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Abstract--Periodic heat transfer model for pure compression-expansion modelling. Heat transfer on the walls of a motored 
reciprocating engine during continuous compression-expansion phases is examined. Analytical expressions for the instantaneous 
wall heat f lux and temperature profile inside the chamber are established. The configuration is a unidimensional f low field with 
neither combustion nor fluid f low other than that induced by the compression process. The constant wall temperature is given 
by a thermal equi l ibr ium condit ion. The periodic solution for the heat f lux is expressed as a Fourier expansion series and shows 
typical out of equi l ibr ium behaviour, which cannot be taken into account by classical models using heat transfer coefficients. In 
particular, wall heat fluxes can be observed reversing from cold gas to hot wall, in opposit ion to the equi l ibr ium orientation. The 
thermal equi l ibr ium of the wall gives a non zero average wall heat f lux, from gas toward wall, which is associated with the entropy 
production in the wall influence zone. Tests have been made on a special test bench, with all valves closed so that the exhaust and 
admission phases are stopped, and the measured heat fluxes are in good agreement with the computed results. (~ Elsevier, Paris 
heat transfer / unsteady / reciprocating engines / compression / expansion / heat equation 

R~sum~ - -  Les transferts de chaleur sur les parois d'un moteur thermique alternatif, durant les phases de compression et 
de d~tente, sont examines. Des expressions analytiques du f lux thermique parietal instantan~ et des profils de temperature 
I ' int~rieur de la chambre de combustion sont ~tablies. La configuration est celle d'un milieu unidimensionnel, en I'absence de 
route combustion et sans ~coulements autres que ceux induits par la compression. La temperature de surface constante est 
d~termin~e par une condit ion d'~quil ibre thermique. Les solutions p~riodiques sont obtenues par une d~composit ion en s~rie de 
Fourier, et font apparaTtre des comportements hors ~quilibre typiques que I'usage classiquement adopt~ du coefficient d'~change 
par convection ne peut representer. On observe en particulier des f lux pari~taux variant en sens inverse de I'~cart global de 
temperature gaz-paroi.  L'~quil ibre thermique de la paroi et du gaz impose un f lux moyen non nul, dirig~ du gaz vers la paroi, et 
qui correspond ~. la production d'entropie dans la zone d'influence de la paroi. Les essais effectu~s sur un moteur experimental,  
modifi~ pour supprimer les phases d'~chappement et d'admission, sont conformes aux r~sultats de la simulation. ~) Elsevier, Paris 

transferts thermiques / instationnaire / moteurs alternatifs / compression / d~tente / ~quation de la chaleur 
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Nomenclature 

a d i f fus iv i t~  t h e r m i q u e  . . . . . . . . . . . . . . . .  m 2 . s  - 1  

An  coeff ic ien ts  de  Fou r i e r  

b l o n g u e u r  de  l a  b ie l le  . . . . . . . . . . . . . . . . .  m 

C c a p a c i t ~  t h e r m i q u e  m a s s i q u e  . . . . . . . . .  J - k g -  1 . K -  1 

C p  c a p a c i t ~  t h e r m i q u e  m a s s i q u e  ~ p r e s s i o n  
c o n s t a n t e  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  J . k g -  1 . K - 1  

Cyl  cy l i nd r~e  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  m 3 

D a l~sage  . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  m 

* C o r r e s p o n d a n c e  e t  t i r 6 s  ~ p a r t .  
v i g n o n @ m a c h t e r m . e c - l y o n ,  fr 
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Symboles grecs 

a a n g l e  de  v i l e b r e q u i n  . . . . . . . . . . . . . . . . .  

coeff ic ient  d ' a m o r t i s s e m e n t  . . . . . . . . . . .  

l o n g u e u r  de  la  m a n i v e l l e  . . . . . . . . . . . . .  m 
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v i t e s s e  n o r m a l e  ~ la  p a r o i  . . . . . . . . . . . .  m . s  - 1  
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Indices 

0 valeur de r@f@rence 
vaieur hors couche limite 

n num6ro d'harmonique 
p grandeur relative ~ la paroi 

A utres notations 

rapport des capacit~s thermiques mas- 
siques 
rapport de la temp@rature g celle de 
l'infini 
fonction de courant . . . . . . . . . . . . . . . . . .  m 
conductivit@ thermique . . . . . . . . . . . . . .  W.m-~.K -~ 
masse volumique . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  kg.m -3 
temps transform6 . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  m 2 
densit@ de flux de ehaleur . . . . . . . . . . . .  W-m -2 
pulsation . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .  rad.s- ~ 
pulsation transform@e . . . . . . . . . . . . . . .  rad.m -2 

moyenne temporelle 

ou infinies du coefficient d'~change au voisinage du point 
de croisement des temperatures. 

