014 [1]. Le test différe pour différentes régions et aussi pour différents types de
véhicules. Pour les moteurs diesel, les émissions critiques sont généralement celles des NOXx et
des PM. Les limites de ces émissions ont diminué beaucoup ces derniéres années, comme on peut

le voir au tableau 1.1.1.

CO HC NOx PM

(@/kWh)  (g/kWh)  (g/kWh)  (g/KWh)
Euro | 4.5 1.1 8.0 0.61
Euro Il 4 1.1 7.0 0.15
Euro Il 2.1 0.66 5.0 0.13
Euro IV 15 0.46 3.5 0.02
Euro V 15 0.46 2.0 0.02
Euro VI 15 0.13 0.4 0.01

Table 1.1.1 : Normes Euro de I'Union Européenne pour les véhicules lourds [1]

Les valeurs d'émission qui ont été plus strictes jour aprés jour ont obligé les fabricants de
vehicules a travailler continuellement sur la réduction des émissions des polluants des véhicules.
Dans les études, menées depuis des décennies, ont été concentré sur les modifications du moteur,
les systemes d'injection de carburant contrdlés par I'électronique et I'amélioration des propriétés
du carburant. Toutefois, ces mesures n'ont pas permis de réduire les émissions selon les normes.
Les niveaux d'émission souhaités ne peuvent étre atteints que par des systémes de contrdle des
émissions a post-traitement. Les véhicules sont équipés de systéemes de contrble des émissions
pour respecter les normes et exigences reelles. Avec les systemes de contrdle des emissions, les
polluants provenant de I'échappement peuvent étre éliminés aprés avoir quitté le moteur, juste

avant qu'il ne soit émis dans l'air.
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1.1.4. Techniques et systemes de réduction des émissions polluants dans les moteurs diesel

Il existe différentes facons de respecter les réglementations sur les émissions. L'un est d'éviter
la formation d'émissions déja pendant la combustion dans le cylindre; un autre est de nettoyer les
gaz d'échappement avec des systéemes de post-traitement avant de les laisser sortir dans
I'environnement. En effet, Il est toutefois difficile de maitriser simultanément les niveaux
d’émissions des particules et des NOx pour les véhicules Diesel. La formation de ces deux
polluants dépend de la qualité de la combustion dans le cylindre. Diminuer les émissions des
particules en brdlant mieux le carburant se traduit par une augmentation des NOx. Inversement,
réduire les NOx dans le cylindre peut dégrader la qualité de la combustion, qui s’accompagnera
alors avec une formation de particules en plus grande quantité. Plusieurs parametres
technologiques sont susceptibles de modifier le degré de cette dépendance, comme la
formulation du carburant, I’architecture du moteur, la pression d’injection, la recirculation
d’une partie des gaz d’échappement, etc. Pour aller plus loin dans le traitement simultané des
particules et des NOX, le recours a des systemes de post-traitement avancés sera nécessaire avec

d’une part le filtre a particules et d’autre part les catalyseurs de réduction des NOX.

1.1.4.1. Systemes de post-traitement des gaz d'échappement

Une possibilité de réduire les émissions des polluants est l'utilisation d'un systeme de post-
traitement dans le chemin d'échappement des vehicules diesel. Parmi les systémes de contrdle des
émissions des moteurs diesel, la plupart des recherches et des études ont été réalisées sur la
réduction des émissions des NOX, car la teneur en NOx dans les gaz d'échappement du moteur
diesel présente le pourcentage le plus élevé parmi les émissions polluantes. Parmi les recherches
menees a ce jour, le piege a NOx (LNT) et le SCR sont les technologies les plus ciblées pour
éliminer sensiblement les émissions de NOx. Dans cette section, les systémes de post-traitement
dans les moteurs diesel, a savoir, les systtmes DOC, DPF, LNT et SCR, sont expliqués

séparément, en raison de leur utilisation étendue.

13



Chapitre 1. Etat de I'art sur les stratégies de réduction des émissions dans les moteurs diesel

1.1.4.1.1. Catalyseur d'oxydation diesel (DOC)

Dans de nombreux pays, tels que I'Europe, les Etats-Unis et le Japon, les DOC sont des
systemes de contrdle des émissions largement préférés non seulement pour les poids lourds, mais
aussi pour les véhicules légers. La principale fonction des DOC est d'oxyder les émissions de HC
et de CO. En outre, les DOC jouent un réle dans la diminution de la masse des émissions des
particules diesel en oxydant certains des hydrocarbures adsorbés sur les particules de carbone.
Les DOC peuvent également étre utilisés conjointement avec des catalyseurs SCR pour oxyder le
NO en NO. et augmenter le rapport NO2:NOx. Il existe trois réactions principales qui se
produisent dans les DOC [9].

CO+1/20; — CO2 (1.1)
CsHs + 9/2 02— 3 CO2 + 3 H20 (1.2)
NO + 1/2 O —» NO2 (1.3)

Le CO et le HC sont oxydés pour former du CO: et H20 [Egs. (1.1), (1.2)] dans le DOC (figure
1.1.3). Les gaz d'échappement diesel contiennent généralement O, allant de 2 & 17% en volume,
qui ne réagit pas avec le carburant dans la chambre de combustion. Cet Oz est constamment

consommé dans le DOC [10].

Heat E06455%
m 3 CO:
; boc | {8

Fig. 1.1.3: Catalyseur d'oxydation diesel (DOC)

Une autre réaction chimique qui se produit dans les DOC est I'oxydation du NO pour former le
NO. comme on le voit dans I'ég. (1.3). La concentration du NO- dans les NOx est vitale pour les
composants en aval comme le DPF et le SCR. Une concentration élevée de NO2 dans les NOx
génere une efficacité plus élevée du DPF et du SCR. Dans les gaz d'échappement du moteur non
traité, le composant NO. dans les NOx est seulement d'environ 10% a la plupart des points de
fonctionnement. Avec la fonction du DOC, le taux de NO2: NO est augmenté en induisant

I'équilibre thermodynamique.
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La température est un parameétre efficace influant sur le rendement du DOC. L'efficacité du DOC
dans l'oxydation du CO et du HC peut étre observée a des températures supérieures a la
température d'amorcage “light-off" pour l'activité catalytique. La température d'amorcage est
définie comme étant la température ou la réaction commence dans le catalyseur et varie en
fonction de la composition des gaz d'‘échappement, de la vitesse d'‘écoulement et de la
composition du catalyseur. Le DOC peut également étre utilisé comme chauffage catalytique.
L'oxydation des émissions de CO et de HC genere de la chaleur libérée. Cette chaleur est utilisée
pour augmenter la température des gaz d'échappement en aval du DOC. La hausse de la
température d'échappement soutient la régénération du DPF. Dans le DOC, la température des
gaz d'échappement augmente approximativement au dessus de 90 °C pour chaque 1% du volume
d'oxydation du CO. Etant donné que I'élévation de la température est trés rapide, un gradient de
température €élevé est figé dans le DOC. La contrainte qui en résulte sur le support céramique et
le convertisseur catalytique est limité a une haute température autorisée d'environ 200-250 °C
[11].

Le DOC est généralement une structure monolithe de forme de nid d'abeilles fabriqué en
céramique ou en métal. Outre cette structure porteuse, il consiste en un mélange d'oxydes
(revétement) tels que (Al203), (CeO2), (ZrO2) et de nobles métaux catalytiques actifs tels que le
platine (Pt), le palladium (Pd) et le rhodium (Rh). La fonction principale du revétement est de
fournir une large surface pour le métal noble et de ralentir le frittage du catalyseur qui se produit
a des températures élevées, entrainant une chute irréversible de l'activité du catalyseur. La
quantité de métaux nobles utilisés pour le revétement, souvent appelée chargement, est spécifiée
en g/ft®. Le chargement est d'environ 50 a 90 g/ft3. Actuellement, le DOC contenant Pt et Pd est
couramment le plus utilisé pour l'oxydation. La densité des canaux et I'épaisseur de paroi
déterminent la réponse de chauffage, la contre-pression des gaz d'échappement et la stabilité
mécanique du convertisseur catalytique [12]. L'un des problemes majeurs de ces précieux
catalyseurs est gu'ils transportent une réaction de SO, en SOz qui réagit par conséquent avec de
I'eau et génére des formes de sulfates et d'acide sulfurique. Ces formes ont des effets trés néfastes
tels que lI'endommagement des systéemes de contrdle et de post-traitement des émissions et
I'apparition de plusieurs problemes environnementaux et sanitaires. 1l n'y a pas de technologie

pour prévenir et éliminer ces formes. Bien que le systeme ULSD soit utilise dans de nhombreux
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pays a travers le monde, le probléeme n'a pas pu étre résolu complétement. L'utilisation des
carburants alternatifs tels que le biodiesel, I'alcool méthylique, etc., peut compléetement réduire ou
éliminer ce polluant. En outre, il est possible d'augmenter I'efficacité de conversion du DOC en
utilisant des carburants alternatifs [13].

1.1.4.1.2. Filtre a particules diesel (DPF)

Les DPF sont utilisés pour éliminer les émissions des particules des gaz d'échappement par
filtration physique et sont habituellement constitués de monolithe en structure de nid d'abeilles
avec des canaux bloqués en alternance aux deux extrémités. Les canaux bouchés a chaque
extrémité forcent les particules a traverser les parois poreuses du substrat, qui agissent comme un
filtre mécanique, figure 1.1.4. A mesure que les particules passent a travers les parois, elles sont
transportées dans les pores des parois par diffusion ou elles adherent. Ce filtre a un grand nombre

de canaux paralléles pratiqguement carrés.

Au fur et a mesure que le filtre devient de plus en plus saturé de particules, une couche de
particules est formée a la surface des parois du canal. Ceci fournit une filtration de surface trés
efficace pour la phase de fonctionnement suivante. Cependant, une saturation excessive doit étre
évitée. Lorsque les filtres accumulent des particules, ils créent une contre-pression qui a de
nombreux effets négatifs, tels qu'une augmentation de la consommation du carburant, une
défaillance du moteur et un stress dans le filtre. Pour éviter ces effets négatifs, le DPF doit étre

régénéré en bralant les particules piégées.
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Fig. 1.1.4: Filtration du DPF
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Il y a par la suite deux types de processus de régénération de DPF couramment appelés
régenération active et régénération passive. Une régénération active peut étre appliquée
périodiquement aux DPF dans lesquels les particules piégée est éliminée par une oxydation
contrdlée avec de 1'02 a 550 °C ou a des températures plus élevées [14]. Lors d'une régénération
active du DPF, les particules sont oxydées périodiquement par la chaleur fournie par des sources
extérieures, comme un radiateur électrique ou un brdleur a flamme. La combustion des particules,
captée dans le filtre, a lieu des que la charge de suie dans le filtre atteint une limite fixée (environ

45%) indiquée par la chute de pression a travers le DPF.

La température de régénération plus élevée et la grande quantité d'énergie pour l'apport de
chaleur sont de sérieux problémes pour la régénération active. Tandis que les températures aussi
élevées que le point de fusion du filtre provoquent une défaillance du DPF, la nécessité de
I'énergie pour chauffer augmente le colt de production du systéme en raison de compléments

complexes. Ces effets négatifs considerent la régénération active comme étant hors de préférence.

Contrairement a la régénération active, dans la régénération passive du DPF, I'oxydation des
particules se produit a la température des gaz d'échappement par combustion catalytique
favorisée par le dép6t de catalyseurs appropriés dans le piege lui-méme. Les particules sont
oxydées par un processus de réaction catalytique continue qui n'utilise pas de carburant
supplémentaire. Sous une température comprise entre 200 et 450 °C, de petites quantités de NO>
favoriseront I'oxydation continue des particules de carbone déposées. C'est la base du piege a
régénération continue (CRT) qui utilise continuellement du NO> pour oxyder la suie a des

températures relativement basses sur un DPF [15].

Dans la régénération passive, I'ensemble du processus est trés simple, silencieux, efficace et
économe en carburant, c'est-a-dire que ni l'opérateur du véhicule, ni le systeme de gestion du
moteur du véhicule ne doivent provoquer la régénération du DPF. Dans ce processus
géneralement, un filtre d'écoulement a paroi en carbure de silicium (SiC) est utilisé avec un DOC,
un systeme de gestion sophistiqué du moteur et des capteurs. Le DOC en amont du DPF
augmente le rapport du NO2 au NO dans les gaz d'échappement et abaisse la température de
combustion des particules. Le NO fournit un oxydant plus efficace que I'oxygéne et fournit ainsi
une efficacité de regénération passive optimale [16].
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1.1.4.1.3. Réduction catalytique sélective (SCR)

Le SCR est une autre technologie pour réduire les émissions de NOx et particulierement
améliorée pour les vehicules lourds. En raison de la basse température d'échappement, il n‘a pas
été largement utilisé pour les véhicules légers. Mais de nos jours, il est en cours d'élaboration
pour les vehicules a passagers Iégers et quelques constructeurs de véhicules l1égers comme Audi
ont utilisé cette technologie dans leur automobile. Le SCR est utilisé pour minimiser les
émissions de NOx dans les gaz d'échappement en adoptant I'ammoniac (NHs) comme réducteur.
Le H,O et le N sont libérés suite a la conversion catalytique des NOx dans les gaz
d'échappement. En raison des effets toxiques du NHs et pour éviter la combustion de NH3 dans
I'atmosphere chaude avant la réaction, le NHs est fourni a partir d'une solution aqueuse d'urée.

Cette solution est obtenue par mélange de 33% d'urée (NH2)2CO et 67% d'eau pure en masse.

Afin d'obtenir un rendement éleveé, la quantité de NHs stockée sur le catalyseur SCR doit étre
contr6lée aussi haut que possible. Cependant, un stockage élevé de NHs peut conduire a
I'ammoniac indésirable. Le glissement de I'ammoniac est généralement évité ou minimisé par
I'injection précise d'urée basée sur I'ammoniac requis. En pulvérisant une solution sur les gaz
d'échappement, a la suite de la vaporisation de I'eau pure, les particules d'urée solide commencent

a fondre et la thermolyse a lieu comme dans I'équation (1.4) [17].
(NH2)2CO — NHz + HNCO (thermolysis) (1.4)

Le NHs et I'acide isocyanique sont formés dans la réaction de thermolyse. Le NH3 participe aux
réactions du catalyseur SCR, tandis que l'acide isocyanique est converti avec de I'eau dans une

réaction d'hydrolyse [17]. Des NH3 supplémentaires sont produits par cette hydrolyse [Eq.(1.5)].

HNCO + H,O — NH3z + CO,  (hydrolysis) (1.5)

Les réactions de thermolyse et d’hydrolyse se produisent plus rapidement que les réactions SCR.
Deux molécules d'ammoniac sont produites dans une urée moléculaire par des réactions de
thermolyse et d'hydrolyse. L'efficacité des réactions pour produire du NHs a partir de l'urée
dépend largement de la température des gaz d'échappement. Alors que la température de fusion

de l'urée est de 133 °C, il est indiqué dans différentes études que la thermolyse débute a 143, 152,
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160 °C [18]. Apres la thermolyse et I'nydrolyse, les réactions chimiques qui se produisent dans le

catalyseur SCR sont les suivants:

4NO +4NHs + 02— 4Ny +6H0 (1.6)
2 NO +2 NO, + 4 NHs — 4 N, + 6 H20 (1.7)
6 NO, + 8 NHz — 7 N3 + 12 Ho0 (1.8)

Le taux de I'équation (1.7) est plus élevé que les autres réactions. La réaction de I'équation (1.6)
est réalisée en l'absence de tout catalyseur d'oxydation avant le catalyseur SCR, a savoir les
émissions de NOx sont sous forme de NO. Dans le cas de l'utilisation d'un DOC de grande taille
et de capacité avant le catalyseur SCR, les émissions de NOx se présentent sous forme de NO; et
la réaction de I'Eq. (1.8) aura lieu. Par conséquent, le taux de réaction diminue et une diminution
de I'efficacité de conversion des émissions de NOx est effectuée. La réaction de I'équation (1.7)
aura lieu si la taille et la quantité de charge du catalyseur d'oxydation sont optimisées. En raison
du taux de réaction élevé, la conversion des émissions de NOx est réellement concrétisée. Le
rapport 1:1 de NO:NO. montre la performance maximale du SCR. Pour cette raison, il est
nécessaire de fixer un rapport NO:NO> d'environ 1:1 [19].

La figure 1.1.5 montre un systeme SCR typique avec DOC. Le systéme SCR peut fonctionner a
une température comprise entre 200 et 600 °C. Les réactions commencent généralement a 200 °C

et I'efficacité de conversion maximale est obtenue a 350 °C [20].

(" Diesel Engine ™

Pump

L~
AdBlue ¢ Control Unit

Fig. 1.1.5: Systtme SCR typique avec un
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Les catalyseurs a base de TiO> dopé au tungstene et utilisant du vanadium en tant que composant
actif sont les catalyseurs les plus utilisés pour le SCR en raison de leur forte activité méme a
basse température et de leur grande sélectivité pour le NO> en tant que produit. La zéolite est une
autre base qui peut étre utilisée a la place de TiO2, et présente certaines différences quant a
I'efficacité de la conversion des NOXx. Les zéolithes de cuivre ont des meilleures performances a
basse température et les zéolithes de fer ont des meilleures performances a haute température
[21].

Avec tous les autres dispositifs de post-traitement avancés, la teneur en soufre dans le carburant
de combustion est un probleme important pour le catalyseur SCR. Les technologies de post-
traitement sont si sensibles & la teneur en soufre du combustible. La teneur en soufre du carburant
diesel est incluse dans les catalyseurs et commence a s'accumuler dans les sites actifs du
catalyseur, ce qui diminue l'activité catalytique. Bien que les sulfates puissent étre décomposeés
thermiquement, des températures élevées (> 600 °C) sont nécessaires a la désulfuration dans des
conditions riches. Des carburants alternatifs et des additifs ont été utilisés pour prévenir I'effet des
sulfures sur les dispositifs de post-traitement. 1l est possible d'augmenter I'efficacité de réduction
des émissions des systemes de post-traitement avec des carburants ne contenant pas de soufre. Le
biodiesel est le carburant alternatif le plus utilisé pour prévenir les dommages causés par le
soufre. De nombreuses recherches ont été menées sur l'utilisation du biodiesel comme carburant

alternatif au diesel.
1.1.4.1.4. Piege a NOx (LNT)

Le catalyseur a trois voies TWC n'est pas efficace pour réduire les NOx lorsque le moteur
fonctionne avec des rapports air/carburant (o> 1). La découverte par les chercheurs de Toyota
des catalyseurs dits LNT ou NSRC, a déclenché une activité fiévreuse dans les études de
réduction des NOx en melange pauvre. Le systéme de piege a NOx se compose d'un catalyseur a
haute capacité de stockage des NOx dans des conditions de combustion pauvres. L'opération de
piege a NOx se compose de deux parties, voir figure 1.1.6; un processus d'adsorption de NOXx
pendant la période de combustion pauvre et un court processus de régénération dans des
conditions riches. Le piege a NOx combine trois composants actifs incorporés dans la couche de

revétement du catalyseur: Un catalyseur d'oxydation tel que le platine (Pt), un adsorbant tel que le
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baryum et/ou d'autres oxydes et un catalyseur de réduction tel que le rhodium (Rh). Lorsque le
moteur fonctionne typiquement en mode pauvre (¢o >1) pendant environ 60 s, le NO doit d'abord
étre converti en NO2 sur le Pt [Eq. (1.9)] [22].
Pt
NO+0O2 - NO2 (1.9)

En méme temps, le NO est piege et stocké sur un oxyde de métal alcalin [Eq. (1.10)] tel que le
BaO ou le K>CO:s.

NO: + BaO - BaO-NO: (1.10)
Lorsque la capacité de I'adsorbeur est saturée, le moteur est commandé dans un mode riche en
carburant (¢o <1) pendant un temps <1 s, ou le NO> adsorbé est libéré et réduit sur le Rh comme
dans un catalyseur a trois voies [Eq. (1.11)]. En effet, pendant les phases courtes intermittentes
lorsque le moteur fonctionne sur un mélange air-carburant riche, le procédé fournit une partie de
monoxyde de carbone (CO) et des hydrocarbures (HCs) nécessaires en grande quantité pour la

réduction des NOXx qui ont été stockes et libérés [22].

Rh
BaO-NO2+ H:, - BaO + N2+ H0 (1.11)

N,+CO,+H,0
NOx storage ’ NOx reduction |

NO, = NOy” HC, CO

NO+0O,
Nitrate (i/ h Nitrate

Al,0,

Lean condition Stoichiometric/rich condition

Fig. 1.1.6: Processus de stockage et de réduction dans un piege a NOx

En général, les pieges a NOx conviennent aux moteurs d'injection directe a mélange pauvre des
véhicules légers (veéhicules particuliers et vehicules utilitaires légers) comparativement aux
systemes SCR qui conviennent aux véhicules moyens (camions de taille moyenne, autobus et
équipement industriel léger) et des véhicules de poids lourds (transports routiers lourds,

applications industrielles et marines).
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1.1.4.2. Techniques dans le cylindre

La réduction simultanée des NOx et des PM et la consommation du carburant devient un enjeu
majeur dans les moteurs diesel pour répondre aux exigences des futures normes d'émissions. Les
systemes de post-traitement des gaz d'échappement offrent une solution pour la réduction des
émissions, mais sont colteux et occupent un grand espace. Par conséquent, les solutions dans le
cylindre sont préférées et sont un meilleur moyen de réduire les émissions pendant le processus
de combustion lui-méme. Des diverses technologies dans le cylindre ont été proposées
auparavant, telles que, le taux de compression plus élevé, les systemes d'injection du carburant
modifiés, la gestion de commande des soupapes d'admission et d'échappement, la recirculation
des gaz d'échappement (EGR), les modes de combustion avancés, etc.

1.1.4.2.1. Caractéristiques d'injection du carburant

Les caractéristiques d'injection du carburant telles que la pression d'injection, le calage ou
moment d'injection (timing), les injections multiples, le diamétre des orifices de I'injecteur etc.

sont des parametres importants pour obtenir de meilleures performances et de faibles émissions.
1.1.4.2.1.1. Pression d'injection et géométrie de I'orifice d'injection

L'augmentation de la pression d'injection entraine généralement une augmentation de
I'efficacité thermique, une meilleure consommation du carburant et moins d'émissions de CO, de
HC et des particules de suie, mais avec des NOx plus élevés [23]. Les pressions d'injection ultra
élevées se traduisent par une réduction significative des emissions des particules principalement
dd a une meilleure atomisation par pulvérisation avec un entrainement d‘air améliorant le taux de
mélange air-carburant, mais toujours conduit a une augmentation des émissions de NOx [23].
Pierpont et al ont fait varier la pression d'injection de 720 a 960 bars et également de 960 a 1220
bars dans un moteur monocylindre CRDI et ont montré une reduction significative des particules
[24]. Su et al ont etudié I'effet de la pression d'injection, le diametre du trou de la buse, lI'angle de
pulvérisation et la configuration de la buse sur les émissions dans un moteur diesel monocylindre.
IIs ont constaté lorsque la pression d'injection augmente de 90 MPa a 160 MPa, que les particules
sont réduites de 78% [25].
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Dodge et al ont fait varier le diameétre de l'orifice d'injecteur pour une pression d'injection de 2830
bar. 1ls ont montré que pour un diametre de 0.086 mm presque aucune émission de particules
n'est détectée. Cela a pour raison que la taille des gouttelettes de carburant diminue a une pression
d'injection plus élevée avec un petit diametre de buse et conduit & une combustion compléte du
carburant avec un minimum d'air disponible [26]. Sur la base des travaux précédemment cités, on
peut conclure que la taille des orifices et la pression d'injection élevée réduisent les particules en
plus grande quantité, mais d'autre part, les émissions NOx seront plus élevées. D'autres stratégies
peuvent étre utilisé conjointement tels que I'EGR ou les injections multiples pour une réduction

simultanée des NOXx et des particules.
1.1.4.2.1.2. Forme du taux d'injection

La forme du taux d'injection du carburant (injection rate shaping) est une stratégie permettant
de faire varier le taux d'injection pendant la course d'une seule injection du carburant. C'est une
meilleure stratégie pour réduire les NOx a certaines conditions de chargement. De plus, il a été
prouveé qu'elle diminue le bruit de combustion [23]. En effet, Comme les NOx sont produits dans
des zones a haute température, qui dépendent fortement du taux de dégagement de chaleur initial,
moins de quantité de carburant doit étre injecté au début de la phase d'injection afin de limiter la
libération initiale de chaleur et ainsi la formation des NOx. Selon Herzog et al, dans le délai
d'allumage, le taux d'injection doit étre faible, puis avec une charge croissante, l'injection
principale doivent étre augmentée [27]. Pour contr6ler le taux d'injection, les parametres tels que
la pression d'injection, le diamétre du trou de pulvérisation, le nombre de trous de pulvérisation et
la durée d'injection doivent étre optimises. Dans les systemes d'injection de carburant mécanique,
ceci a été réalisé en changeant le profil de came [28], mais il a subi un inconvénient a ne peut pas
étre modifié pour différentes vitesses et conditions de charge du moteur. Avec le développement
de la technologie d'injection et lI'amélioration des systémes d'injection électronique CRDI
(Common Rail Direct Injection), la forme du taux d'injection est devenue une réalité lorsque la
société Jose of Chrysler a déposé son premier brevet sur la méthode de contrdle du taux
d'injection en 1993 [29]. D'autre part, en utilisant des taux d'injection en rampe ou en botte, voir
figure 1.1.7, ceci s'accompagne toujours d'une augmentation des particules et de la consommation

de carburant.
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En effet, Desantes et al ont conclu d'apres leurs résultats qu'une tendance générale observée dans
les taux d'injection en botte est la réduction significative des émissions de NOXx, qui est d'autant
plus grande que la longueur de la botte est augmentée ou que la pression de la botte est réduite.
D'autre part, puisque le temps d'injection est augmenté en prenant ces mesures, les emissions des

particules augmentent [30].
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Fig. 1.1.7: Injections de type carré, rampe et botte idéales [23]

1.1.4.2.1.3. Moment d'injection (injection timing)

Les émissions des particules et des NOx peuvent étre contr6lée dans une certaine mesure en
faisant varier le paramétre de synchronisation d'injection. Lorsque le moment de I'injection est
avancé appelé aussi injection précoce (early injection), les émissions des particules seront
réduites avec une meilleure efficacité thermique; cet effet est principalement lié a la propriété du
délai d'allumage. La raison de ce scénario est que, tout en faisant progresser le calage de
I'injection, la durée de combustion pré mélangée augmentera, ce qui améliorera le mélange du
carburant et de I'air, réduisant ainsi les emissions des particules. Mais d'autre part, les émissions
des NOx sont augmentées en raison d'un retard dallumage accru. Lorsque le moment de
I'injection est retardé (retarded injection) les émissions de particules augmentent et les émissions
de NOx sont réduites mais avec une efficacité thermique plus faible. Ce scénario se produit parce
que le délai dallumage est réduit et que la durée de combustion prémélangée diminue tout en
retardant l'injection et augmentant ainsi la consommation du carburant, les HC et les particules
[6]. Des travaux [31] montrent clairement que faire avancer le calage de I'injection par un angle
de vilebrequin de quelques degrés réduit la concentration des particules a une plus grande valeur.
IIs montrent aussi que 20 ° BTDC a 23 ° BTDC semble étre le moment optimal d'injection pour

la réduction des particules.
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1.1.4.2.1.4. Injections multiples

Les technologies d'injection multiple sont rendues possibles grace a l'adoption de la
technologie CRDI a haute pression qui permet un trés haut niveau de flexibilité dans le contréle
du temps et des quantités d'injections multiples, permettant d'obtenir des réductions significatives
du bruit, des NOx et des particules d'une fagcon simultanée et sans compromettre les performances
et la consommation du carburant [23]. Ce contrdle précis est rendu possible grace a I'utilisation

d'une électrovanne qui contr6le la pression d'injection et le calage avec précision.

La figure 1.1.8 montre des injections multiples typiques et ses avantages sur les performances du
moteur et la réduction des émissions. Une ou deux injections pilotes ou injection avancée a basse
pression aident a réduire le bruit du moteur ainsi que les émissions des NOXx. En effet, cette phase
initie une combustion anticipée pour assurer une combustion contrélée du carburant dans la phase
d'injection principale. Cela réduit les émissions NOx, car la combustion brusque empéche
d'atteindre des températures élevées. La phase d'injection principale que se soit de forme
rectangulaire ou en botte facilitera la réduction des NOx pour soutenir les injections pilotes
proches. La post-injection couplée a haute pression aidera a augmenter les températures dans la
chambre de combustion, ce qui favorise I'oxydation des particules, tandis que la post-injection
tardive a pression modérée aide a gérer la température des gaz d'échappement pour la
régénération du filtre a particules diesel et a fournir des hydrocarbures pour le catalyseur
adsorbeur NOx [32]. En fonction du point de fonctionnement du moteur, la phase d'injection
principale peut étre complétée selon les besoins en incluant des phases de pré et/ou de post-

injection.

NOx
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Fig. 1.1.8: Injections multiples typiques utilisées dans les moteurs [23]

25



Chapitre 1. Etat de I'art sur les stratégies de réduction des émissions dans les moteurs diesel

Les principaux parametres du profile d'injections multiples sont: le début d'injection (SOI),
temps d'excitation d'une injection ou durée d'une injection (ET: Energizing Time) et le temps
darrét (DT: Dwell Time) qui est I'intervalle entre la fin d'une injection et le début de la suivante
[33]. Mobasheri et al [34] ont également observé des résultats similaires avec des techniques
d'injection de carburant a haute pression (~1000 bar). Leur résultat montre que l'injection
multiple optimisée (respectivement 5%, 25%, 25%, 25% et 20% injectés respectivement a 30, 9,
0, -9 et -35 CAD bTDC) était trés efficace pour réduire les émissions des NOx et des particules

comparant a une seule injection.

1.1.4.2.1.5. Injection d'air auxiliaire

Une autre technologie de précombustion est I'injection d'air auxiliaire pour contréler la
formation des particules. Dans ce cas, une certaine quantité d'air est injectée dans le cylindre du
moteur diesel a proximité ou peu apres la fin de I'injection. L'air injecté améliore la combustion
en augmentant la turbulence et le taux de mélange (mixing rate) d'air-carburant, ce qui augmente
finalement la température pour brdler les particules. Cela peut étre fait en construisant une
chambre secondaire a c6té de la chambre principale avec une restriction entre les deux chambres.
La restriction créée doit étre d'une taille adéquate afin que seuls les gaz s'écoulent et soient
comprimés pendant la compression et sortent pendant la course de détente et a proximité de la fin
de la combustion. Le principal inconvénient est que cet effet va augmenter le transfert de chaleur
ce qui conduit & diminuer l'efficacité. Un autre inconvénient est que la conception est plus

complexe, ce qui augmentera les colts de fabrication [35].

1.1.4.2.1.6. Injection du carburant canalisée (DFI)

Charles J. Mueller [36] a présenté un brevet puis a publié une nouvelle stratégie d'amélioration du
mélange pour la réduction des émissions: Injection du carburant canalisée, figure 1.1.9. Les
résultats des premiéres expériences de preuve de concept montrent que l'injection du carburant
canalisé peut réduire considérablement la formation des particules dans des conditions d'allumage
par compression de mélange contrdlée couvrant une plage de températures ambiantes de 850 a

1000 K & une densité de 22.8 kg/m®, ou la combustion conventionnelle par pulvérisation libre
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produit une quantité considéerable de la suie. Le DFI pourrait étre une technologie clé pour les
futurs moteurs car il s'agit d'une approche mécanique efficace et conceptuellement simple pour
réduire les particules et peut-&tre d'autres émissions et en plus avoir une amélioration potentielle
de l'efficacité de la combustion.
I Liquid fuel
Vapor-fuel/charge-gas mixture
I Autoignition zone .
Products of rich combustion €

=== Diffusion flame -
Thermal NO production zone ‘3

‘ Duct I;WM '
=)

Fuel-injector tip |b’““~“‘~%

Piston bowl rim

Fig. 1.1.9: Schéma de I'injection du carburant canalisée [36]

1.1.4.2.2. Taux de compression variable (VCR)

Du point de vue théorique, le rendement thermodynamique d'un moteur a combustion interne est
une fonction croissante du taux de compression, que ce soit pour les moteurs Diesel ou les
moteurs a allumage commandé. Cependant, dans les zones de faibles charges, le fonctionnement
du moteur s'éloigne du cycle théorique et la pression de fin de compression n'est plus directement
liee au taux de compression et dépend fortement de la charge et du régime du moteur. D'ou
I'intérét d'adapter le taux de compression suivant la charge et les sollicitations. En effet, en ville
par exemple le moteur fonctionne souvent a faible régime loin de sa charge optimale, avec un
mauvais rendement que l'on peut constater par une consommation élevée. L'augmentation du taux
de compression permettra de rétablir la pression de fin de compression a la valeur requise pour un
fonctionnement optimisé du moteur; cette valeur pouvant étre guidée par des impératifs de
consommation ou de pollution [37]. Une solution consiste a faire varier dynamiquement le taux
de compression en réponse a la charge et aux demandes de conduite. Un dispositif appelé taux de
compression variable (VCR) est fait pour augmenter le rendement sous différentes charges. Des
charges plus élevées nécessitent des taux plus faibles pour étre plus efficaces et vice versa. Ces

derniéres années, on assiste a une explosion de solutions de moteurs a taux de compression
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variable. Une solution proposée avec le moteur MCE-5est de faire varier le volume de la
chambre de combustion en faisant varier la hauteur du piston dans I'axe du cylindre gréace a une

roue dentée et une crémaillere, avec un calcul électronique de la position optimale.

Aucun véhicule en série n'est aujourd’hui doté d'un moteur a taux de compression variable, du fait
de sa complexité de réalisation et des colts supplémentaires engendrés. Cependant, compte tenu
des contraintes futures, en terme de réduction des émissions de CO> des véhicules automobiles,
I'EUCAR envisage l'application de cette technologie dans les années 2015 [37]. Il faut régler des
problemes de poids, de tenue mécanique et des questions de codts industriels. L'industrialisation
d'un moteur VCR a grande échelle & I'norizon 2015-2020 reste tres possible si pour des questions
de codt de carburant ou de volonté politique, la réduction de la consommation devient un objectif

prioritaire.

Un taux de compression plus éleve est toujours souhaité pour obtenir un meilleur rendement
thermique, mais les émissions des NOx sont augmentées. Des travaux de recherche ont été menes
pour optimiser un taux de compression efficace en fonction de la charge sur le moteur afin

d'obtenir une meilleure efficacité globale ainsi que des faibles émissions des NOX.

Pesic et al ont fait leurs expériences sur un moteur diesel monocylindre pour différentes valeurs
de taux de compression. lls ont conclue qu'a pleine charge une valeur minimale des NOx est
atteinte a un taux de compression de valeur optimale de 15 [38]. Laguitton et al ont analysé I'effet
du taux de compression sur les émissions d'échappement provenant d'un moteur diesel PCCI. Les
résultats ont indiqué qu'avec un taux de compression plus faible, les émissions des particules et
des NOx sont réduites [39].

Prabhakara et al [40] ont analysé numériquement un moteur & VCR utilisant un code CFD dit
CONVERGE TM afin d'optimiser les paramétres tels que le taux de compression (CR), le début
d'injection (SOI) et I'EGR a pleine charge. Les simulations ont été réalisées a pression d'injection
constante de 230 bars et vitesse de 1500 tr/min. Ils ont conclu qu'un compromis entre les
émissions des particules et des NOx peut étre fait en choisissant des valeurs de SOI et CR
appropriées. L'ensemble optimisé de CR de 18, de SOI de 21.5 bTDC et un EGR de 2% a été
obtenu, ce qui réduit les particules de 40% tandis qu'une diminution marginale des NOx est

observée.
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1.1.4.2.3. La distribution variable des soupapes (VVA)

La distribution variable des soupapes est une technologie permettant de faire varier d'une fagon
dynamique la disposition des soupapes en fonction du régime et de la charge. Ce systeme est
souvent utilisé pour améliorer les performances, I'économie du carburant et les émissions. lls
existent deux fameux systémes de distribution, que se soit pour les moteurs a essence ou diesel, le
premier est le calage variable des soupapes (VVT) qui consiste a modifier le moment d'un
soulevement d'une soupape et le deuxieme est la levée variable de soupapes (VVL) qui consiste a
varier la hauteur d'ouverture d'une soupape. Lorsque les deux systemes sont utilisés
conjointement, il est possible d'offrir un contrdle infini sur I'admission et I'échappement a travers
les soupapes. Des réglementations de plus en plus strictes sur les émissions obligent de nombreux

constructeurs automobiles a utiliser de tels systemes.

Plusieurs ajustements synchronisés du systeme VVT sont réalisables tels que la fermeture
retardée de la soupape d'admission (LIVC), fermeture anticipée de la soupape d'admission
(EIVC), ouverture retardée de la soupape d'admission (LIVO), etc. [41]. A titre d'exemple
illustrant I'effet du systéeme VVT est la fermeture retardée de la soupape d'admission (LIVC) qui
consiste a maintenir la soupape d'admission ouverte légerement plus longtemps qu'un moteur
traditionnel. Il en résulte que le piston pousse effectivement I'air hors du cylindre et retourne dans
le collecteur d'admission pendant la course de compression. L'air qui est expulsé remplit le
collecteur avec une pression plus élevée, et lors des courses d'admission suivantes, l'air aspiré
sera a une pression plus élevée. 1l a été démontré que la fermeture retardée des soupapes
d'admission réduit les pertes par pompage dans des conditions de charge partielle et réduit les
émissions des NOX et des particules [42]. W.De Ojeda a étudié les effets du calage variable des
soupapes sur la combustion dans un moteur Diesel. 1l a constaté que la fermeture anticipée de la
soupape d'admission (EIVC) a abaissé la pression et la température pendant la course de
compression, ce qui en résulte a un délai d'allumage plus long au moment ou le carburant se
mélange avec plus d'homogénéité avec l'air de suralimentation avant que la combustion se
produise. Les essais ont été effectués sur un moteur V8 de 6,4 L a des charges allant jusqu'a 5
bars BMEP. L'utilisation de I'EIVC a montré des réductions significatives des particules (au-
dessus de 90%) et des améliorations de I'efficacité énergétique (de 5%) avec des niveaux de NOx
inférieurs a la norme US 2010 de 0.2g/bhp-hr [43].
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1.1.4.2.4. Effet de la qualité du carburant

Les carburants diesel de haute qualité sont caractérisés par les caractéristiques suivantes: Haut
indice de cétane ou nombre de cétane, point d'ébullition final relativement bas, densité et

viscosité limitées, composés aromatiques et teneur en soufre faibles [44].

Le nombre de cétane (CN) exprime la qualité d'allumage du carburant diesel sur une échelle de 0
a 100. Plus l'indice de cétane est élevé plus la tendance du combustible a s'enflammer est grande.
L'indice de cétane 100 est attribué au n-hexa-décane (cétane), qui s'enflamme trés facilement,
tandis que le méthylnaphtalene a allumage lent se voit attribuer I'indice de cétane 0. L'indice de
cétane du carburant a été trouvé pour étre la propriété de carburant la plus significative; les

carburants a faible indice de cétane entrainent une augmentation des HCs, des NOXx et du bruit.

A l'inverse, les carburants & indice de cétane plus élevé produit moins d'émissions et de bruit et
améliore les caractéristiques de démarrage des moteurs. Le degré de ces effets est influencé par la
configuration du moteur. Bien que les changements de conception du moteur puissent entrainer
une réduction substantielle des émissions, les propriétés du carburant peuvent également

influencer les niveaux réalisables [45].

La teneur en aromatiques a aussi un effet significatif sur les émissions. Le nombre de cétane et la
teneur en aromatiques des carburants ont été variés indépendamment. Les résultats de Y.
Kidoguchi et al [46], ont montré que la réduction du nombre de cétane entrainait une
augmentation des NOXx et une diminution des particules pour des hautes charges, tandis que la
teneur en aromatiques a peu d'effet sur les caractéristiques de combustion. Cependant,
I'augmentation de la teneur en aromatiques pour carburant a indice de cétane élevé a entrainé des

émissions élevées de NOX et des particules.
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1.1.4.2.5. Carburants alternatifs (alternate fuels)
1.1.4.2.5.1. Carburants oxygénés

Le carburant oxygéné est un carburant qui contient un aditif chimique contenant de lI'oxygene.
Cet additif oxygéné améliore simplement la combustion et la qualité d'allumage du carburant en
améliorant l'indice de cétane, réduisant ainsi les émissions des particules. Plusieurs travaux ont
souligné que le carburant ayant un faible rapport carbone/hydrogéne (C/H) et une teneur élevée
en oxygene réduirait les particules a une plus grande valeur. Les divers additifs oxygénés utilisés
comprennent le méthanol (CH3OH), I'éthanol (C2HeO), le butanol CsH100, I'éther diéthylique
(C2Hs)20, I'éther diphénylique Ci2H100, le diéthyleneglycol CsH1003, etc. Plusieurs travaux
visant a reduire les particules a lI'aide d'additifs oxygénés ont été examinés [47].

1.1.4.2.5.2. Le biodiesel

Le biodiesel est un carburant alternatif couramment décrit comme un ester méthylique ou
éthylique d'acide gras dérivé d'huiles végétales et de graisses animales. C'est un carburant
renouvelable, biodégradable et oxygéné. Un carburant a une faible teneur en soufre et en

aromatique et contient également pres de 10% d'oxygene, ce qui l'aide a brdler completement.

Nabi et al ont examiné I'effet d'un biodiesel dérivé de I'huile de graines de coton et 20% d'aditifs
sur les performances et les émissions d'un moteur diesel monocylindre. Ils ont constaté que les
particules sont réduites de 24%. La raison est que 10-12% d'oxygéne supplémentaire dans le
biodiesel engendre une meilleure combustion entrainant une réduction de ces particules [48]. Gill
et al ont étudié l'effet d'un mélange d'un biodiesel avec un additif oxygéné (diglyme) sur un
moteur diesel conventionnel. L'ajout de 15% de cet aditif augmente I'efficacité de la combustion
et réduit simultanément les NOXx et les particules de taille moyenne. La raison est que le nombre
de cétane est augmenté et entraine une réduction de la durée de combustion prémélangée, ce qui
contribue a la réduction des NOx [49]. L'inconvénient des mélanges biodiesel lorsque sont
utilisés est que des particules ultrafines seront émises. Ces particules fines sont considérées
comme plus difficiles a piéger et plus séveres que les grosses particules en termes d'impact sur la
santé et I'environnement. Dans plusieurs études, il a été conclu que l'utilisation de biodiesel

réduisait énormément les particules, mais le probleme etait que la taille des particules se
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transformait en particules ultrafines qui pénétraient profondément dans les poumons et pouvaient

facilement provoquer le cancer [50].
1.1.4.2.5.3. Emulsion eau-carburant

Emulsion d'eau dans le carburant (Water emulsified fuel) est un autre principe de modification du
carburant utilisé pour contréler simultanément les émissions des particules et des NOx. Cette
émulsion est créée lorsque le fluide primaire est dispersé a travers le fluide non miscible
secondaire, habituellement sous forme de gouttelettes sphériques. La raison principale de la
réduction des émissions est que, lors d'une évaporation rapide, les gouttelettes d'eau ayant un
point d'ébullition inférieur a celui du carburant environnant exploseraient rapidement. Ce
processus est appelé micro explosion, voir figure 1.1.10. Ceci augmente éventuellement la durée
de la combustion prémélangée et un délai d'allumage plus long. Cela conduit a plus de temps
pour avoir une meilleure homogénéité du mélange air/carburant ce qui permet a une réduction de
la formation des particules. Dans le méme cas, I'évaporation des gouttelettes d'eau réduit la
température maximale du cycle. Cela conduit également a la réduction des émissions de NOx. Il a
été conclu, d'aprés le travail de recherche d'Armasa et al [51], que les carburants émulsifiés
réduisaient considérablement les émissions de particules et de NOx simultanément. Néanmoins,
la présence d'eau dans le carburant engendre une surconsommation en termes d'exploitation [52].
L'utilisation de biodisehols, une combinaison de diesel, d'alcool et de biodiesel pourrait étre un
carburant prometteur pour réduire considérablement les particules et améliorer de maniére

satisfaisante I'efficacité thermique du moteur diesel [35].
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la température
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Fig. 1.1.10: Evolution de I'émulsion aprés introduction dans la chambre de combustion [52]
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1.1.4.2.6. Recirculation des gaz d'échappement (EGR)

La recirculation des gaz d'échappement (EGR), qui consiste a rediriger une partie des gaz
d'échappement du moteur vers la chambre de combustion via le systeme d'admission, présente un
fort potentiel de réduction des emissions des NOx. Plusieurs recherches et travaux de synthese
relatifs a I'EGR; en ce qui concerne ses effets sur les NOx, les performances du moteur, le
contrdle de la température de I'air d'entrée, le contrdle de la combustion et le fonctionnement en

carburants alternatifs; sont discutés dans cette section.

Johnson [53] dans une revue a souligné que les moteurs avancés auront une quantité importante

d'EGR pour répondre aux normes d'émission rigoureuses.

Abd-Alla [54] a passé en revue le potentiel de réduction des NOx par I'EGR dans les moteurs
diesel, a essence et a bicarburant. L'auteur a recommandé que I'EGR par addition avec l'air
d'admission du moteur diesel ait un potentiel de réduction des NOx plus élevé que la méthode
d'EGR par déplacement. Une réduction simultanée des NOXx et des particules est observée avec

un moteur a bicarburarant (dual fuelled engine) fonctionnant avec I'EGR.

Zheng et al. [55] ont présenté, dans leur document de synthése, les différentes maniéres de mettre
en ceuvre I'EGR et ses limites de réduction des NOx. De plus, les auteurs ont analysé I'impact de
I'EGR sur le fonctionnement des moteurs diesel et ont proposé des conceptions pour I'EGR par
reformage du carburant (EGR fuel reformer). Une préoccupation majeure est de savoir comment
agressivement I'EGR devrait étre utilisé a toutes les vitesses et toutes les charges sans affecter la

durabilité et la performance des moteurs.

Ladommatos et al. [56] ont présenté une série de travaux visant a comprendre l'influence de
I'EGR sur la combustion et les émissions dans un moteur diesel a quatre cylindres. Pour simuler
les différents effets de I'EGR, les auteurs ont ajouté des gaz synthétiques dans le collecteur
d'admission du moteur. La dilution de l'air réduit la pression maximale dans le cylindre, le taux
de dégagement de chaleur et la température. La réduction de la disponibilité d'O; a entrainé une
diminution du délai dallumage, des NOXx, mais aussi une augmentation des émissions

d'hydrocarbures imbrdlés et des particules. Les études mettent en évidence que la réduction des
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NOX est principalement due a I'effet de dilution avec une faible contribution de I'effet chimique et

une contribution négligeable de I'effet thermique.