La formulation du probl~me est relativement com- 
plexe, car la diffusion de la chaleur en r~gime instatio- 
naire est coupl6e 5~ un 5coulement de compression. Dans 
les d~veloppements pr6sent~s, les 6coulements sont seu- 
lement induits par la compression, en ne consid~rant 
qu 'un  axe d'espace dans la direction perpendiculaire 
~t la paroi. Cette si tuation d@crit les couches de gaz 
sur la culasse d 'un  moteur ou le dessus d 'un  piston 
soumis 5~ des compressions et d~tentes suivant un axe 
de dSformation normal 5~ ces surfaces. Le module sera 
valable s'il n 'y  a pas d'~coulements radiaux induits par 
la g~om~trie, tels que les effets de chasse, pr@sents lors- 
que la face sup~rieure du piston comporte un creux. Le 
mod@le unidimensionnel ne s'applique pas aux parois 
lat6rales, puisque la composante de vitesse induite par 
les compressions et d@tentes est alors parall~le / t ces  
surfaces. L'Scoulement sur les surfaces lat@rales du cy- 
lindre est ainsi domin5 par le ph6nom~ne du cisaillement 
visqueux, absent de notre mod@le unidimensionnel.  

1. INTRODUCTION 
2. FORMULATION ET SOLUTION 

DU PROBLEME 

Le probl~me pos6 a pour objectif de d@crire la phase 
de compression et de d@tente, telle qu'elle se d@roule 
dans un moteur thermique alternatif. En r6gime ~tabli, 
et re@me dans la configuration complete, la p6riodicit6 
reste assur@e par la rotation r~guli@re de l 'arbre moteur. 

Les dSveloppements pr@sent~s iei ont pour objet 
l 'obtention de solutions analytiques, qui permettent  une 
interpretat ion qualitative en relation avee les m6thodes 
de mesure de flux thermiques instationnaires rapides. 
Pour mesurer un flux de chaleur dans les moteurs 
thermiques, il faut mesurer une temperature superficielle 
de la paroi exposSe aux gaz et une temp@rature 
l'arri~re pour aec@der dans de bonnes conditions au 
flux thermique moyen. La suppression du thermom~tre 
arribre est tout ~ fait possible, ~ condition de pouvoir 
caler en un point le flux obtenu, le t rai tement en sSrie 
de Fourier du signal ne donnant  que les fluctuations 
de ce flux. Lors d'~tudes ant~rieures, Amara [1, 2] a 
montr6 que la meilleure concordance est obtenue en 
supposant que l ' instant  du flux nul est celui de la 
phase de compression off la temperature estim~e des 
gaz at teint  celle de la paroi. On constate, par contre, 
que le point de la d~tente off eette @galit~ est 5tablie 
ne correspond pas ~ un point de flux nul, mais 
un flux dirig~ de la paroi vers le gaz. Les modules 
simples de d~termination du flux par des coefficients 
loeaux d'Schangc de chaleur ne peuvent pas rendre 
compte eorrectement de ee ph~nom~ne. En effet, si 
l 'on rapporte la valeur instantan~e du flux de chaleur 

l'~cart de temperature entre la paroi et le gaz, des 
singularit~s apparaissent, sous forme de valeur n@gatives 
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Le module unidimensionnel d@crit un champ de 
temperature T(x , t )  ; la vitesse U est dirig@e suivant 
l 'axe des x perpendiculaire ~, la paroi. Les 5quations 
de conservation s'Scrivent, en supposant que le gaz 
est parfait, et que la masse volumique du gaz est 
modifiSe aussi bien par la pression que par le champ de 
temperature : 

~quation de conservation de la masse : 

~--~ + (pu )  = 0 (1) 

6quation de conservation de l'~nergie : 

~quation d'@tat : 

(2) 

Les conditions aux limites sont une temperature de 
paroi constante /~ l'origine des abscisses, un flux de 
chaleur par conduction nul ~t l'infini, avec une @volution 
p@riodique de pression. 

La premi@re ~tape dans la r~solution est d'61iminer la 
vitesse, en utilisant le changement de variable suivant, 
qui d~finit la fonction de courant ~ : 

Or /_  p et 0r/ pU 
~x po ~-t - p0 (4) 

po est la masse volumique de r~f@rence, ~ laquelle 
correspondent une pression et une temp@rature P0 et 

P = p r T  (3) 
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To. L 'ut i l isat ion de cet te  fonction en remplacement  de 
la variable d 'espace x assure le respect de l '~quation 
de continuitY, et il reste g satisfaire l '~quation de 
conservation de l'~nergie (2), qui s'~crit avec cette 
nouvelle variable : 

po c ,  at - p at + L po a*/A (5) 

On peut  alors supposer  que la conductivit~ ther- 
mique locale s 'exprime par  une proport ionnali t~ ~ la 
temperature ,  et on se ram~ne alors aux conditions 
l '~tat  de r~f~rence : 