Thangaraja et al [57] ont passé en revue les effets de I'EGR sur les modes de combustion avances
et les carburants alternatifs (alternate fuels) dans les moteurs diesel. En outre, le travail comprend
les différentes conceptions d'EGR, les configurations et la fenétre de fonctionnement pour les
moteurs diesel avancés. Les effets néfastes de I'EGR sur l'usure du moteur et les caractéristiques
de I'huile de lubrification ont été également mis en évidence, pour faciliter les modifications du

moteur nécessaires a son développement futur.

Hussain et al. [58] et Agarwal et al. [59] ont remarqué que les moteurs diesel tolérent des taux
d'EGR éleveés a faibles charges, car il y a une forte concentration d'oxygene dans ces conditions,
par rapport aux charges élevées. Avec l'augmentation de la charge, les gaz inertes sont
prédominants dans les gaz d'échappement, ce qui entraine une augmentation des émissions des
particules en raison de la disponibilité réduite de lI'oxygene. Avec des taux d'EGR allant jusqu'a
20%, une légére augmentation de I'efficacité de conversion de carburant a faibles charges a été
observée, expliquée par la combustion des hydrocarbures qui pénétrent dans la chambre de
combustion avec les gaz d'échappement recirculés [59]. Les auteurs ont signalé une réduction de
la température des gaz d'échappement, une augmentation de la température de la charge
d'admission et une réduction de I'efficacité de conversion du carburant avec l'augmentation du
taux d'EGR.

Schubiger et al [60] ont étudié I'effet d'EGR sur la combustion et les émissions dans un moteur
diesel équipé des systemes CRDI. lls ont montré que l'utilisation de I'EGR dans un moteur diesel
augmentait la phase de la combustion prémélangée. Le taux maximal de libération de chaleur a
été réduit a des charges élevées et été augmenté a des faibles charges. Le délai d'allumage et la
durée de combustion ont également été augmentés a des faibles charges. Un taux d'EGR de 40%
a permis d'atteindre des niveaux extrémement bas d'émissions de NOx. Une forte augmentation
des émissions de particules a été mesurée avec des niveaux élevés d'EGR, mais I'effet peut étre
baissé de maniére significative dans un certain intervalle en utilisant des pressions d'injection trés

élevées allant jusqu'a 1600 bars.
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Maiboom et al [61] ont réalisé un travail expérimental et étudié divers effets de I'EGR sur la
combustion et les émissions d'un moteur diesel. Ils ont fait tourner le moteur avec une boucle
EGR refroidi, un turbocompresseur a géométrie variable et un refroidisseur intermédiaire
(intercooler). Différents taux d'EGR ont été fournis au moteur a un rapport air carburant (AFR)
constant en faisant varier la pression de suralimentation. Leurs résultats ont montré que les NOx
diminuaient toujours avec un taux d'EGR accru. La dilution était I'effet le plus dominant avec un
EGR a pression de suralimentation constante, ce qui a eu un effet négatif sur la formation de suie
et la consommation du carburant. Mais I'effet thermique devient le plus dominant lorsque I'EGR
est fourni a un rapport A/F constant en augmentant la pression de suralimentation. Le maintien
d'un rapport A/F constant est préférable pour réduire les émissions des NOX et des particules sans
compromettre la consommation du carburant. Cependant, un rapport A/F constant peut étre

obtenu uniquement pour des faibles taux d'EGR en raison de la limitation du turbocompresseur.

Kook et Bae [62] ont étudié I'influence de la dilution de charge et du calage des injections sur le
mode de combustion LTC et les eémissions dans un moteur diesel monocylindre. Les
performances et les émissions ont été étudiées sur une large gamme de taux d'EGR (0 a 65%) et
différents calages d'injection. Les résultats du test ont montré que le rapport d'équivalence n'était
pas réduit avec l'augmentation de I'EGR. Un bon mélange peut étre obtenu en raison d'un délai
d'allumage plus long avec un EGR accru. Par conséquent, une phase de combustion a mélange
contr6lé joue un réle important dans des conditions de fonctionnement fortement diluées. Un taux
de dilution élevé avec un mélange approprié est essentiel pour réduire les émissions des NOXx, de
suie et de CO sans affecter la consommation du carburant. Il a été constaté qu'un calage
d'injection précoce ne peut étre obtenu qu'avec une charge d'entrée diluée. Cependant, une
efficacité maximale de conversion du combustible a été observée a des niveaux de dilution de

charge modérée (~ 40% EGR) et un calage d'injection légérement retardé (~ 5 CAD bTDC).
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1.1.4.3. Stratégies de combustion avancées
1.1.4.3.1. Combustion a basse température (LTC)

Au cours des dernieres années, plusieurs chercheurs ont entrepris des recherches approfondies
sur un type de processus de combustion connu sous le nom de LTC. C'est une nouvelle technique
prometteuse qui couvre un certain nombre de stratégies de combustion avancées, y compris
HCCI, PCCI, etc. L'utilisation de ces modes de combustion dans les moteurs diesel au cours des
prochaines décennies sera absolument vitale pour répondre aux réglementations
gouvernementales toujours plus strictes sur les émissions. La réalisation de ces stratégies dépend
principalement de certains facteurs tels que I'application de la recirculation des gaz
d'échappement, la modification du calage de l'injection, la pression d'injection, les multiples
impulsions d'injection du carburant par cycle, la variation du taux de compression et les
changements dans les mélanges des carburants. Pour expliquer la théorie du mode LTC, Akihama
et al [63] ont simulé la combustion par un modéle 3D-CFD KIVA2 d'allumage par compression
(CI) et ont tracé le rapport d'équivalence local (&) par rapport a la température de flamme (T)
pour un processus de combustion stratifié. Cette figure particuliere montre le compromis NOXx-
PM lié a la combustion diesel conventionnelle, ou en bordure de la flamme, les zones pauvres en
carburant produisent une zone abondante en NOX et les zones riches en carburant a l'intérieur de
la flamme produisent une suie abondante. Avec leur modéle et leur carte @ -T, ils ont expliqué
que les modes LTC se produit a des températures inférieures au régime de formation des NOXx et

a des rapports d'équivalence locaux inférieurs au régime de formation de suie diesel.

Equivalence Ratio
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Fig. 1.1.11: Tracé du rapport d'équivalence locale en fonction de la température de la flamme avec

différents mécanismes de combustion [64].
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Comme il a été mentionné précédemment, ces systemes peuvent étre divisés en deux catégories.
Celles dans lesquelles le phasage de la combustion est découplé du calage de I'injection et la
cinétique des reactions chimiques dominent la combustion, sont dans la premiére catégorie
connue sous le nom HCCI. Dans la deuxieme catégorie, le phasage de combustion est étroitement
couplé a I'événement d'injection du carburant qui est appelé mode PCCI. Dans la premiére
catégorie, l'air et le carburant sont soigneusement prémélanges de telle maniére qu'au début de la
combustion, le mélange est presque homogene et caractérise par un rapport d'équivalence qui est
partout inférieur a 1. Pour la deuxiéme catégorie, le prémélange se produit entre l'injection de
carburant et le début de la combustion, mais il existe des régions significatives ou le rapport
d'équivalence est supeérieur a l'unité au début de la combustion. La figure 1.1.11 montre le tracé
du rapport d'équivalence locale (@) en fonction de la température de la flamme (T) avec
différents mécanismes de combustion. On peut voir que les NOx se forme dans la zone de
mélange pauvre ou la température de la flamme est supérieure & 2200 K, alors que la suie se
forme dans la zone du mélange riche au-dessus de 1800 K. La combustion conventionnelle
recouvre les zones de formation de NOXx et de suie, mais les techniques LTC telles que HCCI et
PCCI évitent ces zones et réduisent simultanément les NOx et la suie. Récemment, une nouvelle
approche de LTC, dite RCCI a été proposée par plusieurs auteurs [64]. Cette technologie a le
potentiel de surmonter certaines des limites des modes HCCI et PCCI.

1.1.4.3.2. Combustion a allumage par compression d'un mélange homogéne (HCCI)

Le moteur HCCI est une combinaison des moteurs Sl (allumage par étincelle a charge
homogene) et CI (allumage par compression a charge stratifiée) avec la sensation d'utiliser une
charge prémélangée comme le moteur SI mais dépend de l'auto-allumage comme le moteur Cl
[65]. En HCCI, le carburant est injecté bien avant I'événement de combustion qui permet le
mélange homogéne d'air-carburant. Ce mélange homogéne initie la combustion simultanément
sur différents sites de la chambre de combustion contrairement aux moteurs Sl (propagation de

flamme) ou CI (front de flamme localement riche), voir figure 1.1.12.
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Fig. 1.1.12: Les différences entre les moteurs diesel, & essence et HCCI

Le principal avantage de la combustion HCCI par rapport au mode de combustion conventionnel
est la réduction des NOXx et des particules dans les gaz d'échappement. Bien que le concept donne
une efficacité thermique indiquée plus élevée, l'incapacité a contrbler le phasage de la
combustion a conduit les chercheurs a essayer différentes stratégies de contrdle de la combustion,
par exemples, injection dans l'orifice d'admission (Port Fuel Injection), I'injection directe précoce,
injections multiples, technique de combustion mixte], injection a angle étroit, injection directe
tardive, température d'entrée variable, calage variable des soupapes, EGR interne ou externe, etc.
De plus, l'utilisation des carburants alternatifs et de mélanges de carburants (fuel blends) en
fonction des taux de compression et des conditions de fonctionnement ont beaucoup de potentiel
pour contrbler le phasage de combustion [65]. En fait, les carburants avec différents points
d'auto-inflammation peuvent étre mélangés a des rapports variables pour contrdler le point
d'allumage dans différentes régions de vitesse-charge [66]. Dans les moteurs diesel fonctionnant
en HCCI, ces technologies de contréle de la combustion ne sont pas souvent utilisées seules. La
combinaison de plusieurs stratégies aide a obtenir de meilleurs effets sur le mécanisme de

combustion.
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1.1.4.3.3. Combustion a allumage par compression a charge prémélangée (PCCI)

L'allumage par compression a charge prémélangée ou l'allumage par compression de charge
partiellement prémélangée (PPCI) a évolué a partir du mode de combustion HCCI dans le but de
mieux contrbler le début de la combustion. L'homogénéité dans le cylindre provoque une
combustion rapide par allumage simultané dans tout I'espace du cylindre et produit un grand bruit
de combustion dans le mode HCCI. Il est également trés difficile de contrdler les phases de
combustion en mode HCCI. Le processus PCCI est introduit pour résoudre ces problemes. Ce
n'est pas complétement homogéene comme le HCCI. Il atteint le délai d'allumage souhaité grace a
un mouvement de charge amélioré, un taux de compression réduit, une pression d'injection plus
élevée et une utilisation intensive de I'EGR. Dans le processus de combustion PCCI, le carburant
peut étre injecté dans la chambre de combustion de trois fagons: injection directe avancee,
injection du carburant a l'orifice d'admission et injection directe tardive. L'injection directe
avancée et Il'injection du carburant dans l'orifice souffrent de I'impact du jet du carburant sur les
parois du cylindre (wall impingement) et une évaporation incompléte du carburant. Par
conséquent, les émissions de HC et de CO sont augmentees [67]. Cependant, les injecteurs a
angle de pulvérisation étroit et 'EGR réduisent I'impact sur la paroi [68]. L'injection directe
tardive évite I'impact sur la paroi du carburant et permet de passer du mode de combustion au
mode conventionnel a des charges plus élevées. Les chercheurs ont tenté d'augmenter les limites
de charge élevée et de réduire les émissions du mode PCCI en appliquant des additifs et en
ajustant les propriétés du carburant, le calage variable des soupapes, les injections multiples et
I'amélioration du mélange air-carburant. Une approche plus récente du PCCI introduit un
prémélange air-carburant par injection anticipée suivi d'une injection tardive par impulsion du
carburant dans la course de compression, qui régit le début de I'allumage. Le carburant injecté tot
se stratifie dans le cylindre avec l'air et lorsque la course de compression atteint le PMH (point
mort haut), il crée un état semblable a celui du HCCI. Lorsque l'injection directe tardive se
produit, la zone riche en carburant de I'injection tardive brile avant le mélange homogéne pauvre
en carburant. Ce mélange carburant-air variable empéche I'allumage instantané de toute la charge,
ce qui permet un meilleur contréle de la phase et du taux de combustion. De plus, I'adoption d'un

EGR plus élevé permet un délai d'allumage plus long. Il permet un meilleur prémélange de l'air-
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carburant, entraine des poches moins riches en carburant, suivie d'une combustion a basse

température, ce qui réduit simultanément le niveau des NOX et de suie [69].

S. Imtenan et al [70] ont pu arriver a quelques points importants sur les émissions des NOXx et des

particules dans les moteurs diesel fonctionnant en modes LTC, qui sont les suivants:
Emissions des NOx dans les modes LTC pour les carburants diesel

e Indépendamment des modes de combustion PCCI, HCCI ou RCCI, la réduction des NOx
dépend d'un délai d'allumage plus élevé et d'un taux de combustion plus bas, ce qui entraine
une baisse de la température dans le cylindre et une augmentation de la pression.

e En dessous d'une certaine température de combustion, I'émission des NOXx est contrdlée par
le rapport air-carburant et la concentration locale en oxygeéne plus que la température dans
le cylindre.

e Le mode LTC prémélangé a injection tardive est meilleur que le mode LTC prémélangé par
injection precoce en ce qui concerne I'émission des NOX.

e Le mode de combustion HCCI assisté par injection avancé nécessite un EGR plus élevée
pour contrdler les émissions des NOx car une injection avancée entraine une température

plus élevée dans le cylindre.
Emissions des particules dans les modes LTC pour les carburants diesel

e L'émission des particules (suie) augmente avec l'augmentation du taux d'EGR,
I'avancement ou le retard du calage de I'injection pour atteindre le mode LTC, jusqu'a ce
que la température de combustion soit supérieure a la température de formation de la suie.

e Sous la température de formation de la suie, I'émission de suie ne dépend pas du rapport
d'équivalence local.

e Un angle d'injection étroit favorise la réduction de I'émission de suie lors du mode LTC
prémélangé par injection tardive.

e Bien qu'une injection trés avancée puisse créer une charge prémélangée en mode HCCI, le
dépbt de carburant peut augmenter I'émission des particules.

e Une injection tres tardive pendant le mode LTC prémélangé crée des poches riches en

carburant qui peuvent augmenter I'émission de suie.
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1.1.5. Conclusions

Pour satisfaire pleinement les normes d'émission, des progrés considérables ont été réalisés sur
les voies de contrdle de la combustion et des catalyseurs dans les moteurs diesel. Les systemes,
tels que les filtres a particules diesel (DPF) pour la filtration des particules et la réduction
catalytique sélective (SCR) des NOX, etc., sont désormais disponibles pour le post-traitement des
émissions. Néanmoins, le recours a ces systémes de post-traitement peut étre évité ou, a tout le
moins, réduire leurs exigences de performance et réduire ainsi leur colt, leur complexité et les
pénalités potentielles d'économie du carburant. Des efforts de recherche considérables ont porté
sur le contréle des émissions par I'application des techniques dans le cylindre, telles que I'EGR, la
variation des caracteéristiques de l'injection (calage de I'injection, la pression d'injection, injections
multiples etc.), la variation du taux de compression, la distribution variable des soupapes,
traitement des carburants et finalement les différents modes de combustion avancées a basse
température (LTC). La figure 1.1.13 présente un résumé complet des diverses stratégies de
contr6le des émissions des NOx et des PM dans les moteurs diesel par des techniques dans le
cylindre et de post-traitement. Les futurs véhicules diesel exigent non seulement des
modifications du moteur mais aussi des carburants de haute qualité pour adhérer a des normes

d'émission rigoureuses.

Il a été montré que le SCR dispose d'une grande efficacité dans la conversion des NOx comparant
aux solutions de controle EGR et LNT. Bien que les catalyseurs SCR et LNT sont des solutions
couteuses mais leur application reste inévitable a ce moment a cause des normes d'émission de
plus en plus rigoureuses, voir figure 1.1.14. Cependant, I'EGR reste un concurrent parmi ces
solutions, particulierement a cause de sa contribution primordiale a achever les modes de
combustion avances LTC et les moteurs a carburants alternatifs qui sont des stratégies tres

prometteuses dans I'avenir.
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Fig. 1.1.13: Controle des emissions diesel [57]
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@ SCR (Selective Catalytic Reduction): Better suited for high loads, requires diesel fluid (AdBlue™) refills
@ LNT (Lean NO, Trap): Better suited for low loads, some vehicles can have very poor results under realistic driving conditions
@ EGR (Exhaust Gas Recirculation): Not specific for NO,, proven technology with low cost and average NO, control performance

Fig. 1.1.14: Part de marché des technologies de contréle des NOx pour les voitures particuliéres

diesel lors de I'introduction progressive d'Euro 6 [71].
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Chapitre 1. Etat de I'art sur les stratégies de réduction des émissions dans les moteurs diesel

1.2.1. Introduction

Comme il a été commenté dans la premiere partie, la réduction de I'impact environnemental des
processus de combustion représente un défi ardu pour la technologie automobile. En particulier,
la recirculation des gaz d'échappement (EGR) est devenue cruciale ces derniéres années, bien
qu'elle ne soit pas une technique nouvelle, afin d'essayer de réduire les niveaux d'émission des
NOx. D'autre part, la durée de vie du moteur est améliorée grace a des températures de cylindre
réduites (en particulier la durée de vie de la soupape d'échappement) [72]. L'EGR est largement
utilisé sur tous les moteurs a essence, et d’autant plus sur les moteurs diesel ou la combustion en
mélange pauvre accroit la formation des NOx. Dans les moteurs diesel, jusqu'a 50% ou plus des
gaz d'échappement peuvent étre recyclés. Toutefois, dans le cas des moteurs a essence, le taux

d'EGR maximale est limité a 20% sans affecter la stabilité de la combustion [73].

A cause de son réle a réduire énormément les NOX, cette technique a été convaincante dans la
réalisation des normes mondiales. Cependant, I'application de I'EGR entraine également des
pénalités. Dans le cas des moteurs diesel, ces pénalités comprennent une dégradation de la
consommation spécifique du carburant et les émissions des particules [56]. De ce fait, l'utilisation
de 'EGR est limitée par I'augmentation des émissions des particules et la réduction de l'efficacité
thermique du moteur, ce qui entraine un compromis entre les émissions de NOXx et de particules.
L'EGR aggrave le compromis entre les NOx et les particules, en particulier a des charges élevées,

ce qui limite son utilisation aux charges basses et intermédiaires [74].

L'EGR peut également reduire la qualité de I'huile de lubrification et la durabilité du moteur
[74]. Il est principalement dd a la formation croissante des particules lors de I'augmentation du
taux d'EGR. Afin de répondre aux nouvelles lois et limites imposées par I'Euro VI, I'EGR
appliqué seule ne devient pas assez efficace pour avoir un bon compromis NOx/particules. Par
conséquent, pour surmonter ce conflit, un filtre a particules diesel (DPF) doit étre utilisé
conjointement pour réduire davantage les particules. Egalement, d'autres solutions dans le

cylindre peuvent étre utilisées simultanément avec I'EGR (Simultaneous technology: ST) [75].
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En outre, 'EGR n'a pas été appliqué pratiqguement aux moteurs diesel lourds car l'usure des
segments de pistons et de chemise des cylindres est augmentée par I'EGR. Il est largement
considéré que I'oxyde de soufre dans les gaz d'échappement est fortement lié & l'usure [54]. Il a
été souligné que la résistance a l'usure et les propriétés de frottement de I'huile de lubrification

pouvaient étre améliorées par I'ajout d'aditif dispersant [54,75].

Il a été constaté également que lorsque les niveaux de dioxyde de carbone sont augmentés en
raison de I'EGR, les niveaux de bruit de combustion augmentent également, mais I'effet est plus
perceptible a certaines fréquences. En outre, quelle que soit la teneur en dioxyde de carbone du
mélange d'admission, il a été observé que lorsque la charge du moteur augmente, les niveaux de
bruit diminuent [54].

Dans des conditions de charge moyenne et elevée, la technologie EGR doit améliorer la pression
de suralimentation pour gérer le rapport air-carburant approprié. Dans la plupart des cas, cette
technologie augmente la consommation du carburant et les émissions de fumée et diminue

I'efficacite thermique sauf si elle est convenablement optimisée [75].

L'utilisation de I'EGR est une stratégie nécessaire pour mettre en ceuvre des concepts de
combustion avancés, dites modes de combustion a basse température (LTC), tels que I'allumage
par compression de mélange homogéne (HCCI) etc., et pour contrbler les émissions, en
particulier les NOx provenant des moteurs diesel a carburants de remplacement ou alternatifs.
L'amplitude des gaz recyclés varie largement en fonction du choix de I'application. Jusqu'a 68%
des gaz d'échappement ont été recyclés pour des études de contréle de combustion avancées [57].
En mode HCCI, les particules et les NOx peuvent étre réduites simultanément, mais il est
nécessaire de contrbler précisément l'initiation et le déroulement de la combustion: soit par des
solutions technologiques novatrices, soit par une formulation de carburant appropriée, soit par
des forts taux d'EGR dont la composition et la réactivité peuvent varier, soit par la combinaison
des différents éléments précédents. Bien que le mode LTC ait un impact positif sur les émissions
de NOx et de PM, de nombreux chercheurs ont rapporté des performances réduites pendant les

modes LTC [76] en raison des taux plus élevés d'EGR et de combustion incompléte.
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1.2.2. Principe de fonctionnement

L'EGR consiste a faire recirculer une partie des gaz d'échappement dans la chambre de
combustion et agissent comme un gaz inerte en plus comme un diluant dans le mélange non
bralé, la figure 1.2.1 montre ceci schématiquement. Durant la combustion les molécules du
carburant ont besoin de plus de temps pour trouver une molécule d'oxygéne pour réagir entre eux,
au moment ou il y a des molécules inertes qui les entourent. Cela ralentit la vitesse de
combustion. L'effet combiné de la chaleur spécifique élevée, due aux concentrations en CO; et
H-0, et la réduction de la vitesse de propagation de la flamme, due a la présence d'inertes,
conduisent a une reduction significative de la température maximale de la flamme. Par
conséquent, il provoque la réduction des niveaux des NOx. Le déplacement de I'oxygene
d'admission conduit a une réduction du taux d'excés d‘air, ce qui a son tour augmente le délai
d'allumage. Ceci influe considérablement sur la température du gaz du cylindre et la formation
des particules [77]. De plus, la cinétique de formation du NO est affectée par la réduction de la
pression partielle de la concentration d'oxygéne due a l'effet de dilution [61]. En augmentant les
rapports d'EGR, les taux de libération de la chaleur pendant la combustion prémélangée, qui est
caractérisée par une combustion rapide et qui régit de maniére significative la formation des
NOx, peuvent étre diminués plus efficacement. De plus, les effets combinés de I'EGR et de la
suralimentation ont permis d'améliorer considérablement la combustion tout en réduisant les
émissions des NOx. Les résultats montrent que les NOx peuvent étre réduits presque
proportionnellement au rapport d'EGR et qu'une réduction d'environ 50% des NOx a un rapport
d'EGR de 20% peut étre obtenue [78].