0) (0) 
Cette  derni~re relation se combine aux dvolutions de 

masse volumique pour donner un terme ne d4pendant  
que du rappor t  de la pression g celle de rdf6rence. On 
se place, de plus, dans des condit ions off la pression ne 
d@end  que du temps, et pas de la dimension spatiale.  
On obtient  alors : 

~T 1 d P  Ao P O~T 
at pCp dt +poCpPoO*/2 (7) 

En 6crivant ce bilan loin de la paroi, le dernier 
terme disparai t ,  et il reste une liaison simple entre les 
~volutions de pression et de tempera ture  : 

1 d P  p~ dT~ 
pC~ dt p dt 

1 dP T dT~ 
soit encore : - (8) 

p Cv dt Too dt 

Cet te  relation s'int~gre, pour donner les lois puissance 
elassiques des ~volutions adiabat iques  r~versibles : 

"y--1 

To 

ou encore, en fonetion des volumes : 

To (9) 

Le terme de pression peut  alors ~tre 51imin5 en 
d~finissant la variable de tempera ture  0 = T/T~o. Le 
bilan ~nerg~tique s'~crit alors sous la forme d 'une 
~quation de la chaleur, avec une conductivit~ variable 
seulement dans le temps : 

~0 Ao P O~O 
ot poC~Po~*/~ 

(m) 

Une solution analyt ique de l '6quation pour 0 est 
donn~e sous la forme du produi t  de convolution 

suivant, solution applicable lorsqu'une condit ion initiale 
constante est suppos~e : 

T(*/,t) = T~(t) 

• 1 +  erfe ~ - 0  d0 d r  

(11) 

Cette  solution, propos6e par  Keck [3] et Yang [4], est 
relat ivement complexe g utiliser, et ne convient pas aux 
probl6mes p6riodiques. Les r6sultats du calcul d ' A m a r a  
[5] ont cependant  montr6 que la convergence du r6gime 
transi toire  vers le r6gime p6riodique est obtenue tr~s 
vite. 

La recherche de r~gimes p~riodiques passe par  un 
changement de variable sur le temps, similaire g celui 
de la solution transi toire  : 

T(t)-- AO ~ot p(t') fot P(t') Po Cp ~ dt' = ao ~ dt' (12) 

off a0 est la diffusivit~ thermique de r~f~rence. 
Ce changement de variable t ransforme la diffusivit~ 

en valeur unit~ : 

a0 ~20 
Or --  0,/2 (13)  

Dans le cas d 'une pression donn~e par  une loi bielle 
manivelle, le champ est alors p~riodique en temps et 
relat ivement r6gulier, ce qui assure une d~composition 
a priori de la solution en s6rie de Fourier ne n~cessitant 
qu 'un minimum de termes. Les coefficients sont des 
fonctions de la variable spatiale,  ddcompos~s ici suivant 
les part ies paires et impaires : 

+ E 0n,~(*/) cos(n ~ r)  + 0n,~(*/) sin(n f2 T) O(*/,r) Oo 
n = l  

(14) 
La pulsat ion dans le domaine de temps transform~ 

est donn6e par  : 

= 2 ~/~ (p~rioae) (15) 

Les solutions relatives g cette ~quation, qui demeu- 
rent finies lorsque la variable spatiale */tend vers l'infini, 
s '~crivent sous la forme : 

0(*/,T) = 00 + ~ An exp(--~n*/) eos(n f2 r -- ~*/ )  
n = l  

oo 

+ E B~ exp(-~n*/) sin(n X2 r - ~n*/) (16) 
n = l  

off les coefficient ~ sont d4finis par  : 3~ = X / 7 ~ / 2  
Cet te  forme, relat ivement simple, exprime le rappor t  

T/Too. La condit ion aux limites au loin de la paroi donne 
pour terme constant  la valeur unitd : Oo = 1 
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Si Tp est la t emp&atu re  de paroi, suppos~e constante,  
la condit ion limite sur la paroi s'6crit : 

o(o,,-) = r~ 
T~(T) 

= 1 + E A n c o s ( n Y 2 r )  + E B ~  s i n ( n ~ r )  
n = l  n=l 

(17) 

C'est  la reprdsentat ion de Tp/T~(r) en serie de 
Fourier,  et on peut  remarquer  que le terme constant  
ne peut  pas 6tre ehoisi arbitraireruent,  ce qui t radui t  
indirectement  un dquilibre thermique de la paroi, avec 
pour rdsultat  : 

fr(pdviode) dr 
Tp= r (pdr iode ) / I  (18) 