Coolant Control
EGR Cooler

Cylinder Head

Fig. 1.2.1: Gaz d'échappement recirculés (EGR)
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Dans les moteurs a essence, I’EGR est principalement actionné en charge partielle et presque pas
au ralenti car ce dernier deviendrait instable. En revanche, sur les moteurs diesel, ’EGR peut étre
largement utilisé au ralenti. Le taux d’utilisation va baisser en charge partielle puis, tout comme
le moteur a essence, quasiment disparaitre en pleine charge. Dans le cadre des moteurs diesel, il
suffit d’implanter dans I’admission un débitmetre d’air. Ce dernier mesure la quantité d’air
admise qui sera proportionnelle a la quantit¢ d'EGR commandée par ’ECU (Engine Control
Unit). Il est noté que puisque les moteurs diesel fonctionnent avec écoulement d'air non étrangle,
a charge partielle, les concentrations de CO; et de H2O dans les gaz d'échappement sont faibles,
étant essentiellement proportionnelles au rapport carburant/air. Pour cette raison, des niveaux
d'EGR élevés sont requis pour des réductions significatives des émissions de NOx. La figure
1.2.2 montre comment les concentrations des NOx diminuent lorsque le débit d'air d'entrée du
moteur diesel DI est dilué pour un débit de carburant constant. La dilution est exprimée en termes

de concentration d'oxygene dans le mélange apres dilution [6].

g

2004 -

100 -
CO’\ Bxhaust N2

gas
0 I ] I 1 i

21 20 19 18 17 16
Oxygen concentration, vol %

Fig. 1.2.2: Effet de réduction de la concentration de lI'oxygéne par différents diluants sur les NOx [6]

Les émissions de NOx sont principalement affectées par deux facteurs: (1) la présence d'oxygene
dans la charge et (2) la température de réaction, qui favorise I'activité chimique pendant les étapes
de formation et de destruction. Pendant la phase de formation, la température de réaction est
proche de la température de la flamme adiabatique, qui est une conséquence de la concentration

d'oxygéne dans la charge, de la tempeérature et de la pression initiales et du rapport air-carburant
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local. L'EGR réduit la concentration d'oxygéne dans la charge et, par conséquent, la pression de

combustion et la température, comme indiqué sur la figure 1.2.3 [79].

100 +

IDI 2.3 T (Mode F)
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EGR=30%
_____EGR=34%

Crank Angle (Deg)

Pressure in the main chamber (bar)

0 —— —————
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Fig.1. 2.3: Pressions pour différents taux d'EGR dans un moteur diesel DI [79]

Néanmoins, cette réduction d'oxygéne disponible dans le cylindre, entraine une augmentation de
particules lorsque I'EGR est appliqué. En outre, la réduction délibérée de lI'oxygene réduit la
puissance maximale disponible du moteur. Pour cette raison, 'EGR est genéralement coupé
lorsque la pleine puissance est demandée, par consequent, I'approche d'EGR pour contrdler les

NOx échoue dans cette situation.
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Fig.1.2.4: Formation des NOx durant le MNEDC [80]
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Dautre part, la vanne EGR, qui permet de réguler le taux d'EGR nécessaire dans l'opération, ne
peut pas répondre instantanément aux variations de la demande et les gaz d'échappement mettent
du temps & circuler autour du circuit EGR. Cela rend le calibrage du comportement d'EGR
transitoire particulierement complexe [81]. Traditionnellement, la vanne EGR est fermée pendant
les transitoires, puis rouverte une fois I'état stable est atteint. Cependant, le pic de NOx/particules
associé a un mauvais contréle EGR rend le comportement EGR transitoire intéressant. L'EGR
conduit a des pics de NOx dans les parties transitoires du MNEDC, comme on peut le voir sur la
figure 1.2.4.

Le gaz recirculé est normalement introduit dans le systéme d'admission avant que les admissions
ne se divisent dans un moteur a plusieurs cylindres. Malgré cela, le mélange parfait du gaz est
impossible a réaliser a tous les régimes/charges du moteur et particuliérement pendant le
fonctionnement transitoire. Par exemple, une mauvaise distribution de 'EGR dans les cylindres
peut entrainer une grande quantité d'EGR dans I'un des cylindres, provoquant de fortes émissions
de particules, tandis qu'un autre cylindre recoit trop peu, ce qui entraine des émissions élevées de

NOXx provenant de ce cylindre [81].

Il convient de noter que les composants de I'écoulement d'EGR dans les moteurs diesel, les
conduites et les vannes doivent résister a la pression de suralimentation (généralement une
pression manométrique de 1 a 2 bars) tout en étant exempts de fuites. La section de la conduite
reliant I'échappement du moteur au refroidisseur intermédiaire doit également résister aux
températures d'échappement généralement comprises entre 100 et 600 °C [55]. Afin de contrbler
le débit d'EGR, l'ouverture de la vanne d'EGR doit étre modulée avec un actionneur a vide ou a
membrane a commande électronique, par exemple. De nouvelles vannes de recirculation ont été
développées recemment ainsi que de meilleurs contrbles électroniques, ce qui permet une

meilleure precision d'EGR et des periodes de réponse plus courtes.
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1.2.2.1. Types de vanne d'EGR (EGR valve)

Il existe de nombreux types de vannes EGR, certaines ont des commandes électroniques et
d'autres ont des commandes mécaniques, dont certaines fonctionnent strictement sur le vide et
d'autres sur une combinaison de vide et de pression. Les moteurs a essence et diesel sont dotes de

divers systemes de vanne d'EGR.

Sur les anciens modeéles, un tuyau d'aspiration de petit diametre actionne une vanne EGR de base,
voir figure 1.2.5. Le tuyau relie le haut de la vanne au corps du papillon ou au carburateur. Le
disque métallique de la vanne EGR loge généralement un diaphragme a vide, un ressort et un
piston. Les nouveaux modeles de véhicules utilisent des systéemes de vanne EGR électroniques
qui peuvent inclure des composants supplémentaires, méme une soupape numérique qui élimine

complétement le besoin de contréle du vide, voir figure 1.2.6.
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Fig.1. 2.5: Vanne EGR sous vide Fig. 1.2.6: Vanne EGR a commande Electronique

Les modeles ultérieurs peuvent étre équipés de vannes EGR a vide électroniques dans un petit
bloc ou un cylindre. La vanne fonctionne de la méme maniere que sur les modeéles plus anciens,
sauf qu'un capteur électronique de position EGR communique avec une unité de contrdle du
moteur du véhicule pour un meilleur contréle, voir figure 1.2.7. On note que l'unité de contrdle
du moteur (également nommée en anglais Engine control unit ou ECU), plus communément
appelée le module de commande du groupe motopropulseur (powertrain control module ou
PCM), est un type d'unité de commande électronique qui commande une série d'actionneurs ou

capteurs (Sensors) sur un moteur a combustion interne pour assurer un fonctionnement optimal.
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Fig. 1.2.7: Schéma d'un systéme EGR commandé par un ECU

1.2.2.2. Mélangeurs d'EGR (EGR mixers)

Les systemes de recirculation des gaz d'échappement nécessitent un dispositif pour mélanger les
gaz d'échappement recirculés et l'air de la charge d'admission. Ceci assure une quantité
proportionnellement égale de gaz d'échappement recirculés et d'air est fourni a tous les cylindres.
Certains moteurs utilisent simplement la turbulence du collecteur d'admission et/ou la conception
du port de soupape pour faire tourbillonner l'air et les gaz d'échappement ensemble pour avoir un

mélange uniforme.

Pour tirer des quantités adéquates de gaz d'échappement dans le moteur, certains modéles de
moteur, particulierement les moteurs a essence, utilisent une plaque d'étranglement (papillon)
commandée électroniquement pour créer une basse pression dans l'admission et permettre
d'aspirer les gaz d'échappement. Le papillon agit également pour limiter le flux d'air dans le
moteur, qui peut ajuster la proportion d'air et des gaz d'échappement, voir figure 1.2.8. Lorsque le
papillon est partiellement fermé, crée une pression plus basse dans le collecteur d'admission pour
le fonctionnement de I'EGR [82].
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D'autres moteurs, particulierement les moteurs diesel utilisent généralement un mélangeur.

Deux types différents de dispositifs de mélange sont couramment utilisés [82]:

e Un mélangeur de type venturi crée une chute de pression a travers une restriction ou un
venturi situé dans le collecteur d'admission. L'EGR est injecté dans la zone de basse pression
créée par le venturi, ou le mélange se produit, voir figure 1.2.9.

e Un autre type de mélangeur est un mélangeur de style cannelé. Dans cette conception, le gaz
se mélange uniformément dans le courant d'admission autour de la circonférence de I'entrée

du collecteur d'admission.
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Fig. 1.2.8: Mélange d'EGR a l'aide d'un papillon Fig. 1.2.9: Mélange d'EGR a I'aide d'un venturi
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1.2.3. Estimation du taux d'EGR

Pour mesurer la quantité des gaz d'‘échappement recirculés, un certain nombre de définitions
mathématiques ont été adoptées dans la littérature [83]. Bien qu'il n'existe pas de définition
standard universellement établie de I'EGR pour mesurer la quantité de recirculation, deux

formules de base ont été le plus souvent utilisées pour définir la quantité ou le taux d'EGR.
1.2.3.1. Taux d'EGR basé sur la masse

La définition d'EGR sur une base de masse est représentée sur la figure 1.2.10.

[y
: - 7 - . H
My My M My (I . !.’:'l.’i.l’f) Mgy
(1) »|  Engine »
MeGr = Vear " Moy J
EGR Valve

Fig. 1.2.10: Définition de I'EGR basée sur la masse

Mathématiquement, elle peut étre exprimée comme sulit :

MEGR
r = 2.1
EGR ™ 1y i + iif + Mpgr (2.1)

Ou mggg est le débit massique des gaz d'échappement recirculés, m,;, est le débit massique de
I'air frais, my est le débit massique du combustible injecté et rgcg est la fraction massique des gaz

d'échappement recirculés.

Etant donné que la mesure du débit du carburant est inférieure au débit d'air massique d'un ordre

de grandeur ou plus, une definition simplifiée de 'EGR est généralement utilisée comme suit:

TEGR = MEGR _ 1 _ Mair (2.2)

Mint Mint

Ou la masse de la charge d'admission,  m;,; = My + Megr
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Les définitions de I'EGR dans les équations (2.1) et (2.2) sont difficiles a utiliser dans la pratique
en raison des difficultés a mesurer directement le débit massique d'EGR sous I'environnement dur
de I'échappement diesel. Cependant, dans des conditions de fonctionnement stable, une
estimation raisonnable du débit massique d'admission peut étre faite en se basant sur le régime
moteur, la pression d'admission et le rendement volumétrique afin que le taux d'EGR puisse étre
évalué a l'aide du capteur du debit d'air massique (MAF: Mass Air Flow) (Eqg. (2.3)) ou

MAF cyrrent €t MAFinitaiw/o EGr) SONt, respectivement, les debits massiques dair frais avec et

sans application EGR.

MAFcurrent
MAFjnitial(w/o EGR)

rggr = 1 — (2.3)

1.2.3.2. Taux d'EGR basé sur la concentration des gaz

Une définition commune utilisée dans les cellules d'essai moteur standard mesurant
la concentration du gaz carbonique (CO-) (en volume) pour déterminer la fraction dEGR comme

suit:

. [CO2]int—[COz]lamb __ [COz]int
rEGR = [Coz]exh_[coz]amb - [Coz]exh (24)
Alternativement, la fraction EGR peut également étre déterminée en mesurant les concentrations
d'oxygéne dans les flux d'admission et d'échappement:
~ [02]air—[O2lint
rEGR - [Oz]air_[oz]exh (25)
Ces definitions ne donnent pas exactement les mémes resultats que la définition EGR basée sur la
masse (jusqu'a + 0,5% de différence) pour une condition de fonctionnement du moteur donnée,
mais les tendances ont jugé d'étre cohérentes dans une large gamme de conditions de

fonctionnement du moteur.
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1.2.4. Classification de I'EGR

Afin de comprendre les différentes méthodes qui peuvent étre utilisées pour produire une

recirculation des gaz d'échappement, il est intéressant de faire une classification basée sur les

caractéristiques qui définissent la maniere dont I'EGR est introduit dans le cylindre.

1.2.4.1. En fonction de la masse totale admise

L'EGR d*addition:
La masse totale d'air frais introduit dans le cylindre reste constante apres I'ajout de I'EGR,

de sorte que les gaz recirculés réalisent une masse supplémentaire [84].

L'EGR de substitution ou de déplacement:
La masse totale admise dans le cylindre, l'air et les gaz recirculés, est constante, de sorte
que I'EGR remplace une partie de la masse d'air frais qu'elle serait sans EGR [84].

Ces deux types de d'EGR sont présentés en détail dans le paragraphe (1.2.5).

1.2.4.2. En fonction de I'endroit ou les gaz recirculés sont introduits

L'EGR interne:

L'un des plus grands avantages du calage variable des soupapes (VVT), (voir
paragraphe.1.1.4.2.3) est la possibilité d'obtenir un EGR interne, qui a le potentiel de
réduire les émissions des NOx. Pendant la course d'échappement, les gaz d'échappement ne
seront pas totalement expulsés de la chambre de combustion et une partie de ces gaz, dit
gaz reésiduels, retourne dans le cylindre et se mélange avec la charge admise. Cela est
produit grace a plusieurs arrangements par chevauchement des soupapes, tels que,
I'ouverture précoce de la soupape d'admission (EIVO), la fermeture précoce de la soupape
d'échappement (EEVC), la fermeture tardive de la soupape d'échappement (LEVC) et
I'ouverture tardive de la soupape d'échappement (LEVO) [41].
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L'EGR externe:

L'EGR externe se référe généralement a I'EGR traditionnel discuté ci-dessus lorsque les gaz
d'échappement sont introduits dans la canalisation d'admission par recirculation, cette
technique étant la plus courante entre ces deux types d'EGR. Cela n'empéche pas de noter
qu'il existe un niveau d'EGR interne. Cela se produit parce que le gaz de combustion
résiduel restant dans le cylindre a la fin de la course d'échappement est mélangeé avec la
charge entrante de I'EGR. Il y a donc une part d'EGR interne qui doit étre prise en compte
lors de la planification de la stratégie d'EGR [81]. L'EGR interne semble étre une bonne
approche en évitant le recours a des canalisations et vannes externes, ce qui réduit les codts.
Cependant, I'EGR externe présente un avantage significatif, c'est que les gaz d'échappement

recyclés peuvent étre refroidis avant d'étre réintroduits dans I'admission.

1.2.4.3. En fonction de la pression du processus de recirculation

Généralement les moteurs diesel fonctionnent utilisant un systeme de suralimentation ou a
turbocompresseur. Il existe deux systémes conventionnels d'EGR pour ce type de moteur
qui sont comme suit:

L'EGR a basse pression:

Les gaz d'échappement sont extraits aprés la turbine et introduits avant le compresseur
(points de basse pression du circuit), voir figure 1.2.16.

L'EGR a haute pression:

Les gaz d'échappement sont extraits avant la turbine et introduits avant ou apres le
refroidisseur intermédiaire, mais généralement aprés le compresseur (points de haute
pression du circuit), voir figure 1.2.15.

Ces deux systemes d'EGR seront discutés en détail dans le paragraphe 1.2.7.
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1.2.4.4. En fonction de la température d'EGR

L'EGR refroidi:

Les gaz d'échappement sont refroidis de maniére a ce que toute la masse d'admission, l'air
et les gaz recirculés, aient une température similaire a celle qu'ils auraient sans EGR. Ce
type a l'avantage d'avoir une température d'admission plus basse, ce qui signifie des
températures plus basses a la fin de la course de compression, ce qui est bénéfique en
termes d'émissions des NOx [85]. Le refroidissement de I'EGR est nécessaire pour
empécher les émissions des particules d'atteindre des niveaux inacceptables. La nécessité
d'un refroidissement d'EGR est plus évidente a des taux d'EGR élevés et a des régimes de

vitesse bas [85].

L'EGR chaud:

Les gaz d'échappement sont introduits dans l'admission avec la méme température qu'ils
avaient a I'échappement, de sorte que la température est maintenant plus grande qu'elle ne
le serait sans EGR. Celui-ci combine l'effet réducteur des NOx avec la propagation de la
flamme améliorée a partir des températures d'entrée plus élevées, permettant une partie du
carburant non bralé de pouvoir étre rebrilé. Cependant, la réduction des NOx avec cette
méthode est plus limitée puisque les températures atteintes pendant la combustion sont plus
élevées [86].

Il a été mentionné que I'EGR refroidi a une structure complexe et un codt plus élevé que
I'EGR chaud. Il a été montré que le rendement thermique est Iégérement augmenté lorsque
I'EGR chaud est utilisé au lieu de I'EGR froid. Le choix entre I'EGR refroidi pour réduire
les émissions et I'EGR chaud pour améliorer les performances du moteur doit étre fait en

tenant compte des conditions du fonctionnement spécifiques du moteur [87].
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1.2.5. Application de I'EGR dans les moteurs a combustion interne

L'EGR trouve une utilisation répandue dans les moteurs a essence et diesel. Dans les deux types
de moteurs, le principal mécanisme de réduction des émissions des NOXx est I'abaissement de la
température de la flamme locale, qui est I'influence principale sur le taux de formation des NOX.
Cependant, la fagon dont I'EGR est appliquée a ces deux types de moteurs est assez différente. La
figure 1.2.11 illustre les différences dans la maniere dont I'EGR est appliquée a ces deux types de

moteurs [84].

Les moteurs a essence modernes fonctionnent habituellement avec un mélange air-carburant
stoechiométrique, en raison de la présence des catalyseurs a trois voies dans leur systéme
d'échappement. Le couple moteur et la puissance sont déterminés par la masse de mélange
admise dans le cylindre du moteur. Ainsi, pour une puissance donnée du moteur, la masse du
mélange piégée dans le cylindre du moteur doit rester constante lors de I'application de I'EGR.
Pour cette raison, la masse EGR piégée dans le cylindre du moteur est en addition a la masse du

mélange air-carburant.

La figure 1.2.11 illustre ce point au moyen d'un exemple. Dans la figure 1.2.11.a, dans certaines
conditions de fonctionnement du moteur sans EGR, 1 g de mélange air-carburant est admis dans
le cylindre du moteur. Lorsque I'EGR est appliquée a ce moteur, comme indiqué sur la figure
1.2.11.b, le couple et la puissance de sortie du moteur doivent rester constants. Par conséquent,
I'EGR ayant une masse de, disons, 0,2 g doit étre piégé dans le cylindre du moteur en plus de la
masse de 1 g du mélange air-carburant. En d'autres termes, aucune masse du mélange de 1 g ne
devrait étre déplacée par le 0,2 g d'EGR. L'application de I'EGR entraine que la masse de charge
piégée (mélange air-carburant plus EGR) est augmentée de 1 a 1,2 g, avec le couple moteur et la
puissance de sortie restant constants (en ignorant les effets de I'EGR sur la combustion). Or, du
fait que le volume du cylindre moteur est fixe, I'augmentation de la masse piégée de 1 a 1,2 g ne

peut étre obtenue qu'en élevant la masse volumique de la charge piégee.

58



Chapitre 1. Etat de I'art sur les stratégies de réduction des émissions dans les moteurs diesel

Dans les moteurs a essence a aspiration naturelle, ceci est obtenu en ouvrant davantage
I'étranglement ou le papillon (throttle engine), comme indiqué dans figure 1.2.11.b. Il convient de
mentionner ici qu'un avantage secondaire de cette augmentation de I'ouverture du papillon est la
réduction du travail de pompage du moteur, entrainant une augmentation de I'économie du
carburant [84].

Considérons maintenant I'application de I'EGR aux moteurs diesel, illustrée sur les figures
1.2.11.c et d. Contrairement aux moteurs a essence, les moteurs diesel n'utilisent pas de papillon
pour contréler la puissance de sortie. Ainsi, les moteurs diesel admettent dans leurs cylindres
autant d'air qu'il est possible de les piéger dans des conditions de fonctionnement du moteur

données.

La figure 1.2.11.c montre un cylindre de moteur diesel & aspiration naturelle fonctionnant sans
EGR, et piégeant, disons, 1,5 g dair. L'application de, disons, 0,2 g d'EGR, représentée sur la
figure 1.2.11.d, entraine le déplacement de 0,2 g d'air par I'EGR (en ignorant les différences de
masse volumique entre l'air et 'EGR). Cela conduit a une réduction de l'air piégé disponible pour
la combustion, de 1,5 g sans EGR a 1,3 g avec EGR. Cependant, pour un couple donné et une
puissance de sortie donnée, la quantité du carburant injectée dans le cylindre du moteur doit
rester constante, ce qui entraine un fonctionnement du moteur a un rapport air-carburant global
inférieur. Cette réduction du rapport air-carburant a des effets trés importants sur les émissions

d'échappement [84].
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Fig. 1.2.11: Différents méthodes d'utilisation de I'EGR dans les moteurs a essence et diesel [84]
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1.2.6. Effets de I'EGR sur I'admission du moteur

L'application de I'EGR dans un moteur diesel a un certain nombre d'effets sur le fonctionnement
du moteur. La figure 1.2.12 résume les effets de I'EGR sur la charge d'admission d'un moteur
diesel hypothétique a aspiration naturelle fonctionnant a un rapport air/carburant de 32:1. La
figure montre, a titre d'exemple, que 25% du débit volumique d'air d'entrée est retiré et remplacé
par un debit égal d'EGR chaud & 700 K. Comme le montre la figure 1.2.12, cela a un certain

nombre d'effets sur la charge d'admission du moteur, qui seront discuté ci-dessous [84].
1.2.6.1. Réduction de la masse de charge d'entrée (effet d'étranglement thermique)

La figure 1.2.12 illustre le premier effet majeur de I'EGR sur la charge d'admission du moteur. La
figure montre que I'application d'EGR chaud provogue une réduction de 14% du débit massique
de la charge d'admission du moteur, de 49 g/s avant l'utilisation de I'EGR a 42 g/s apres
I'application de I'EGR chaud. Cette réduction du débit massique de la charge admise est due a une
baisse de I'efficacité volumétrique du moteur, provoquée par l'augmentation de la température de
la charge d'admission avec un EGR chaud moins dense. Cette réduction de la masse de la charge

d'entrée sera appelée effet d'étranglement thermique de I'EGR.

Air_removed EGR added
at 300K at 700K
12.3g/s (11 I/s) 5.3g/s (11 I/s)

N, 3.92g/s (74.3%)
0, 0.63g/s (12.0%)
CO, 0.52g/s (9.9%)
H,0 0.20g/s ( 3.8%)

N, 9.5g/s (77%)
0, 2.8g/s (23%)

Engine inlet charge at 360K

Air from atmosphere at 300K
Flow rate ¢, klkgK Flow rate ¢, kJkgK

498/3 (43 ]I'S) at 2000K 42g/S (43 lfS) at 2000K
N, 32.12gfs (76.5%) 1.284

N, 37.7g/s (T7%) 1.284 0, 9.13gs (21.8%)  1.181
0, 11.3g/s (23%) 1.181 CO, 0.52g/s (124%) 1371

—_— H,O 0.20g/s (0.50%) 2.836
Weighted meanc, 1.260 —_—

Weighted meanc, 1.271
Fig.1.2.12: Analyse de la composition d'entrée lorsque 25% de I'air est remplacé par EGR chaud [84]
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1.2.6.2. Réduction de la concentration en oxygéne de la charge d'entrée (effet de dilution)

La figure 1.2.12 montre que le remplacement d'une partie de l'air d'admission par I'EGR entraine
une réduction substantielle du débit massique d'oxygene entrant dans les cylindres. La figure
montre que le débit d'oxygene est reduit de 11,3 g/s sans EGR a 9,13 g/s avec EGR, soit une
réduction de 19%. Cependant, hors de la réduction globale de 19% de I'oxygene, 14% (c'est-a-
dire de 11,3 & 9,7 g/s) sont provoqués, tout simplement, par le rendement volumétrique inférieur
(étranglement thermique). L'autre 5% de cette réduction globale (c'est-a-dire de 9,7 a 9,13 g/s) est
causé par le fait que I'EGR est moins riche en oxygene que l'air qu'elle remplace. Cette derniére
réduction de 5% de la concentration en oxygéne sera appelée l'effet de dilution de I'EGR [77].
Une quantité considérable de travaux publiés [56,77] montre que les changements dans la
concentration d'oxygene de la charge d'entrée peuvent affecter sensiblement les émissions des
NOX et des particules des moteurs diesel. Par exemple, I'enrichissement en oxygéne de la charge

d'entrée entraine une augmentation des NOx et une réduction des émissions des particules.

La question qui se pose donc est de savoir pourquoi la réduction de la concentration en O dans le
cylindre diminue les émissions des NOx. Une explication possible de cet effet est discutée a l'aide
de la figure 1.2.13, qui montre la combustion se produisant avec deux pulvérisations de carburant
diesel, I'une avec EGR et l'autre sans EGR. Premiérement, on suppose gque la combustion a lieu
dans des régions ou le rapport air-carburant est dans des proportions steechiométriques, comme le
montre le schéma de gauche de la figure 1.2.13. En utilisant 'EGR, une partie de 'O est
remplacée par du CO; et la concentration en O2 locale dans le cylindre devient plus faible. Avec
la concentration en O locale réduite, une quantité donnée du carburant devra diffuser sur une
zone plus large avant qu'une quantité suffisante de lI'oxygéne O soit rencontrée pour qu'un
mélange steechiométrique soit formé (diagramme de droite de la figure 1.2.13). Or, pour une
quantité donnée de carburant, cette plus grande région de mélange steechiométrique contient non
seulement le mélange stecechiométrique mais également une quantité supplémentaire de CO2, H20
et No. La quantité supplémentaire de ces gaz absorbe I'énergie libérée par la combustion, ce qui

conduit a une temperature de flamme plus faible et & une génération des NOXx plus faible [56].
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Fig. 1.2.13: Augmentation du volume occupé par la flamme de la pulvérisation utilisant I'EGR [84]

1.2.6.3. Introduction des produits de combustion dans la charge d'entrée (effet chimique)

La figure 1.2.12 montre que I'EGR contient du dioxyde de carbone (CO.) et de la vapeur d'eau
(H20), produits a partir de la combustion du carburant. Avec I'EGR, 1,24% de la charge
d'admission du moteur est du dioxyde de carbone et 0,5% de la vapeur d'eau. Ces deux especes
peuvent se dissocier aux températures élevées régnant lors de la combustion, et les produits de
dissociation, potentiellement, pourraient participer au processus de combustion [56]. Par
exemple, de l'oxygéne atomique et des radicaux hydroxyles pourraient étre produits, qui
pourraient tous deux participer a la formation des NOx via le mécanisme de Zeldovich et a
I'oxydation de la suie et de ses précurseurs. Cet effet potentiel s'appellera I'effet chimique de
I'EGR [56].

1.2.6.4. Augmentation de la capacité de chaleur de la charge d'entrée (effet thermique)

La figure 1.2.12 montre qu'avec I'EGR, la capacité calorifique spécifique moyenne de la charge
d'admission du moteur aura tendance a étre légérement supérieure (d'environ 1%) a celle de I'air.
Cette faible augmentation de la capacité calorifique spécifigue moyenne est due au fait que le

dioxyde de carbone et la vapeur d'eau ont des valeurs de capacité calorifique spécifique plus

63



Chapitre 1. Etat de I'art sur les stratégies de réduction des émissions dans les moteurs diesel

élevées que l'azote et I'oxygene. Cette augmentation de la capacité thermique spécifique moyenne
de la charge d'entrée sera appelée I'effet thermique de I'EGR [56]. Au fil des ans, il a été suggéré
a plusieurs reprises que I'EGR diminue les émissions des NOX, principalement en augmentant la
capacité calorifique spécifique de la charge d'admission du moteur [88]. Cependant, cela a été
contredit par Wilson et al [89] qui ont classé ce facteur comme secondaire par rapport a la

réduction de la concentration en oxygéne de la charge d'entree.

1.2.6.5. Augmentation de la température de la charge d‘entrée

Enfin, lorsque 'EGR chaud est mélangé a de I'air d'admission plus froid, la température de la
charge d'entrée fournie au moteur augmente. Indépendamment de la réduction du rendement
volumétrique que cela entraine (étranglement thermique), la température de charge d'entrée plus
élevée augmente également la température du gaz du cylindre a la fin de la course de
compression et pendant le processus de combustion. Cette élévation générale de la température
de charge comprimée sera appelée effet de la température d'entrée de I'EGR. Au fil des années,
plusieurs chercheurs [88] ont observé des réductions des émissions des NOx lorsque I'EGR était
refroidi avant d'étre mélangé a I'air d'admission, bien que cette technique se soit avérée moins

efficace a des niveaux élevés d'EGR.

La contribution combinée et individuelle de la dilution, des effets chimiques et thermiques du
CO- et de I'H20 sur les émissions de NOx et des particules des moteurs diesel est illustrée a la
figure 1.2.14. 1l ressort clairement de la figure 1.2.14 que l'influence de I'effet de dilution est le
principal facteur responsable de la modification des caractéristiques d'émission des NOx et des
particules [84,57].
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Fig. 1.2.14: Effets du CO; et du H,0 sur les émissions des NOXx et des particules [84,57]

1.2.7. Les différents systéemes d'EGR

La mise en ceuvre de 'EGR est simple pour les moteurs diesel a aspiration naturelle car la contre-
pression de la sortie d'échappement est normalement supérieure a la pression d'admission. Quand
un passage d'écoulement est concu entre les collecteurs d'échappement et les collecteurs
d'admission et régulé avec une vanne d'étranglement, figure 1.2.15, la recirculation des gaz
d'échappement est établie. Les différences de pression sont généralement suffisantes pour
entrainer le débit d'EGR d'une quantité désirée, sauf pendant le ralenti, un étranglement partiel
dans le tuyau d'échappement lui-méme peut étre activé pour produire la pression différentielle
désirée. Cependant, les moteurs diesel modernes, sont généralement a turbocompresseur, et la
mise en ceuvre de I'EGR est, par conséquent, plus difficile. Toutes les difficultés doivent étre
prises en compte lorsque I'EGR est utilise. Lorsqu'une partie des gaz d'échappement est retirée du
systeme d'échappement en amont du turbocompresseur, une partie d'énergie de ce gaz, utilisable
pour comprimer l'air d'admission, est considérée perdu, donc la quantité d'air qui pénetre dans le
cylindre diminue. Cette quantité d'air est directement couplée a la quantité d'EGR que le moteur
peut fonctionner, car le facteur limitant est le rapport air/carburant dans le cylindre.

65



Chapitre 1. Etat de I'art sur les stratégies de réduction des émissions dans les moteurs diesel

Diesel

()
Ajr . ————— Diegel
Engine

Exhaust

EGR Valve

Fig. 1.2.15: L'EGR dans les moteurs diesel & aspiration naturelle

Généralement, les systemes EGR sont classés en trois types; 'EGR a boucle haute pression, EGR
a boucle basse pression et EGR hybride. L'EGR a haute pression est souvent utilisé pour atteindre
des taux d'EGR élevés a des faibles charges et 'EGR a basse pression est utilisé a des charges

intermédiaires et élevées.

1.2.7.1. L'EGR a haute pression (HPL-EGR)

La pratique préférée est de recycler les gaz d'échappement de I'amont de la turbine vers I'aval du
compresseur (ou en aval du refroidisseur intermédiaire dans le cas échéant), a savoir la boucle a
haute pression d'EGR, figure 1.2.16. Ces systemes EGR sont les plus répandus en production.
Cela signifie que I'EGR est prélevé en amont de la turbine et acheminés a travers un mélangeur
vers I'amont du collecteur d'admission. Le compresseur et le refroidisseur intermédiaire ne sont
donc pas exposés aux gaz d'échappement. Cependant, une telle boucle d'EGR a haute pression
n'est applicable que lorsque la pression amont de la turbine est suffisamment supérieure a la
pression de suralimentation, c'est-a-dire si P3 - P> > 0 prévaut. Dans le cas ou la différence de
pression ne peut pas étre atteinte avec l'adaptation d'origine entre le turbocompresseur et le
moteur, des solutions doivent étre apportées en augmentant la pression en amont de la turbine ou

en réduisant la pression de suralimentation.

Méme si une variété de mesures peut étre prise, le principal concurrent est d'utiliser une turbine a
géométrie variable (VGT) qui peut fournir efficacement la pression d'entrainement de I'EGR
souhaitée sans sacrifier considérablement la performance du moteur. Dans de tels systemes, le

contrble de I'EGR est étroitement lié au contrble du VGT. Le rétrécissement du passage
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d'écoulement des distributeurs de la turbine augmentera la pression en amont de la turbine (P3) et
réduira la pression de suralimentation (P2). Pour les conditions froides ou de démarrage a froid, il

peut y avoir des bypasses autour des refroidisseurs de I'EGR [90].

(2]

Fig. 1.2.16: L'EGR a boucle haute pression [55]

Pour compenser I'effet de dilution dans les moteurs diesel, peu de chercheurs ont préconisé un
EGR en addition en utilisant un turbocompresseur de turbine a géométrie variable. Dans ce
concept, les gaz d'échappement sont recyclés et pompés avec l'air induit au lieu de remplacer une
partie de celui-ci, voir paragraphe 1.2.5. La charge supplémentaire augmente la capacité
thermique d'entrée, ce qui entraine une température de combustion et une émission de NOXx plus
faibles. De plus, la concentration d'oxygene a I'entrée reste inchangée. Le mécanisme d'oxydation
des particules ne sera donc pas aggrave. Ainsi, un concept d'EGR en addition ou supplémentaire
pourrait potentiellement réduire considérablement les émissions de NOx sans pénaliser les

émissions des particules [57].
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1.2.7.2. L'EGR a basse pression (LPL-EGR)

Dans le systéme a basse pression, I'EGR est retiré de I'echappement situé en aval de la turbine et
mené a l'admission en amont du compresseur, figure 1.2.17. Cette boucle est réalisable car une
pression différentielle positive entre la sortie de la turbine et I'entrée du compresseur est
généralement disponible, (Ps - P1) > 0. En outre, la pression P4 peut étre augmentée par un
étranglement partiel qui garantit une pression de conduite suffisante pour I'écoulement de I'EGR.
Une puissance acquise sera plus élevée dans le turbocompresseur, comparant aux systemes
d'EGR HPL, a mesure que le flux des gaz d'échappement est complétement passé a travers la
turbine. D'autre part, il entraine un débit massique plus élevé dans le compresseur, comme I'EGR
et I'air frais doivent étre comprimés [55]. Un avantage est I'augmentation de la masse qui passe a
la fois a travers la turbine et le compresseur. Surtout dans les points de faible charge du moteur,
ou les taux d'EGR sont éleveés et le débit global du gaz est petit, le point de fonctionnement du
turbocompresseur est déplacé dans des zones a plus grande efficacité. Cela aide a améliorer

I'économie du carburant des moteurs, en comparaison avec un systeme a haute pression [3].

Les systemes d'EGR LPL ont des capacités de refroidissement plus élevée pour des débits
similaires a ceux du HPL EGR, puisque I'EGR en aval de la turbine est plus froid que celui
provenant de I'amont du turbocompresseur (dans le cas du HPL). Par conséquent, une possibilité
de réduire la taille du refroidisseur EGR et de lui fournir une forme plus compacte, en raison de
sa capacité de refroidissement plus élevée. De plus, le refroidisseur EGR aurait moins de chaleur
rejetée dans la chemise d'eau du moteur, minimisant ainsi la charge de refroidissement que le
radiateur doit supporter. Un meilleur mélange d'EGR et d'air frais de suralimentation résultant de
I'introduction du mélange en amont du compresseur [6]. Un autre point qui aide a réduire la
consommation du carburant est la capacité de refroidissement plus élevée dans le systéme a basse
pression. Comme I'EGR est refroidi par un refroidisseur EGR et par un refroidisseur
intermédiaire (inter-cooler), les températures d'admission pour ce systeme seront plus basses et

donc les pertes de chaleur dans le moteur peuvent étre réduites [3].

Dans le cas de I'EGR LPL, la contre-pression d'échappement excessive a I'écoulement d'EGR est
empéchée et le mélange gazeux est également refroidi dans le refroidisseur intermédiaire. Ainsi,

la température du gaz d'entrée peut étre maintenue plus basse a 25°C moins que les tempeératures
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auxquelles le systeme HPL-EGR fonctionne et présente ainsi un potentiel de réduction de NOx
amélioré [57]. Cependant, les compresseurs conventionnels et les refroidisseurs intermédiaires ne
sont pas congus pour supporter la température et I'encrassement des gaz d'échappements diesel.
Le probleme d'encrassement, ou de colmatage des refroidisseurs EGR et intermeédiaire peut étre
évité en placant un filtre a particules en aval de la turbine. Néanmoins, le risque d'encrassement
persiste puisque parfois les gaz d'échappement ne sont pas parfaitement libérés des particules
apres le DPF. En général, I'approche de I'EGR a basse pression n'est pas applicable, sauf pour des
compresseurs désignés pour les gaz d'échappement. Des efforts ont également été faits pour
acheminer directement I'échappement de la sortie de la turbine vers la sortie du refroidisseur
intermédiaire, en contournant le compresseur [55]. Bien qu'il échappe du probléeme de
I'encrassement des gaz d'échappement, une pompe EGR indépendante devient impérative pour
contrer la pression de suralimentation. Des pompes spéciales EGR sont nécessaires pour
supporter la chaleur et I'encrassement d'échappement, en plus des exigences de puissance de

pompage importantes [55].

Air  EGR EGR
Valve  Cooler

)

Fig. 1.2.17: L'EGR a boucle basse pression [55]
D'autre part, toute gouttelette qui pourrait étre engendrée en raison de la condensation pourrait
endommager la roue du compresseur. Par conséquent, il faut tenir compte de l'effet de

refroidissement du refroidisseur d'EGR, pour éviter la condensation [3]. Un aspect négatif du

69



Chapitre 1. Etat de I'art sur les stratégies de réduction des émissions dans les moteurs diesel

systéeme a basse pression est la longue canalisation garni avec I'EGR. Presque toute la tuyauterie
d'admission, y compris le compresseur et le refroidisseur intermédiaire, est remplie d'un mélange
dair frais et d'EGR. Il en résulte une mauvaise réaction au changement des demandes d'EGR, car
le volume doit étre vidé avant que le gaz avec un nouveau debit d'EGR arrive dans les chambres

de combustion [3].

1.2.7.3. Systeme EGR hybride

Le systteme EGR hybride combine le systeme a haute pression et le systeme a basse pression,
comme l'illustre la figure 1.2.18. De cette facon, il est possible d'utiliser le chemin EGR qui
correspond le mieux a la situation de conduite réelle. Méme une combinaison des deux systemes

peut conduire a une meilleure efficacité du moteur dans certains points de charge [3].

Fig. 1.2.18: L'EGR hybride

1.2.8. Traitement de I'EGR

En raison de la vitalité de 'EGR dans la réduction des NOX, il est prudent d'explorer les limites
applicables de I'EGR. Notamment, des utilisations lourdes de I'EGR pourraient dégrader
I'efficacité énergétique et la durabilité mécanique du moteur. En outre, les utilisations excessives
de 'EGR provoquent également des instabilités opérationnelles qui aggravent encore I'efficacité
et la durabilite du moteur. Cependant, de telles instabilités peuvent étre réduites en modifiant le

flux de I'EGR thermiquement et/ou chimiquement, c'est-a-dire par des traitements d'EGR [55].
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1.2.8.1. Refroidissement de I'EGR

Le refroidissement de 'EGR augmente la masse volumique et, par conséquent, le débit massique
de la charge d'admission, ce qui est tout aussi important que le refroidissement intermédiaire de
suralimentation (boost inter-cooling). Il est connu que le refroidisseur intermédiaire joue un role
important dans I'amélioration des performances du moteur et des émissions. Afin d'éviter
I'encrassement, les gaz d'échappement recirculés est normalement introduit en aval du
refroidisseur intermédiaire, comme illustré dans la figure 1.2.16. Sans refroidissement
intermédiaire, la température de suralimentation peut atteindre 80°C fréquemment et plus de
160°C occasionnellement pour les moteurs a turbocompresseur modéré. Les refroidisseurs
intermédiaires efficaces, qui utilisent I'air ambiant comme agent de refroidissement (air cooled),
peuvent abaisser la température de suralimentation a seulement 5 a 20°C de plus que la
température ambiante. Evidemment, si le liquide de refroidissement de la chemise du moteur, qui
a une température de 85 a 95°C, est couramment utilisé comme fluide de refroidissement (water

cooled), le refroidissement intermédiaire serait moins efficace.

Dans le cas ou I'EGR chaud est appliqué en conjonction avec le refroidissement intermédiaire,
quel que soit I'efficacité du refroidisseur d‘air, I'air d'admission sera chauffé par I'échappement
recirculé, ce qui retarde le refroidissement de lI'admission. Ainsi, il est impératif de mettre en
ceuvre un refroidissement suffisant sur I'EGR. Normalement, le liquide de refroidissement de la
chemise du moteur est utilisé comme moyen de refroidissement pour évacuer la chaleur du flux
de I'EGR. De tels refroidisseurs EGR a liquide sont compacts et faciles a installer. Une

température des gaz d'échappement refroidis d'environ 120°C est préférée [55].

En outre, il est plus efficace de réduire les émissions des NOx par un refroidisseur EGR, qui
partage le méme scénario avec refroidissement intermédiaire de suralimentation. Une

comparaison entre 'EGR chaud et refroidi est montrée sur la figure 1.2.19.
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Fig. 1.2.19: L'effet de L'EGR refroidi surs la formation des NOx [55]

1.2.8.2. Oxydation de I'EGR

Bien qu'un EGR excessif entraine une réduction considérable des NOXx, le fonctionnement du
moteur se rapproche également des zones présentant des variations cycliques plus élevées. Ces
instabilités sont largement associées a un retard d'allumage prolongé et a une combustion
incompléte, qui sont causes par une augmentation du CO: et une diminution du Oz dans
I'admission du moteur. La détérioration de I'efficacité de la combustion entraine des fluctuations
dans les produits de combustion qui peuvent augmenter les variations cycliques consécutives de

la charge du cylindre en termes de température, de pression et de composition [55].

Dans un systeme EGR classique, le débit EGR est ajusté avec une vanne EGR, tandis que la
température d'EGR est de préférence réduite avec un refroidisseur EGR. Cependant, les
constituants du flux EGR sont généralement laissés intacts. Des composants EGR incontrolés,
tels que des carburants, sont couramment introduits dans la chambre de combustion du moteur.
L'approche consiste a éliminer les influences des carburants recyclés sur ces instabilités, en

appliquant une oxydation avec un catalyseur dans la boucle EGR haute pression [91].
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L'élimination des carburants recyclés a montré des effets significatifs sur la stabilisation des
variations cycliques, de sorte que les limites applicables aux EGR sont effectivement étendues.
La possibilité d'obtenir de faibles émissions des NOx avec I'EGR oxydé catalytiqguement est

représentée sur la figure 1.2.20.

Pour les opérations de moyenne a haute charge, les températures d'échappement sont supérieures
a 350°C pour le moteur d'essai. A de tels niveaux de température, un taux de conversion
satisfaisant du CO et du HC réactif peut étre obtenu de maniere fiable avec les technologies de

catalyseurs modernes [55].

100% 1 Speed = 2100 rpm
BMEP =9 bar

& 80%
2
E
W 60%
x
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Fig. 1.2.20: L'effet de L'EGR traité par oxydation [55]
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Fig. 1.2.21: Schéma de l'oxydation catalytique de I'EGR [55]

73



Chapitre 1. Etat de I'art sur les stratégies de réduction des émissions dans les moteurs diesel

Le convertisseur catalytique a oxydation, figure 1.2.21, oxyde les carburants non bralés en CO; et
en H>O. Bien que le carburant dans le flux EGR ait été sacrifié par oxydation, il a fourni une
marge de securité nécessaire pour faire fonctionner un EGR agressif de maniére stable. Ceci est
essentiel lorsqu'on considere les incohérences dans les opérations pratiques. La figure 1.2.22

indique que I'EGR oxydé peut prolonger la limite d'EGR.

__ RawEGR 16%, NOx 610 ppm

= Cooled EGR 24%, NOx 320 ppm

= Cooled and Oxidized EGR 27 %,NOx280 ppm
Zero EGR, NOx870 ppm

80
— Stable Limiting EGR
g - Speed = 2100 rpm 60
- BMEP = 9bar
g
2
o 40
o
@
E 20
>
O

180 240 300 360 420 480 540
Crank Angle [degree]

Fig. 1.2.22: Courbe de pression dans le cylindre des fonctionnements d'EGR stables limités [55]
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1.2.9. Conclusion

A ce jour, I'EGR est toujours la technique la plus viable qui peut réduire considérablement les
NOx. Cependant, les utilisations intensives de I'EGR pourraient deétériorer I'efficacité
énergétique, la stabilité opérationnelle du moteur et favorise la formation des particules. La
préoccupation actuelle porte sur comment appliquer agressivement I'EGR a toutes les vitesses et a
toutes les charges, bien que l'usure accrue a cause de I'EGR continue d'étre un probleme affectant
la durabilité et les performances du moteur. L'application de I'EGR dans un moteur diesel a un
certain nombre d'effets sur la charge admis dans le cylindre et ainsi sur la réduction des NOx, a
savoir, I'effet d'étranglement thermique, de dilution, chimique et thermique. 1l a été montré que
I'effet de dilution est le principal facteur responsable a la réduction d'émission des NOX.

L'EGR peut étre classé sous différents aspect de fonctionnement, a savoir, la maniére dont I'EGR

est admis dans le cylindre, tels que, I'EGR en addition ou en substitution et I'EGR interne ou
externe, ensuite en fonction de la température de I'EGR introduit dans le cylindre, tels que I'EGR
froid ou chaud et finalement en fonction de la conception de I'EGR tels que I'EGR a basse
pression ou a haute pression. Dans I'EGR a haute pression, une turbine a géométrie variable
(VGT) est utilisée pour garantir une pression d'entrainement suffisante de I'EGR souhaitée sans
sacrifier considérablement la performance du moteur. Il est démontré que I'EGR a basse pression
a des capacités de refroidissement plus élevée comparant a I'EGR a haute pression, ainsi un
potentiel de réduction de NOx amélioré. D'autre part, le turbocompresseur dans I'EGR a basse
pression est plus efficace ce qui conduit a une consommation de carburant plus faible. Cependant,
il n'est applicable que pour des compresseurs désignés pour résister au probleme de
I'encrassement des particules. 1l a été montré aussi que le refroidissement de 'EGR permet de
réduire davantage les NOx a l'aide d'un refroidisseur EGR. Une température d'EGR refroidis
d'environ 120°C est préferée.
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Chapitre 2. Etude du refroidissement des gaz recyclés dans un moteur diesel des véhicules lourds

2.1. Introduction

Les émissions des NOx et des particules sont considérées comme le principal probléeme des
moteurs diesel. Les taux éleves de formation des NOx sont la conséquence d'une température
élevée et d'une concentration élevée en oxygeéne [6]. La recirculation des gaz d'échappement
(EGR) fait partie des techniques qui ont fait leurs preuves en matiére de reduction des NOXx. Les
gaz d'échappement sont principalement constitués de dioxyde de carbone CO2, de vapeur d'eau
H-0, d'azote N et d'oxygéne O,. Ces gaz sont supérieurs a 99% de I'échappement tandis que les
polluants toxiques sont de moins de 1% [55]. Comme il a été mentionné dans le chapitre
précédent, une fois qu'une partie de cet échappement est redirigée vers la chambre de combustion
et dilue la charge d'admission, la proportion d'O2 sera réduite et par conséquent la vitesse de
combustion ralentira. Cela a également pour effet d'augmenter le coefficient de chaleur spécifique
du gaz et donc de réduire la température maximale du cylindre lors de la combustion [24].

Le refroidissement de I'EGR permet une réduction supplémentaire des NOX. Zheng et al. [55] ont
démontré que I'EGR refroidi réduit les NOx plus efficacement que I'EGR chaud, comme il a été
montré dans la figure 2.19 de la deuxieme partie du chapitre 1. Ainsi, les gaz d'échappement
recyclés doit étre refroidie en dessous de 120 °C [55]. Le refroidisseur EGR est un échangeur de
chaleur incorporé dans le systeme pour réduire la température des gaz d'échappement recyclés
requise pour la chambre de combustion. Cette température est généralement comprise entre 100
et 150 °C [92]. De nombreuses configurations de refroidisseurs EGR sont mentionnées dans la
littérature, telles que; le type a calandres (shell-and-tube type) et le type a plaques empilées (stack
type) [93]. Les échangeurs a calandres sont présents de plus de 35 a 40% des échangeurs de
chaleur existants, en raison de leur robustesse, de leur facilité d'entretien et de la possibilité
d'amélioration [94]. Les performances des échangeurs de type a calandre peuvent étre améliorées
par des chicanes hélicoidales au lieu des chicanes segmentales. En effet, I'utilisation des chicanes
hélicoidales permet d'améliorer les performances de transfert de chaleur, de réduire les chutes de
pression, de réduire lI'encrassement dans le coté coque et de reduire les codts [95]. Des etudes
expérimentales et numériques approfondies sur les refroidisseurs EGR ont été présentées dans la
littérature. Charnay et al [92] ont mené une étude numérique et expérimentale sur différents

refroidisseurs EGR afin d'examiner l'influence de la forme des diffuseurs et de la taille du

77



Chapitre 2. Etude du refroidissement des gaz recyclés dans un moteur diesel des véhicules lourds

faisceau des tubes sur les résultats. Le modele de turbulence de Reynolds Stress (RSM) a été
utilisé dans leur simulation numérique. Cependant, le c6té eau (liquide refroidisseur) n'a pas été
inclus dans leurs simulations en supposant que la température des parois des tubes soit constante
en raison du débit élevé du liquide de refroidissement. Y. Huang et al [96] ont présenté des
simulations numériques de différents refroidisseurs EGR avec et sans chicanes hélicoidales et ont
étudié leur performance d'échange thermique. En outre, ils ont observé I'impact des directions
d'entrée de I'eau de refroidissement dans les refroidisseurs EGR avec une chicane hélicoidale sur
la résistance a I'écoulement. S.Park et al [97] ont étudié l'influence de la forme interne des
refroidisseurs EGR avec des tubes a surface de forme plate (lisse) et en spirale sur I'efficacité de
I'échange thermique. Ils ont effectué des expériences par dynamomeétre pour moteur et des
simulations numériques en utilisant le programme commercial FLUENT. Kim et al. [98, 99] ont
étudié I'efficacité des refroidisseurs EGR utilisant la méthode NTU (Number of Transfer Units)
avec des échangeurs de chaleur a plaques empilées. Le moteur utilisé dans cette étude était un
moteur diesel a turbocompresseur a quatre cylindres fonctionnant avec un systeme d'injection a
rampe commune (CRDI). Leurs résultats indiquent que le refroidisseur de type a plaques
empilées a une efficacité et une performance de transfert de chaleur supérieures de 25 a 50% a
celles du type a calandre en raison d'une surface accrue et d'un meilleur mélange des gaz. Dans
une autre étude, les auteurs ont étudié les caractéristiques du transfert de chaleur et d'écoulement
de différents refroidisseurs EGR. Trois types de refroidisseurs EGR, a savoir, de type plate, de
type spirale-1 et de type spirale-2 ont été testés. lls ont conclu que le refroidisseur de type spiral-2
présente de meilleures caractéristiques de transfert de chaleur par rapport aux refroidisseurs de

types plate et spirale-1.

Il convient de noter, a partir de la plupart des études, que les propriétés physiques des gaz
d'échappement recyclés qui dépendent de la température a travers le refroidisseur EGR n'étaient
pas clairement definies. Dans le present article, trois modeles de refroidisseur EGR, congus de
plusieurs tubes et utilisant de l'eau comme refroidisseur, sont présentés. Des simulations
numériques basées sur la méthode des volumes finis sont utilisées pour étudier les performances
d'échange thermique des refroidisseurs EGR. Les propriétés physiques détaillées des constituants
des gaz d'échappement recyclés sont associees pour résoudre les équations de quantité de

mouvement, d'énergie et de turbulence.
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2.2. Géométrie des refroidisseurs EGR

Trois modeles de refroidisseur EGR destinés aux moteurs diesel lourds sont considérés comme
montré dans la figure 2.1. Le premier modéle (A) est un type a calandre ordinaire, composé de 19
tubes de 10 mm de diametre, le deuxieme modele (B) est constitué de 61 tubes de 6 mm de
diamétre et le troisieme (C) est un modéle amélioré du type (A) en plagant des chicanes
hélicoidales sur le coté de la coque avec un angle d'inclinaison de la chicane o = 20 ° comme
présenté sur la figure 2.3. Les trois modeles partagent les mémes dimensions de diffuseurs,
d'entrée et de sortie du c6té de la coqgue comme le montre la figure 2.2. L'épaisseur des tubes et
des chicanes est de 0,6 mm. Le trajet de la ligne médiane de I'eau dans la chicane hélicoidale est
environ 2,3 fois supérieur au trajet de l'eau sans chicane comme le montre le tableau 2.1. La
vitesse approximative du gaz et de lI'eau pour chaque configuration du refroidisseur EGR est
également donnée dans le tableau 2.1a des taux de 0,1 kg/s pour les gaz d'échappement et de 0,5

kg/s pour l'eau.

Model (A) Model (B)

Model (C)

Fig. 2.1: Géométrie des refroidisseurs EGR
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Fig. 2.3: Pas de la chicane et angle d'inclinaison

2.3. Hypothéses et conditions aux limites

e Un débit massique est affecté a I'entrée du gaz chaud a des valeurs variant de 0,07 a 0,2 kg/s
et une température d'entrée de 523,15 K.

e L'eau refroidisseuse traverse le coté coque avec un débit massique constant de 0,5 kg/s et une
température d'entrée de 363,15 K.

e La condition aux limites sans glissement est appliquée sur les parois de la coque et des tubes.
L'option de la fonction standard de paroi (standard wall function) est utilisée pour le
traitement de la région proche de la paroi [100].

e Les parois de la coque de I'échangeur de chaleur sont supposée comme adiabatiques.

e L'épaisseur de la paroi des tubes et de la chicane hélicoidale est supposée nulle, étant donné
que ces diametres intérieur et extérieur sont trés proches, ce qui rend la résistance de
conduction dans la zone solide négligeable comparée a la résistance de convection dans les

deux cOtés.
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2.4.

Afi

La condition aux limites couplée est définie pour le transfert d'énergie du gaz chaud (a
I'intérieur du tube) vers le fluide froid (dans la coque).

Les propriétés physiques des gaz d'échappement varient avec la température; cependant, le
fluide du coté de la coque (eau) est supposé avoir des propriétés physiques constantes.
L'écoulement des fluides et le processus de transfert de chaleur sont turbulents et en régime

permanent.

Modele mathématique

n de simuler I'écoulement et le transfert de chaleur dans les refroidisseurs EGR, le modéle

tridimensionnel de turbulence k-e Realizable est appliqué [100]. Les équations gouvernantes

appliquées pour les deux fluides sont exprimées comme suit:

Ou

Equation de Continuité: % = (2.1)
z . i auiuj — oP i % %
Equation de mouvement: = = ——==+ o <(Ht +w <6xi + axj>> (2.2)

Equation de I'énergie cinétique turbulente k:

opuik _ 0 (0 we) ok oo
6xi - aXi <(I"l + O'k) aXi> + Gk p((: (23)

Equation du taux d'énergie de dissipation &:

dpuje _ 0 ue\ oe £2
_axi = 6_x,<(u + 0'_5) 0_X1> + pC;Se — pCy Kivve (2.4)

Gy représente la génération d'énergie cinétique de turbulence due aux gradients de vitesse

moyenne et est donnée par:

—— dy;
G = —puuj 7o = wS? (2.5)
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. . Kk? . 1 _ ok . 1(0u; = oy
Avec: U = pcu? ) Cl = max [04‘3;m] yN= S; ,S == ZSI]SI] ,S (—]-l- —) ,

ij:z aXi an
C,=19,0,=1.0,0. =12 (2.6)

Ou S est le taux de déformation, p, est la viscosité turbulente, o and o, sont les nombres de

Prandtl turbulents pour k and «.

Equation d'énergie: Wil — 52 <(L + Vt) aT) (2.7)

ax; ox; \\Pr ' Pry/ ox;

2.5. Propriétés physiques des gaz d'échappement

Pour modéliser les propriétés physiques dépendant de la température des gaz d'échappement (qui
consistent principalement du dioxyde de carbone (CO>), de la vapeur d'eau (H20), de I'azote (N>)
et de I'oxygene (O.)) tels que la masse volumique, la viscosité, la conductivité et le coefficient de

chaleur spécifique, on utilise respectivement les relations suivantes:

Po

P(T) = vy Reee) (2.8)
(T =2 Y-y (2.9)

A(T) = X Yi- Ay (2.10)
Cp(T) = % Vi G, (2.11)

La viscosité, la conductivité et le coefficient de chaleur spécifique de chaque espece i sont donnés

respectivement par les fonctions polynomiales suivantes:

W= Z] ai‘]- . T] ) ki: Z] bi,j . T] , Cpi: Rgas- Z] Ci,j . T] (212)

Ou les constantes a;; et b;; proviennent de "Yaws' Transport Properties of Chemicals and
Hydrocarbons” [101] et les constantes c; ; proviennent de la base de données thermodynamique

CHEMKIN [102]. Tous ces coefficients sont présentés dans le tableau 2.1.

82



Chapitre 2. Etude du refroidissement des gaz recyclés dans un moteur diesel des véhicules lourds

j 0 1 2 3 4
a,; | 118109 0.49838 -1.0851E-04 0.0000E+00 0.0000E+00
COz | b,; | -1.2000E-02 | 1.0208E-04 -2.2403E-08 0.0000E+00 0.0000E+00
c,; | 2275724 | 0.009922072 | -0.10409113E-04 | 0.06866686E-07 | -0.02117280E-10
a,; | 228211 1.7387E-01 3.2465E-04 -1.4334E-07 0.0000E+00
H0 | b,; | 0.00561987 | 1.56992E-05 | 1.01063E-07 -2.42824E-11 0.0000E+00
c,; | 3386842 | 0.003474982 | -0.06354696E-04 | 0.06968581E-07 | -0.02506588E-10
a;, 4.4656 0.63814 -2.6596E-04 5.4113E-08 0.0000E-+00
N2 | b;; | -0.000226779 | 0.000102746 | -6.01514E-08 2.23319E-11 0.0000E+00
c,; | 3298677 | 0.0014082404 | -0.03963222E-04 | 0.05641515E-07 | -0.02444854E-10
a,; | 49433 8.0673E-01 -4.0416E-04 1.0111E-07 0.0000E-+00
O2 [ b, | 0.000154746 | 9.41534E-05 | -2.75292E-08 5.20693E-12 0.0000E+00
c,; | 3212936 |0.0011274864 | -0.05756150E-05 | 0.13138773E-08 | -0.08768554E-11

Tableau 2.1: Coefficients pour I'évaluation des propriétés physiques des gaz d'échappement

2.5.1. Calcul des fractions de masse

Dans leur recherche, Asad et Zheng [83] ont proposé des équations globales en une étape pour
calculer les concentrations des gaz en régimes transitoire et permanent dans l'admission et
I'échappement. L'équation donnée dans I'annexe A représente la réaction de combustion pour
I'EGR en régime permanent qui est obtenue en éliminant le nombre de cycles de celui qui
représente 'EGR transitoire ou Rggr est la fraction effective d'EGR qui comprend a la fois la
fraction recirculée des gaz d'échappement et la fraction des gaz résiduelles de combustion dans le
cylindre [83].

2.6 Génération du Maillage

Dans cette étude, le maillage hexaédrique a été choisi pour la discrétisation des tubes car
I'écoulement du gaz a l'intérieur est la région la plus importante dans I'échange de chaleur. En
outre, un maillage de la couche limite a été généré au niveau de la paroi interne des tubes. Le coté
eau de refroidissement, les diffuseurs d'entrée et de sortie dans tous les modeles sont discrétises
avec un maillage tétraédrique qui est couramment utilisé pour les géomeétries ayant des zones
complexes comme le montre la figure 2.4. Le maillage est généré avec le logiciel ICEM CFD.
Les plus petites cellules sont situées a proximité de la paroi des tubes, car un maillage a
résolution fine est nécessaire pour étudier I'échange de chaleur dans cette région. Le nombre de

cellules du maillage est résumé dans le tableau 2.2. Les calculs ont été effectués sur un PC avec
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un processeur Intel Core i7-4770K de 3,50 GHz et une mémoire de 32 Go. Pour que les solutions

convergent, chaque simulation a pris environ 6 h pour les modéles (A) et (C) et environ 24 h pour

le modéle (B).
Nombre de Taille de la Nombrede | Taille de la Vitesse Vitesse I?hr?(;nrinnég?a?e
Modele cellules plus petite cellules plus petite | approximative | approximative 9 s
o SRR > o de I'entrée a la
hexaédriques cellule tétraédriques cellule (m/s) coté gaz (m/s) coté eau -
sortie (mm)
Model (A) 1531305 0.1080518 7872076 0.0016114 55 0.3 416
Model (B) 7732543 0.0198094 15770730 | 0.0017822 45 0.3 416
Model (C) 1531305 0.1080518 8413473 0.000959 55 0.8 946

Tableau 2.2: Vitesses approximatives, chemin médian et informations sur les maillages

Maillage du modele (A)

Maillage du modele (B) Maillage du modéle (C)

Fig. 2.4: Maillage des refroidisseurs EGR
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2.7. Résultats et discussion

Les calculs sont effectues a I'aide du code FLUENT CFD. L'algorithme employe est SIMPLE. Le
schéma up-wind de second ordre est utilisé pour la simulation numérique. Les fonctions des
propriétés physiques des gaz d'échappement (2.8) - (2.12) ont été programmeées en tant que
fonctions définies par I'utilisateur de Fluent "User Defined Functions" (UDF). L'initialisation
hybride est utilisée pour améliorer la robustesse des calculs et rendre la convergence plus rapide
par rapport a l'initialisation standard. L'initialisation hybride résout I'équation de Laplace pour
produire un champ de vitesse qui se conforme aux géométries de domaine complexes, et un
champ de pression qui connecte convenablement les valeurs de haute et basse pression dans le
domaine de calcul. Toutes les autres variables (température, turbulence, etc.) seront réparties en

fonction des valeurs moyennées du domaine [100].

Validation

Les simulations numériques sont validées en comparant les résultats de calcul pour le modele de
70 tubes étudiés en [92] avec ceux expérimentaux. Cette validation est limitée uniquement au
coté gaz pour les débits massiques de 0,1 kg/s et de 0,2 kg/s, en supposant que la température de
surface des tubes est constante en raison du débit de liquide de refroidissement élevé [92]. Selon
le tableau 2.3, les résultats de la chute de pression et de la température a la sortie montrent un bon

accord entre les résultats de calculs et les résultats expérimentaux.

Débit Chute de pression | Chute de pression | Température de Température de
massique simulée experimentale sortie simulée sortie
(kg/s) (kPa) (kPa) (K) experimentale (K)
0.1 3.85 4.00 408.20 405.00
0.2 12.74 14.00 419.46 420.00

Tableau 2.3: Comparaison des résultats simulés et expérimentaux

85




Chapitre 2. Etude du refroidissement des gaz recyclés dans un moteur diesel des véhicules lourds

2.7.1 Simulation numérique du c6té gaz
2.7.1.1. Effet des fractions massiques des constituants de I'échappement sur les résultats

Bien que le Recr dépende principalement du débit massique des gaz d'échappement recyclés, ce
dernier est suppose constant lorsque le Recr change pour I'objectif d'examiner I'effet des fractions
massiques des constituants des gaz d'échappement sur les résultats. Dans le présent travail, le
carburant diesel Ci1H1g7 [83] et le rapport d'excés d'air @o = 5 sont choisies et selon les relations
précédentes (2.8) - (2.11), les fractions massiques sont calculées en fonction du changement du

Recr et sont présentés dans le tableau 2.4.

Recr (%) | Yo, Yco, Yu,0 Yn, Cp (Tgi) | Pr(Tgi) | Tgo.K
0 0.18395 | 0.04309 | 0.01648 | 0.75648 | 1059.55 | 0.71960 | 447.75
20 0.17187 | 0.05368 | 0.02053 | 0.75392 | 1063.90 | 0.72091 | 448.01
40 0.15192 | 0.07117 | 0.02722 | 0.74969 | 1071.05 | 0.72303 | 448.34
60 0.11267 | 0.10557 | 0.04038 | 0.74138 | 1085.14 | 0.72705 | 449.07
80 0 0.20434 | 0.07816 | 0.71750 | 1125.58 | 0.73730 | 451.14

Tableau 2.4: Fraction de masse en fonction du Regr

On constate que lorsque les fractions massiques des constituants changent avec le rapport EGR,
le nombre de Prandtl change trés 1égérement. Par conséquent, le changement des constituants des
gaz d'échappement a un léger effet sur les résultats. Ceci peut étre clairement remarqué a partir
des valeurs de la température a la sortie du refroidisseur EGR qui sont calculées a un débit

massique constant égal a 0,1 kg/s.

86



Chapitre 2. Etude du refroidissement des gaz recyclés dans un moteur diesel des véhicules lourds

2.7.1.2. La chute de pression

Les résultats dans la figure 2.5 présentent I'évolution de la chute de pression entre I'entrée et la
sortie des gaz d'échappement en fonction du débit massique des gaz d'échappement recyclés pour
les modeéles (A) et (B). Les résultats du modele (C) ne sont pas présentés ici pour la raison que
les écoulements du gaz dans les modéles (A) et (C) sont similaires. Les résultats sont comparés
aux résultats expérimentaux obtenus par Charnay et al [92], pour un refroidisseur EGR avec 70

tubes de 6 mm de diametre.

On peut remarquer que la chute de pression augmente au fur et a mesure que le nombre de tubes
augmente dans le refroidisseur EGR. De plus, cette augmentation devient plus importante pour
des débits massiques élevés. La figure 2.6 montre I'évolution de la pression statique le long de
I'axe des modeles (A) et (B), pour un débit massique d'entrée de 0,2 kg/s. Il est clair que la forme
conique du diffuseur d'entrée contribue a augmenter la pression, mais celle-ci tombe relativement
juste au niveau de la plaque tubulaire. Cette chute de pression dans le modele (A) est plus grande
que celle dans le modéle (B). Cependant, la zone du diffuseur d'entrée du modele (A) montre
qu'elle est responsable de 47% de la chute de pression globale, alors que dans le modele (B), elle
ne représente que 9% de la chute de pression globale. D'autre part, la proportion de la chute de
pression & travers la zone des tubes est d'environ 37% dans le modele (A), alors que dans le
modele (B) elle est d'environ 72%. De plus, la chute de pression sur la longueur du tube est

donnée par:

L U?

Ou f est le facteur de frottement, L et Dy sont la longueur et le diametre hydraulique du tube,
p est la masse volumique et U est la vitesse moyenne dans le tube. De I'équation (2.13), il est
évident que cette différence de perte de charge est due non seulement au nombre de tubes mais

aussi au diamétre de chaque modeéle.
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Fig. 2.5: Chute de pression dans le coté gaz Fig.2.6: Pression statique le long des refroidisseurs EGR
2.7.1.3. Efficacité de refroidissement

L'efficacité de refroidissement (€) d'un échangeur de chaleur est principalement définie comme le
transfert de chaleur réel divisé par le transfert de chaleur maximal possible. Pour les échangeurs
de chaleur a écoulement paralléle, I'efficacité de refroidissement est calculée en utilisant
I'expression suivante [103]:
£= zz:—Tva (2.14)

Les figues 2.7 et 2.8 représentent respectivement le changement d'efficacité et de la température a
la sortie en fonction du débit massique des gaz d'échappement recyclés pour tous les modeles y
compris les résultats expérimentaux du modeéle de 70 tubes [92]. Les graphes montrent que
I'efficacité pour le modéle de 70 tubes est la plus élevée, suivie par celle des modeles (C) et (B)
qui fournissent une meilleure efficacité par rapport au modele (A). En fait, les modéles (A), (B) et
le modele de 70 tubes [92] sont des types d'échangeurs de chaleur a écoulement parallele. Les
résultats montrent donc que plus le nombre de tubes augmente dans ces modeéles, plus la surface
de transfert de chaleur devient importante et plus I'efficacité de refroidissement augmente. De
plus, pour des faibles débits massiques, le modele (C) est plus efficace que le modéle (B) et
proche de celui du modele de 70 tubes. Cependant, pour des debits massiques élevés, la courbe
d'efficacité du modeéle (C) se situe entre les deux. On peut dire que le modele (C) posséde les
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caractéristiques des échangeurs de chaleur a écoulement transversal et paralléles. Cette

combinaison de types d'écoulement améliore I'efficacité de I'échange de chaleur en allongeant le

trajet d'écoulement du refroidisseur.
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Fig. 2.7: Variation de l'efficacité de refroidissement

2.7.1.4. Contours de température
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Dans la figure 2.9 les contours de température des modéles (A), (B) et (C) sont représentés en

coupe longitudinale, pour un débit massique de 0,1 kg/s et sont visualisés de la méme méthode.

D'aprés ces contours, il est évident que le modele (C) montre un échange de chaleur plus élevé en

le comparant avec les autres modeles. La raison est que le trajet hélicoidal est suffisamment long

pour élargir la surface de transfert de chaleur et par conséquent peut concurrencer les autres

modeles qui utilisent un faisceau de tubes accru. Il convient de noter que les refroidisseurs EGR

ont un volume limité en raison de I'espace limité sous la téte du véhicule. Ainsi, la longueur de la

chicane hélicoidale sera augmentée en diminuant I'angle d'inclinaison dans les limites de ne pas

augmenter la chute de pression du c6té de la coque. D'autre part, une plus grande compacite des

refroidisseurs EGR pourrait étre obtenue en diminuant la longueur des tubes aux points ou les

températures cibles sont atteintes.
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Fig. 2.9: Contours de températures (K)
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2.7.1.5. Contours de vitesse

Les contours de vitesse et les lignes de courant de I'écoulement sont représentes sur la figure 2.10
pour les modéles (A) et (B) et avec un débit massique de 0,1kg/s. De plus, comme mentionné
précédemment, les écoulements dans les modeles (A) et (C) sont similaires. On peut voir que les
vitesses d'écoulement sont presque uniformes a travers les tubes de tous les modeles. Il convient
également de noter que des petites régions de recirculation a faible amplitude de vitesse sont
situées prés de la paroi conique et n‘ont aucun effet de perturbation sur I'écoulement. Ces régions
de recirculation sont une conséquence de laugmentation du diamétre du diffuseur. Par
conséquent, le diffuseur est congu avec un diametre adéquat a I'entrée afin d'éviter de créer de
plus grandes régions de recirculation qui peuvent empécher I'écoulement, en particulier a

I'intérieur de la couronne extérieure du faisceau des tubes.

2(5) Model (A) and (C)
40 |
- 35 lj—x
30
25 = - —
20 — —————
15 —— —
l 10 ————— |
5 __ P
Model (B)

Fig. 2.10: Contours de vitesse dans les coté gaz (m/s)

2.7.2. Simulation numérique du coté de I'eau
2.7.2.1. La chute de pression

La chute de pression entre I'entrée et la sortie du c6té de la coque de tous les modéles en fonction
du débit massique est présentée dans la figure 2.11. Les graphes montrent que la différence de la
chute de pression entre les modeéles (A) et (C) est supérieure a celle entre les modeles (A) et (B).

En fait, les valeurs de la chute de pression dans le modele (B) sont supérieures d'environ 87% a
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celles du modeéle (A). Cependant, dans le modele (C), les valeurs sont d'environ 1,34 fois celles
du modéle (A). L'équation (2.13) révéle que deux parametres peuvent clarifier la différence de
chute de pression entre les modéles (A) et (B). Premiérement, le diamétre hydraulique réduit Dy
dans le modele (B) par rapport a celui dans le modéle (A), étant donné que le diametre
hydraulique du coté eau des échangeurs de chaleur a n tubes, est défini par:

__ 2(R?-nr?)
- R+nr

Dy, (2.15)
Ou: R est le rayon extérieur de la coque et r est le rayon du tube et n est le nombre de tubes [96].
Deuxiémement, la vitesse moyenne U est plus élevée dans le modele (B) que dans le modele (A).
Dautre part, la raison qui explique la difféerence de valeurs entre les modeles (A) et (C) n'est
qu'un parameétre qui est la longueur hélicoidale L parcourue par le fluide de refroidissement. Par
conséquent, lorsque le trajet hélicoidal augmente, la chute de pression augmente. Il convient de
noter que les résultats expérimentaux du cété de I'eau ne sont pas disponibles en ce qui concerne
I'étude du refroidisseur EGR de 70 tubes [92], pour la raison que les auteurs ont été concentrés
dans leur étude uniquement sur le c6té gaz. Cependant, a partir de I'équation (2.13) et I'équation
(2.15) et les résultats obtenus précédemment, il est prévu que la chute de pression a travers le coté
eau de 70 tubes va augmenter. En effet, au fur et a mesure que le nombre de tubes augmente, le
diametre hydraulique du cété coque diminue et simultanément, la vitesse moyenne U augmente

et, par conséquent, la chute de pression augmente.
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Fig. 2.11: Chute de pression du c6té de I'eau pour chaque modéle (kPa)
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2.7.2.2. Contours de température

La figure 2.12 montre les contours de température sur des vues en perspective. On peut
remarquer le changement de la température du liquide de refroidissement dans le voisinage des
tubes et a la sortie du c6té de la coque. Le changement de température du liquide de
refroidissement n'est que de quelques degrés dans toutes les simulations, en raison du debit élevé
du liquide de refroidissement de 0,5 kg/s. En effet, le changement de température calculé a la
sortie du c6té coque est de 3 °C pour le modele (A), de 5 °C pour le modeéle (B) et de 6 °C pour le
modele (C). D'autre part, les relations d'équilibre de transfert de chaleur pour les échangeurs de

chaleur sont exprimées comme suit:

Q = (rricp)w(Tw,o - Tw,i) = (nicp)g(Tg,i - Tg,o) (2.16)

Par conséquent, la température de sortie du c6té de I'eau est donnée par:

T :(mcp)g(Tg.i_Tg.O)
w0 (mep)w

+ Ty (2.17)

Une fois les résultats du calcul convergent, les températures de sortie du coté eau pour chaque

modele sont vérifiées au moyen de I'équation (2.17), étant donné pour ce cas:

Cp, = 4205 Jkg™1K~1 : Le coefficient de chaleur spécifique de I'eau pour 363,15 K (tiré des

p

tables thermodynamiques de I'eau),

Cpy = 1063.90 Jkg=1K™1: Le coefficient de chaleur spécifique des gaz d'échappement calculé a

partir de I'¢quation (2.11) a 523,15 K, g = 0.1kg/s, rh,, = 0.5 kg/s.
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Fig. 2.12: Contours de température du coté de I'eau (K)
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2.7.2.3. Contours de vitesse

Les figures 2.13 et 2.14 montrent, respectivement, les contours de vitesse sur des vues en coupe
longitudinale et transversale du coté eau pour les modéles (A), (B) et (C) et a un débit massique
de 0,5 kg /s. On peut voir sur ces figures que I'amplitude de la vitesse augmente juste au moment
ou l'eau atteint les premiers tubes a cause de la section transversale réduite. D'autre part, ces
contours permettent également de localiser les zones mortes caractérisées par une faible
amplitude de vitesse. En fait, le fond de la section transversale au niveau d'entrée et le dessus de
la section transversale au niveau de la sortie représentent les zones qui ont une amplitude de
vitesse la plus faible dans les deux modeles (A) et (B). De plus, a proximité de I'entrée et de la
sortie du modeéle (C), les angles situés entre les plaques tubulaires et la chicane hélicoidale ont
également une amplitude de vitesse la plus faible. Ces zones mortes ont pour effet de réduire les
performances de transfert de chaleur et d'augmenter le probleme d'encrassement. Par conséquent,
étant donné que les débits massiques ne suffisent pas a éliminer ces zones, certains ajustements
dans la conception de la géométrie doivent étre pris en compte. Par exemple, afin de réduire les
zones mortes situées dans les deux coins du modele (C), les cylindres d'entrée et de sortie

pourraient étre déplacés chacun dans son coin approprié et réduisant davantage leurs diamétres.
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Fig. 2.13: Contours de vitesse du c6té de I'eau en coupe longitudinale (m/s)
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2.8. Conclusion

La performance des refroidisseurs EGR est estimée a partir de nombreux aspects, a savoir,
la taille, le codt, le poids, I'efficacité de refroidissement, la chute de pression et la robustesse.
Dans la présente étude, une simulation numérique sur les c6tés gaz et eau a éte réalisée pour trois
modeles de refroidisseurs EGR. Afin d'estimer la performance de chaque modele, deux
parametres tels que l'efficacité de refroidissement et la perte de charge ont été pris en compte.
Premierement, il a été constaté que le changement des fractions massiques des constituants des
gaz d'échappement, lorsque le rapport EGR change, a un effet non significatif sur les résultats de
calcul. Il a été également montré, a partir des résultats des refroidisseurs EGR de 61 tubes et de
70 tubes, que lorsque le nombre de tubes augmente, I'efficacité de refroidissement augmente,
cependant, la chute de pression augmente aussi a travers les cotés gaz et eau. Un compromis entre
I'efficacité et la chute de pression doit donc étre réalisé pour optimiser le systéeme dans les limites,
comme dans le cas du modéle (C) qui présente de meilleures performances en termes d'efficacité
de refroidissement et de chute de pression. Enfin, il est montré que la température du liquide de
refroidissement ne varie que de quelques degres dans toutes les simulations, en raison du débit
élevé du liquide de refroidissement. De plus, les zones mortes trouvées du c6té de I'eau pourraient

étre évitées en apportant quelques changements dans la conception de la géométrie.
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Chapitre 3. Simulation de la combustion non prémélangée dans un moteur a injection directe

3.1. Introduction

Un moyen important de réduire la déependance au pétrole est de remplacer les carburants a base
de pétrole dans les applications lourdes par des carburants alternatifs, tels que le gaz naturel, le
propane, les alcools et dautres. La plupart des carburants alternatifs ont également l'avantage
supplémentaire de reduire les émissions d'échappement par rapport aux carburants diesel,
fournissant ainsi un environnement plus propre [104]. L'utilisation du gaz naturel dans les
transports lourds permet de réduire considérablement les codts du carburant, de réduire la
dépendance aux carburants fossiles liquides et de réduire les émissions de gaz a effet de serre, en
particulier le CO2[105]. Le gaz naturel offre un potentiel considérable de réduction des émissions
de CO2 en raison de sa structure chimique. Le gaz naturel se compose principalement de méthane
(CHa4), qui a un rapport hydrogene-carbone (rapport H-C) de 4, tandis que les carburants
ordinaires a essence et diesel ont un rapport H-C d'environ 1,8 [6]. Le CH4 produit 25% de CO>
moins que les carburants des moteurs a essence ou diesel, pour des rendements thermiques égaux

avec une combustion compléte [106].

La majorité des moteurs lourds actuels a gaz naturel remplacent le cycle diesel non prémélangé
par un systeme de charge a allumage prémélangé [105]. Plusieurs méthodes d'allumage sont
possibles, a savoir, I'allumage par carburant pilote (carburant diesel), I'allumage par étincelle
(bougie d'allumage), I'allumage par surface chaude (bougie de préchauffage) et d'autres [107].
L'amélioration de I'allumage est congue pour assurer une énergie élevée a un endroit spécifique
afin d'augmenter la température locale du mélange air-gaz naturel afin que la réaction chimique
puisse étre améliorée et que I'allumage soit réalisé [107]. Pour ces moteurs, I'étranglement est
nécessaire a charge partielle, tandis que le taux de compression est limité par la nécessité d'éviter
le cliquetis (knock). Les deux effets réduisent I'efficacité, tandis que le cliquetis tend également a
limiter la puissance maximale du moteur [105]. Les moteurs a allumage par étincelle a charge
homogeéne peuvent briler la plupart des carburants alternatifs avec des modifications relativement
mineures. Cependant, ils ne correspondent généralement pas a la puissance volumique du moteur
diesel et leur rendement thermique est inférieur dans un intervalle de fonctionnement typique
[104].
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Les modifications visant a incorporer lI'allumage diesel pilote a la place de la bougie ont le
potentiel d'améliorer encore I'efficacité, mais de tels systémes sont proches que de I'efficacité du
diesel et réduisent la substitution du carburant diesel (les systemes a pilote diesel entrainent
normalement une substitution de 50 a 80% sur une plage de fonctionnement typique). La
puissance volumique des moteurs a carburant alternatif a charge homogéne est sensible a la
qualité du carburant (c'est-a-dire qu'ils atteignent leur plus haute puissance volumique avec le
méthane pur et ont une puissance volumique plus faible avec des carburants tels que le propane).
Indépendamment du systeme d'allumage, les moteurs a charge homogéne sont intrinséquement
limités a la puissance volumique "moins que le diesel" [104]. Ces moteurs a bicarburant
fonctionnant avec gaz naturel comme carburant principale ont l'avantage de minimiser les
émissions de NOx et de particules comparant avec les moteurs diesel conventionnels. La
réduction de la quantité de carburant diesel pilote peut réduire davantage les émissions de
particules [108].

L'injection directe du gaz naturel a haute pression (HPDI) juste avant la fin de la course de
compression permet d'éviter les limitations, dues aux cliquetis dans les moteurs a charge
homogeéne, en proposant un phénomene de combustion non prémélangé de type diesel. Dans de
tels moteurs, le gaz naturel est injecté directement dans la chambre de combustion. Ensuite, le
gaz se mélange avec l'air a haute pression dans la chambre de combustion et la combustion se
produit. Cependant, contrairement au carburant diesel, le gaz naturel ne s'enflammera pas a temps
raisonnable aux températures et pressions rencontrées dans un moteur. Par conséquent, une
source d'allumage séparée est nécessaire pour le systéme d'injection directe a haute pression, ceci
est fourni par un pilote diesel [105].

La meilleure technologie a long terme pour les moteurs lourds a carburants alternatifs est le
moteur a injection directe (DI) a quatre temps utilisant un seul carburant alternatif. Cette
approche DI, a carburant unique maximise la substitution du carburant alternatif au diesel et

conserve l'efficacité thermique et la puissance volumique du moteur diesel [104].

Dans ce chapitre le modéle de combustion non prémélangé sera utilisé pour simuler et décrire le
processus de combustion dans un moteur a gaz naturel par injection directe et d'examiner I'effet

du moment d'injection et le taux d'EGR sur les performances et les émissions des NOX.
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3.2. Description du Probleme

Le code ANSYS FLUENT est utilisé pour simuler le processus de combustion non prémélangé
d'un moteur diesel a quatre temps [109], utilisant le méthane comme carburant. Les spécifications

et les conditions de fonctionnement de ce moteur sont énumérées dans le tableau 3.1.

Diametre du cylindre x Course (mm) | 137.19 x 165.1
Taux de compression 16.5:1
Longueur de la bielle (mm) 261.62
Forme de la chambre de combustion Mexicaine
Vitesse de rotation (RPM) 1600 g
Carburant méthane -
Nombre de trous dans I'injecteur 6 Figure 3.1: Piston-cylindre au PMH
Diametre du trou de I'injecteur (mm) 0.8
Masse du combustible injecté (g/cycle) 0.126
Température du combustible (K) 300
Début de I'injection (CA bTDC) 9
Durée de I'injection (CA) 215
Température d’admission d’air (K) 386
Pression d’admission d’air (bar) 1.76

Tableau 3.1: Caractéristiques du moteur

La figure 3.2 montre la géométrie et le domaine de calcul du modele simplifié du moteur sans
soupapes. Une tranche périodique de 60 degrés de la combinaison piston-cylindre est considérée
dans ce probleme. Le piston se trouvant au point mort haut (PMH) est lI'emplacement
recommandé pour le maillage des simulations de combustion interne (Cl), a cause du volume
minimal a cette position de piston. Si le maillage est correctement établi dans cette position, il est
facile de s'assurer que le mouvement du maillage réussira pendant tout le cycle du moteur. Plus
tard, le maillage sera déplacé vers la position IVC, le point de départ de la simulation. Dans cette
présente étude la simulation commence a 20 degrés d'angle de vilebrequin (CA) avant le PMH

et se termine & 60 degrés CA aprés le PMH.
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Dans une premiére étape, la simulation de la combustion non prémélangé est reéalisée en variant
le moment du début de l'injection (SOI) avant le PMH avec trois angles vilebrequins 9, 4 et 0
(CA). Dans cette étape on a intérét de voir l'effet du moment de début d'injection sur la
performance et les émissions de NOx. Dans la seconde étape, la simulation consiste modifié le
processus de la combustion en introduisant les principales espéces de I'EGR dans le flux
d'oxydant. Différent taux d'EGR, a savoir, 10, 20, 30 % sont appliqués afin d'examiner I'effet de

I'EGR sur la performance et les émissions de NOx du moteur.

3.3. Maillage

Le maillage au PMH, figure 3.2, est effectué par le logiciel ICEM ASYS CFD via l'option dite
"BLOCKING" [110]; une technique flexible pour générer des maillages hexaédriques a haute
qualité. Le maillage contient 39118 cellules. En raison de I'hypothése de la symétrie cyclique, la

condition aux limites périodiques est appliquée.
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Figure 3.2: Maillage au PMH Figure 3.3: Maillage du trou de l'injecteur
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Chapitre 3.

Par la suite, tous les maillages durant la simulation sont générés par Fluent CFD par la méthode

de superposition dynamique du maillage "DYNAMIC LAYERING" [100], en déformant le

maillage soumis au mouvement du piston, figure 3.4.
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Figure 3.4: Maillage & 60 CA (ATDC)

3.4. Initialisation

initialisation est effectuée a 700 CA qui correspond a 20 CA avant le

Dans la présente étude, I'

PMH et avant le début de I'injection du carburant.

3.4.1. Initialisation de la pression et de la température dans le cylindre

Les valeurs initiales de la pression et de la température sont calculées en fonction de la relation

isentropique des gaz parfaits.
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La pression et la température au point mort bas (PMB: 540 CA) sont respectivement:
P1=1.76 bar et Ti= 386 K (voir tableau 3.1)

Utilisant I'analyse géométrique par FLUENT: V1/V2 = 10.225 (V1: volume du cylindre au
PMB et V2: volume du cylindre & 700 CA)

P,V =pVv) — P, =4.2 MPa

TV, '=T,v)"" - T,=903K

3.4.2. Initialisation de I'écoulement

La condition initiale contient un écoulement tourbillonnaire (swirl flow). Un programme UDF
est fournit par FLUENT pour initialiser le champ d'écoulement dans la chambre de combustion
en affectant la valeur du rapport de tourbillon "swirl ratio" spécifié par I'utilisateur, voir dans
I'annexe B [111]. Ce rapport est défini comme la vitesse angulaire de I'écoulement rotatif divisé

par la vitesse de rotation angulaire du vilebrequin. La valeur du rapport de tourbillon est Rs = 2.

3.4.3. Initialisation de la masse du carburant injecté

La valeur de la masse du carburant par cycle a travers le trou de I'injecteur, figure 3.3, est
affecté dans un programme UDF fournit par Fluent, voir dans I'annexe C [111]. Ce programme
permet a l'utilisateur de faire varier le moment de I'injection et aussi de modifier la forme du

taux d'injection.

Les parameétres suivants sont nécessaires pour estimer la valeur de la masse du carburant injecté

lorsque I'EGR est considéré dans la simulation:

e La masse initiale de I'air sans EGR a 700 CA:

Mair_ini = 7X10 kg tirée du rapport de Fluent lorsque I'écoulement est initialisé.
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e Le rapport air/carburant steechiométrique est calculé a partir de la réaction suivante:

CH, + 752N, + 20, - CO, + 2 H,0 + 7.52 N,

_ 2M(02)+7.52 M(N3) _
AFRgr = M(CH) =17.16

e Le rapport air/carburant actuel :

__ Masse initiale de l'air sans EGR

AFRyc = =33.4

Masse du carburant sans EGR

e Le rapport d'exces d'air:

_ AFRy¢
G0 = ——
AFRgT

~

La masse de l'air initiale et la masse du carburant injecté changent avec le taux d'EGR comme

suit:
e Masse initiale de I'air avec EGR = masse initiale de I'air sans EGR.(1- Recr) (3.1)
e Masse du carburant injecté avec EGR = masse initiale de I'air avec EGR/ AFR5¢ (3.2)

Les valeurs de la masse du carburant injecté a travers le trou de I'injecteur pour chaque taux

d'EGR sont données dans le tableau suivant:

Recr (%) | Masse du carburant injecté (kg)
0 21.00e-6
10 18.90e-6
20 16.80e-6
30 14.70e-6

Tableau 3.2: Masse du carburant a travers le trou de l'injecteur en fonction d'EGR
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3.4.4. Initialisation des fractions massiques des espéces admises dans le cylindre

Les fractions massiques des especes qui constituent le flux d'oxydant (air+EGR) lorsque I'EGR

est applique, seront calculées comme suit:

e La premiére étape constitue de calculer les fractions massiques des especes dans I'EGR
avant de les introduire dans le flux oxydant, pour chaque taux d'EGR. Ces fractions
massiques sont calculées a partir de I'équation globale dans I'annexe A [83], en choisissant

le CH4 comme carburant et le rapport d'excés d'air ¢o = 2.

e La deuxieme étape, les fractions massiques des espéces dans le flux oxydant (Air + EGR)

admis dans le cylindre, seront calculées comme suit:

Y(EGR+air).adm = YEGR éch- REGR + Yair adm- (1 — Rggr) (3.3)

Y (EGR+air) adm+ Fraction massique d'une espece dans le flux oxydant admis dans le cylindre
YEeGR ech - Fraction massique d'une espece a I'échappement

Yair adm : Fraction massique d'une espéce dans I'air admis dans le cylindre

Les valeurs des fractions massiques des especes admises dans le cylindre suivant le rapport de

I'EGR sont données dans le tableau suivant:

Recr (%) | Yo, adm | Yco, adm | YH,0.adm | YN, adm
0 0.23300 0 0 0.76700
10 0.219735 | 0.008624 | 0.007056 | 0.764585
20 0.203268 | 0.019328 | 0.015814 | 0.76159
30 0.182282 | 0.03297 | 0.026973 | 0.757775
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3.5. Modélisation de la combustion

Le modéle de turbulence choisis dans la simulation est le modele K-¢. Une des approches pour
modéliser la combustion turbulente non prémélangée est le modéle a PDF transportée
(Probability Density Function). Cette méthode est trés précise et reste valable dans tous les
régimes de combustion. Cependant, la description des phénomeénes de cinétique chimique finie
nécessite de prendre en compte un certain nombre d’espéces, ce qui augmente d’autant la

dimension de la PDF jointe et peut rendre en pratique le calcul impossible [112].

L’équation de transport de la PDF s’écrit dans I’espace des compositions sous sa forme générale

suivante [234]:

d 0 i} i} " 0 9Ji,
3t (PP) + 5= (puilP) + - (pSiP) = — 5= [p{ui|¥)P] + 7o, [P <l_k lI'> P] (3.4)

p 0%
Ou: P : LaPDF jointe de Favre des compositions
p : masse volumique moyenne du fluide
ui : Vecteur de vitesse moyenne de Favre
Sk : taux de réactions de I'espéce k
Y : Vecteur d'espace des compositions
ui" : Vecteur de la fluctuation de vitesse du fluide

Jix : Vecteur du flux de diffusion moléculaire

Dans I'équation (3.4), les termes du coté gauche sont fermés, alors que ceux du c6té droit ne le
sont pas et nécessitent une modélisation. Le premier terme sur le cdté gauche est le taux de
changement instable du PDF, le deuxiéme terme est le changement du PDF dd a la convection
par le champ de vitesse moyenne, et le troisieme terme est le changement di aux réactions

chimiques.
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La principale force de I'approche de PDF transportée est que le terme de réaction hautement non
linéaire est completement fermé et ne nécessite aucune modélisation. Les deux termes du c6té
droit représentent le changement de PDF d{, respectivement, & la convection scalaire par
turbulence (flux scalaire turbulent) et au mélange/diffusion moléculaire. Le terme de flux scalaire
turbulent n'est pas fermé et est modélisé dans ANSYS FLUENT par I'hypothese du gradient de
diffusion [100]:

— o= [p(uilw)P ] = = (8257) (3.5)

Sct aXi

Ou: pt est la viscosité turbulente, Sct est le nombre de Schmidt turbulent.

3.6. Formation thermique des NOx

La formation thermique des NOx est déterminée par un ensemble de réactions chimiques
fortement dépendantes de la température, connu sous le nom de mécanisme de Zeldovich étendu

[100]. Les principales réactions régissant la formation des NOx sont les suivantes:
0+ N, =2N+NO (3.6)
N+ 0, = 0+ NO (3.7)

Il a été démontré qu'une troisieme réaction contribue a la formation des NOX, en particulier dans

des conditions quasi steechiométriques et dans des mélanges riches en carburant:
N+OH=H+NO (3.8)

Les constantes du taux pour ces réactions ont été mesurées dans de nombreuses études
expérimentales, et les données obtenues a partir de ces études ont été évaluées de maniére
critique par Baulch et al. [113] et Hanson et Salimian [114]. Les expressions pour les coefficients
du taux pour les équations (3.6)-(3.8) utilisées dans le modéle sont données ci-dessous. Ceux-ci
ont été sélectionnés sur la base de I'évaluation de Hanson et Salimian [114].
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ke, = 1.8 X 108e738370/T k., = 3.8 x 107e425/T
ke, = 1.8 X 10%e™4680/T k., = 3.81 x 103¢20820/T
kez = 7.1 X 107e750/T kp3 = 1.7 X 108e724560/T

Dans les expressions ci-dessus, k¢, ke, et kg3 sont, respectivement, les constantes du taux des
réactions directes des equations (3-6)-(3-8), et k;,, k., et k.3 sont les constantes de taux des
réactions de retour correspondantes. Toutes ces constantes du taux de réaction ont des unités de

mé/mol.s.

Le taux net de formation des NOXx via les réactions dans I'équation (3.6)-(3.8) est donné par:

d[NO]
dt

(3.9)

= Kg1[O][N2] + k¢ 2 [N][02] + kg3 [N][OH] — k4 [NOJ[N] — k2 [NO][O] — k;,3[NO][H]

Ou toutes les concentrations ont des unités de mol/m?2.

Pour calculer les taux de formation de NO et de N, les concentrations de O, H et OH sont
nécessaires. Le taux de formation des NOx n'est significatif qu'a haute température (supérieure a
1800 K) car la fixation de I'azote nécessite la rupture de la forte N> triple liaison (une énergie de
dissociation de 941 kJ/mol). Cet effet est représenté par I'énergie d'activation élevée de I'équation
de réaction (3.6), ce qui en fait I'étape déterminant le taux du mécanisme de Zeldovich étendu.
Cependant, I'énergie d'activation pour I'oxydation des atomes est faible. Quand il y a
suffisamment d'oxygéne, comme dans une flamme pauvre en carburant, le taux de consommation
des atomes d'azote libre devient égal au taux de sa formation, et par conséquent un état quasi-
statique peut étre établi. Cette hypothese est valable pour la plupart des cas de combustion, sauf
dans des conditions de combustion extrémement riches en carburant. D'ou le taux de formation
devient:

1— kr,1kr,2[NOJ2
kg 1[N2]ke1[02]

SOl (3.10)

(1 kf,Z [02]+kf'3 [OH]

d[NO]
dt

= 2K¢1[O][N,]
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D'aprés I'équation (3.10), il est clair que le taux de formation de NO augmentera avec
l'augmentation de la concentration en oxygene. 1l apparait également que la formation thermique
de NO devrait étre fortement dépendante de la température mais indépendante du type du
carburant. En fait, sur la base du taux limite décrit par k¢4, le taux de production thermique des

NOXx double pour chaque augmentation de température de 90 K au-dela de 2200 K.

Pour résoudre I'équation (3.10), la concentration des atomes de O et du radical libre OH sera
nécessaire, en plus de la concentration des especes stables (c'est-a-dire O2 et N2). Suivant la
suggestion de Zeldovich, le mécanisme de formation thermique peut étre découplé du processus
de combustion principal en supposant des valeurs d'équilibre de température, d'especes stables,
d'atomes O et de radicaux OH. Cependant, on observe que les concentrations des radicaux (en
particulier les atomes de O) sont plus abondantes que leurs niveaux d'équilibre. L'effet d'équilibre
partiel des atomes O sur le taux de formation des NOx a été étudié [115] lors de la combustion
laminaire du méthane-air. Les résultats de ces études indiquent que le niveau d'émission des NOx
peut étre sous-estimé jusqu'a 28% dans la zone de la flamme, en supposant I'équilibre des

concentrations des atomes de O.
3.6.1. Approches pour déterminer la concentration radicale O

Il'y a eu peu d'études détaillées sur la concentration des radicaux dans les flammes industrielles
turbulentes, mais le travail [116] a démontré I'existence de ce phénoméne dans les flammes de
diffusion turbulentes. Actuellement, il n'y a pas de conclusion définitive quant a I'effet de
I'équilibre partiel sur les taux de formation des NOx dans les flammes turbulentes. Peters et
Donnerhack [117] suggerent que les radicaux d'équilibre partiel ne peuvent représenter qu'une
augmentation de plus de 25% pour les NOx thermiques et que la dynamique des fluides a I'effet
dominant sur le taux de formation. Bilger et al. [118] suggérent que dans les flammes de
diffusion turbulentes, I'effet du dépassement des atomes O sur le taux de formation est trés
important. Pour surmonter cette imprécision possible, une approche consisterait a coupler le
mécanisme de Zeldovich étendu avec un mécanisme de combustion d'hydrocarbures détaillé
impliquant de nombreuses réactions, especes et étapes. Cette approche a déja eté utilisée a des
fins de recherche [119]. Cependant, un long temps de traitement informatique a rendu la méthode

économiguement inintéressante et son extension a des écoulements turbulents difficiles.
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Pour déterminer la concentration du radical O, ANSYS FLUENT utilise I'une des trois
approches, a savoir, l'approche d'équilibre, I'approche d'équilibre partiel et I'approche de

concentration prédite.
Methode 1: Approche d*équilibre

La cinétique du taux de formation des NOx thermique est beaucoup plus lente que le taux
d'oxydation principale des hydrocarbures, et ainsi la majeure partie des NOx thermiques est
formée apres I'achevement de la combustion. Par conséquent, le processus de formation des NOx
thermique peut souvent étre découplé du mécanisme de réaction de combustion principal et le
taux de formation peut étre calculé en supposant I'équilibre des réactions de combustion. En
utilisant cette approche, le calcul du taux de formation des NOx thermique est considérablement
simplifié. L'hypothése d'équilibre peut étre justifiée par une réduction de l'importance des
dépassements des radicaux a température de flamme plus élevée [120]. Selon Westenberg [121],

I'équilibre de la concentration de I'atome O peut étre obtenu a partir de I'expression:

[0] = 3.97 x 10°T~1/2[0,]'/2e=31090/T (3.11)

Méthode 2: Approche d'équilibre partiel

Une amélioration de la méthode 1 peut étre faite en tenant compte des réactions du troisieme

corps dans le processus de dissociation-recombinaison de O:

0,+ M20+0+M (3.12)
L'équation (3.11) est alors remplacée par I'expression suivante [122]:

[0] = 36.64 TY/2[0,]/?e=27123/T (3.13)

Ce qui conduit généralement a une concentration partielle en atomes de O plus élevée.
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Meéthode 3: Approche de O prédite

Lorsque la concentration en atomes de O est bien prédite en utilisant un modéle de chimie
avancée (tel que le sous-modele de flamelet du modele non prémélange), [O] peut étre pris

simplement a partir de la fraction massique de I'espéce locale.
3.6.2. Approches pour déterminer la concentration radicale OH

ANSYS FLUENT utilise lI'une des trois approches suivantes pour déterminer la concentration des
radicaux OH: l'exclusion de OH de l'approche de calcul des NOx thermiques, l'approche de

I'équilibre partiel et I'utilisation de I'approche de concentration prédite.
Méthode 1: Exclusion de I'approche OH

Dans cette approche, la troisiéme réaction dans le mécanisme de Zeldovich étendu (équation 3.8)
est supposée étre négligeable a travers les observations suivantes:

k2[02]eq > k3[OH]eq

Cette hypothése est justifiée pour les conditions pauvres en carburant et constitue une hypothése

raisonnable dans la plupart des cas.
Méthode 2: Approche d'équilibre partiel

Dans cette approche, la concentration de OH dans la troisieme réaction du mécanisme de

Zeldovich étendu (équation 3.8) est donnée par [123]
[OH] = 2.129 x 10% T~057¢~4595/T[0]/2[H,0]/? (3.13)
Meéthode 3: Approche OH prédite

Comme dans l'approche prédite, lorsque la concentration des radicaux OH est bien prédite en
utilisant un modeéle de chimie avancé tel que le modele de flamelet, [OH] peut étre pris
directement a partir de la fraction massique de I'espéce locale.
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3.7. Résultats et discussions

La figure 3.5 représente les contours des fractions massiques du méthane. Cette figure montre la
pénétration du jet a différents degrés d'angle de vilebrequin apres le début de [linjection.

Evidemment, la plus grande quantité de CHy se trouve a l'intérieur de la buse de I'injecteur.

La figure 3.6 montre les contours de température a différents angles du vilebrequin. Compte tenu
de ces contours la combustion est non homogene en raison de la température qui atteint 2500 K a
certains points, tandis que dans certaines régions, la température est beaucoup plus faible et la
différence de température entre les deux zones est d'environ 1000 degrés a 1500 degrés pour un

angle du vilebrequin.

La figure 3.7 représente les contours des fractions massiques des NOx dans le cylindre pour
différents angles vilebrequin. On voit que la plus grande partie des NOx est produite aprées la
libération de chaleur maximale (c'est-a-dire aprés la pression maximale dans cylindre) qui
correspond a l'angle vilebrequin 730 °CA (10° ATDC). Ces contours mettent en évidence
I'interaction entre la température et les émissions de polluants dans le cylindre. En effet, Les NOx
sont plus élevés dans les régions ou le gaz est exposé a des températures élevées et riches en
oxygene O.. Les NOx ont leurs pics de concentration dans deux régions adjacentes différentes en
ce qui concerne la position du front de flamme. Ces régions sont situées pres du fond du bol et

dans la zone du jeu prés de la culasse (squish).

La figure 3.8 montre les contours des vitesses pour les valeurs de swirl Rs= 2 et 5 a l'angle
vilebrequin 723 °CA. Le carburant est injecté radialement vers I'extérieur dans un écoulement
d'air en rotation. On peut remarquer que lorsque le nombre du swirl augmente, I'entrainement
dair dans le cylindre ralenti la pénétration du jet et devient de plus en plus incliné vers la
direction du tourbillon. Plusieurs systemes de combustion utilisent le tourbillon d'air admis dans

le cylindre pour augmenter le taux de mélange air-carburant.
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Figure 3.5: Contours des fractions massiques du CH, pour différents angles vilebrequin
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Figure 3.6: Contours de température a différents angles vilebrequin
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Figure 3.7: Contours des polluants NOx a différents angles vilebrequin
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Figure 3.8: Contours des vecteurs de vitesse du jet

La figure 3.9 montre la forme de I'injection du méthane. Le moment de l'injection commence a 9°
bTDC (711 CA). Apres, le débit massique du carburant atteint son maximum a 7° bTDC (713
CA), diminue par la suite a 10.5 °aTDC (730.5 CA) et atteint sa valeur nulle a 12.5 aTDC (732.5
CA).
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Figure 3.9: Forme de l'injection
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Les figures 3.10 et 3.11 représentent respectivement I'évolution des pressions et des températures
moyennes dans le cylindre pour trois moments d'injection, a savoir, 9° CA bTDC, 4° bTDC et 0°
TDC. Au début de la simulation 0° CA (700° CA), la pression et la température moyenne sont,
respectivement, de valeurs de 4.2 MPa et de 903 K. Sachant que le point d'auto-inflammation du
méthane est de température de 853 K, le processus de compression doit assurer une température
supérieure a ce point au moment de l'injection. Le processus de compression, comme indiqué
dans les figures, garantit des températures supérieures a 1015 K a l'intérieur du cylindre juste
avant l'injection pour que l'auto-inflammation du méthane soit satisfaite. D'autre part, on
remarque qu'au fur et a mesure que le moment d'injection est avancé la performance du moteur
devient plus importante. Dans la figure 3.10, la pression moyenne est maximale environ a 8 °
apres le PMH (8 ° aTDC) pour les trois cas. Les deux courbes de pression moyenne a 9° bTDC et
a 4° bTDC ont chacune une seule bosse étant donné que la combustion est déja commencé avant
le PMH. La courbe de pression, qui correspond au PMH (0° TDC), a deux bosses; la bosse au
PMH est due a la compression par le piston et s'approche au profile de la pression du cylindre

motorisé (sans combustion). La seconde bosse est due a la combustion.

La figure 3.12 montre la variation des quantités des NOx pour chaque moment d'injection. Il est
clair que les NOx sont plus significatives lorsque le moment de l'injection est de plus en plus
avancé. L'avancement du moment d'injection provoque un début de combustion plus précoce par
rapport au PMH (TDC). Pour cette raison, la charge du cylindre, étant comprimée lorsque le
piston se déplace vers le PMH, aura des températures relativement plus élevees et donc
augmentera les émissions des NOX. La pression, la température et les NOx maximales dans le
cylindre, obtenues pour les trois temps d'injection sont résumées dans le tableau 3.4.

Début d'injection Pression moyenne Température moyenne | NOx maximal (g/kg
(CAbTDC) maximale (MPa@CA) | maximale (K@QCA) de carburant@CA)
9 11.00 @ 28.25 1717 @ 41.6875 73.6 @ 76.5
4 9.48 @ 28.18 1644.43 @ 46.75 48.64 @ 80.25
0 8.42 @ 29.06 1595.48 @ 50.75 34.746 @ 80.25

Tableau 3.4: Comparaison entre les moments d'injection
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Les figures 3.13 et 3.14 montre I'évolution des pressions et des températures moyennes au
moment d'injection de 9 °CA bTDC, pour chaque rapport d'EGR de valeurs estimés de 0, 10, 20,
30 %. Ces figures indiquent qu'avec l'augmentation du rapport d'EGR, les valeurs maximales de
la pression et de la température dans le cylindre sont diminuées. En raison de I'utilisation de
I'EGR, la disponibilité de I'oxygene diminue et entraine une réduction de la vitesse de combustion
du carburant dans la phase de diffusion. Cela aurait tendance a diminuer le bruit de combustion et
la pression maximale du cylindre. La figure 3.15 représente I'évolution de la formation des NOx
dans le cylindre en fonction du rapport de I'EGR. L'avantage dans la réduction des NOXx est
évident en augmentant le rapport d'EGR. Ceci est directement lié & la réduction des pics de
température dans le cylindre due a la substitution de I'air par des espéces inertes ayant une valeur
de chaleur spécifique plus élevée. Trois principaux parameétres influent sur la formation de NOX:
la concentration en oxygene, I'énergie de décomposition thermique des molécules d'oxygene et
d'azote et le temps nécessaire (temps de séjour) a la réaction des atomes d'azote et d'oxygeéne en
fonction du régime du moteur. On constate que les NOx sont réduites considérablement pour des
hauts rapports d'EGR particulierement pour un rapport d'EGR de 30 % mais ceci est accompagné
avec une diminution de performance du moteur, figure 3.13. Cette diminution est due non
seulement a la quantité de I'oxygéne disponible mais aussi a la diminution de la quantité du
carburant injectée correspondante au rapport d'EGR, tableau 3.2. Pour un rapport d'EGR de 20%
semble le plus satisfaisant afin d'obtenir un compromis entre performance et réduction des NOX.
La pression, la température et les NOx maximales dans le cylindre, obtenues pour chaque rapport

d'EGR sont résumées dans le tableau 3.5.

Recr (%) Pression moyenne Température moyenne | NOx maximals (g/kg
maximale (MPa@CA) | maximale (K@CA) de carburant@CA)
0 11.00 @ 28.25 1717 @ 41.6875 736 @765
10 10.40 @ 26.75 1621.84 @ 41.8125 3293 @80.25
20 9.85 @ 25.8125 1516.84 @ 42.8125 7.645 @ 80.25
30 9.34 @ 24.875 1404.48 @ 43.8125 0.554 @ 80.25

Tableau 3.5: Comparaison des résultats de I'EGR
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3.8. Conclusion

Pour simuler la combustion du méthane dans un moteur a injection directe, le code FLUENT
ANSYS a été utilisé. Le modele de la combustion turbulente non prémélangée choisi est le
modele PDF transportée. Les détails de la géométrie du moteur et du maillage du domaine de la
combustion ont été donnés. La modélisation de la combustion et de I'estimation des NOx ont été

également expliquées.

Dans une premiére étape, la simulation de la combustion non prémélangeé est réalisée en variant
le moment du début de I'injection avec trois angles vilebrequins de 9, 4 et 0 °CA avant le PMH.
Dans une seconde étape de la simulation, des différents rapports d'EGR, a savoir, 10, 20, 30 %
ont été appliqués. On peut conclure d'apres les résultats des simulations, que I'avancement de
I'injection a un effet avantageux sur la performance du moteur. Neanmoins, cet effet favorise
considérablement la formation des polluants NOx. L'application de 'EGR avec un rapport de 20
% peut permettre de réduire largement les NOx et satisfaire ainsi les normes d'émissions

autorisees, sans trop dégradé la performance du moteur.
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Conclusions générales

Le principal objectif de cette these était la contribution a I'optimisation des refroidisseurs des gaz
d'échappement recyclés (EGR), afin d'améliorer la réduction des NOx émanant des moteurs

diesel des véhicules lourds.

Dans le premier chapitre, une synthese bibliographique sur les différentes stratégies consacrées a
la réduction des polluants dans les moteurs diesel a été détaillée, telles que, les systemes de post-
traitement et les techniques dans le cylindre. Une revue générale sur 'EGR a été effectuée pour
examiner son potentiel a réduire les émissions des NOX, et de délimiter la plage d'application de

cette technique dans les moteurs diesel.

Dans le deuxiéme chapitre, une simulation numérique des refroidisseurs d'EGR a été réalisée
utilisant le code Fluent pour permettre d'étudier et de comparer leurs performances en termes
d'efficacité de refroidissement et de chute de pression. D'aprés les résultats, il s'avere que les
échangeurs comportant des chicanes hélicoidales sont plus efficaces que celles sans chicanes.
Pour finaliser la these, un troisieme chapitre a été consacré a la simulation numérique de la
combustion non prémélangée dans un moteur TDI a gaz naturel pour l'objectif d'examiner I'effet
du moment d'injection et de I'EGR sur la performance du moteur et les émissions des NOx. Il
serait pertinent de faire une étude ultérieure concernant I'effet de 'EGR sur la formation de la
suie. La simulation réalisée dans ce chapitre, a des applications potentielles dans les études a
venir comme la géométrie de la chambre de combustion, la durée et la forme d'injection, les taux
de compression etc. afin d'augmenter l'efficacité du processus de combustion en matiére de

performance et de pollution.

Les resultats rapportés dans cette these montrent que la simulation numérique est I'un des outils
les plus puissants et les plus bénéfiques pour la conception des moteurs a combustion interne,

I'optimisation et I'analyse de performance.
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Annexe A

CaHpCy + @0 (@ +2 =) 376N, + 222 (€0, + £H,0) + (a + £ = Y) (g, - 222 0,
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Annexe B

Programme UDF permettant I'initialisation de I'écoulement dans le cylindre.

/************************************************************************************

UDF for IC initialization with swirl
For IC flow, if only combustion and power stroke is of interest. The initial
condition normally contains swirl flow. This udf provides a tool to initialize
the flow field with user specified swirl ratio
How to use the udf:
- Set up your IC case
- Modify the user inputs part of the udf.
- Build the library
- Hook the DEFINE_INIT udf
- Initialize your flow field

- UDF works in 2d axisymmetry, and 3d.

- Pure 2d case does not have swirl and thus not supported (a warning will be given).
- UDF works in both serial and parallel.

Written by : Xiao HU (Fluent Inc)

Last updated : 11/17/2004

************************************************************************************/

# include "udf.h"

# include "sg.h"

# define RPM RP_Get_Real("dynamesh/in-cyn/crank-rpm")
/********************************* User input starts ******************************/
/* Initial swirl ratio and swirl axis*/

static real init_swirl_ratio=2.0;

static real swirl_axis[ND_ND]={@, 0, 1};

static real swirl_origin[ND_ND]={0, ©, 0};

/* This variable defines whether the inialization occurs to the whole domain or just some cell
zones */

enum

whole_domain, defined_cell_ zones
}method = defined_cell_zones;
/* If defined_cell_zones is used in the above, then specify cell zone ID list for initialization.
-1 is a flag so please keep it. */
static int Zone_ID[]={9, 20, -1};
JERFFRERRR R R R R R R R R R K Jsap dnput ends FRERERERRR Rk kR kR Kok
static void initialize_cell_zone(Thread * t, real * omega)
{
cell t c;
real xc[ND_ND], x[ND_ND];
#if RP_2D
static int counter=0;
#endif
/* loop over all cells */
begin_c_loop(c,t)
{
C_CENTROID(xc,c,t);
NV_WV(x,=,Xxc,-,swirl_origin);
#if RP_2D
if (rp_axi)
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{
C_U(c,t)=NV_CROSS_X(omega, Xx);
C_V(c,t)=NV_CROSS_Y(omega, x);
C_W(c,t)=NV_CROSS_Z(omega, Xx);
}
else
{
if(counter == 0)
{

Message@("\nNo initialization for pure 2D. Needs to turn on 2d

axisymmetric with swirl!\n");
counter++;

}
#telse
C_U(c,t)=NV_CROSS_X(omega, Xx);
C_V(c,t)=NV_CROSS_Y(omega, Xx);
C_W(c,t)=NV_CROSS_Z(omega, X);

#tendif
}
end_c_loop(c,t)
}
DEFINE_INIT(my_init function, domain)
{
Thread *t;
int i;
real omega[ND_ND], mag;
/* Normalize swirl axis */
mag=NV_MAG(swirl_axis);
NV_S(swirl_axis, /=, mag);
if (RP_Get_Boolean("dynamesh/models/in-cylinder?")==TRUE)
{
NV_VS(omega, =, swirl_axis, *, RPM/60@.*2.*M_PI*init_swirl_ratio);
if(method == whole_domain)
{
/* loop over all cell threads in the domain */
thread_loop_c (t,domain)
{
initialize_cell_zone(t, omega);
}
else if (method == defined_cell zones)
{
i=0;
while(Zone_ID[i]>=0)
{
t=Lookup_Thread(domain, Zone_ID[i]);
initialize_cell_zone(t, omega);
i++;
}
}
else
{
Message@("\n\nWrong method for initialization calculation--aborting!!\n");
exit(0);
}
Init_Face_Flux(domain);
}
else
{
Message@("\nIC not turned on. No initialization is performed.\n");
}
}
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Programme UDF permettant d'entrer les valeurs des parametres de I'injection.

e CAD: Durée de l'injection avec angle de vilebrequin.

o CAP: Durée avec angle de vilebrequin pendant laquelle le débit massique d'injection augmente de
zéro a la valeur maximale (ou diminue du maximum a zéro).

e injection_CA: L'angle de vilebrequin auquel I'injection commence.

e inlet_area: L'aire d'entrée pour l'injection.

#include "udf.h"

# define RPM RP_Get_Real("dynamesh/in-cyn/crank-rpm")
real fuel_injected =21.00e-6;

real CAD 21.5;

real CAP = 2;

real injection_CA = 711;

real inlet_area =0.53066e-7;

static real fuel_mass_flow(real theta)

real fuel_mass_flow_rate_max, mdot;
fuel_mass_flow_rate_max = 6*RPM*fuel_injected/(CAD-CAP);

if(theta<=CAP)

{
mdot = fuel _mass_flow_rate_max/CAP*theta;
}
else if(theta<=(CAD-CAP))
{

mdot = fuel_mass_flow_rate_max;

else if(theta<CAD)

{
mdot = (fuel_mass_flow_rate_max - 0)/(-CAP)*(theta-CAD);

else
{
mdot
}
if(mdot<0)
mdot = ©;
return mdot;
}
DEFINE_PROFILE(fuel_flux, thread, i)
{
real CA;
face_t f;
CA = CURRENT_TIME*RPM*6.0+RP_Get_Real("dynamesh/in-cyn/crank-start-angle");
begin_f loop(f,thread)
{
F_PROFILE(f,thread,i) = fuel_mass_flow(CA - injection_CA)/inlet_area;

e;

}
end_f_loop(f,thread)
/* Message@("\n CA: %10.2f, in_CA: %10.2f, flow: %12.3e \n", CA, injection_CA, fuel_mass_flow(CA
- injection_CA)); */
}
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