T ~ ( r )  J0 

Les coefficients Bn peuvent,  dans un souci de 
simplification, 6tre annul6s par  le choix d 'une origine 
des temps,  ou des angles associds, faisant appara i t re  
une symdtrie. Pour une applicat ion $ des compressions 
et d6tentes induites par  un piston, on prend comme 
r6f~rence des angles la posi t ion haute  du piston (PMH), 
ee qui assure la symdtrie requise : 

_ 2 f,(~e~oa~) Tp cos(ng2r)dT (19) 
A~ r(pdriode) ~o T~(T) 

Pour un calcul prat ique avec des valeurs 
r~guli~rement espacdes en temps rdel, il est prdfdrable 
d'6crire cette derni~re relat ion sous la forme : 

2ao /pdriode Tp P(t) cos(n~2r(t))d t 
A~ - r(pdriode) ~o T~(t) Po 

(20) 
Le flux de chaleur dirigd vers la paroi s 'expr ime par  

la loi de la conduction thermique : 

~ ( t ) = A ,  ~ =o 

soit e core = [ a 0  

La d~riv6e part iel le de la fonction de courant g la 
paroi  est : 

(D~) _.= pp(T) d'ofl (DT])~ ToP(T) (22) 
~=o po ' ~ =o T~ Po 

La ddrivation ~ l 'origine de la solution en 0 peut  6tre 
5crite sous la forme : 

( D0 = _ An 13,~ cos n ~2 T + 
z~=0 n = l  

(23) 

92  

Finalement  le flux pari6tal  est : 

oc 

n = l  

(24) 

3. REMARQUES SUR L'IRRI~VERSIBILITI~ 
DU TRANSFERT THERMIQUE 

L'dquilibre thermique de la paroi  est apparu,  au cours 
de l 'obtent ion de la solution, comme une condit ion 
n6cessaire g l 'existence d 'une solution p~riodique. En 
effet, une seule valeur est possible car, sinon, au cours 
de compressions et de d~tentes se r6pdtant de fa~on 
cyclique, il y aurai t ,  soit une d~rive de la temp6rature  
de paroi, soit de la temp6rature  loin de la paroi, si 
le volume concern~ est limitd. Pour  des milieux sans 
compression, cette stabili t6 s 'accompagne en moyenne 
de l 'absence de flux de chaleur moyen. Nous allons 
montrer  que ce n 'est  pas le cas pour des 6volutions 
cycliques de type compression et d6tente, g par t i r  de la 
solution dtablie pr6cddemment. Le flux moyen est : 

1 /pdriode 
qo(t) dt 

-- pdriode Jo 

1 /~(v~riod~) Po 
soit ~ - ao pdriode j o P(T) ~(T) d r  (25) 

On applique alors le r6sultat,  en sdrie de Fourier, 
du flux pari6tal,  que l 'on peut  met t re  sous la forme 
suivante : 

/ ~ p r 0 ~ l  f2g E Anv/'n _ _  

+ Z A,~ cos(n O r)  
n = l  

(26) 
Le ddnominateur  est posi t i f  en tout  point, car  il 

ddsigne un rappor t  de tempdrature.  L' intdgrale figurant 
dans cette expression est n6gative, et ce r~sultat peut  se 
ddmontrer  en s ' appuyant  sur  les propridtds de l 'dquation 
de la chaleur en milieu semi-infini, du point  de vue 
mathdmatique.  Pour cela, on reprend l '6quation de bilan 
(5), par  exemple : 

po Cp DT po d P  _~ 
Dt - p dt + [-~0?,t)]  (27) 

Le flux de chaleur en tout  point est d~fini par  : 

T(r/,t) = --)~ p DT 
po an (28) 
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en prenant la convention d 'un  flux positif lorsque la 
paroi revolt de la chaleur. 

La relation (27) est alors divisde par la tempdrature, 
et le premier terme de droite est combind ~ l 'dquation 
d'dtat.  Le dernier est ddcomposd en deux termes, d'ofi 
la relation : 

poCp ~ l nT  d l n P  ~} (-~_~rl,t) ) ~(rl,t) ~T 
c}t po r dt - Orl T 2 ~r I 

(29) 
Cette dquation est alors intdgrde sur une p6riode 

et sur le demi-espace. La pdriodicitd assure la nullit6 
des contributions des termes du membre de gauche. 
Le premier terme de droite s'int@gre d 'abord en ~, 
et ne donne alors plus que la valeur ~t la paroi. En 
utilisant l'expression (28) du flux local de chaleur, et en 
remarquant que le flux de chaleur £ la paroi est l 'opposd 
de la valeur/t  l'origine suivant nos conventions, il reste : 

~mode Tp -- ~od~ dt T-Z p~ \ ~ .  ] dr 1 

(30) 
La tempdrature superficielle dtant supposde 

constante, on ddduit de cette dernibre relation que 
le flux £ la paroi est en moyenne positif, c'est-~-dire 
dirigd vers la paroi. On peut reconna~tre dans le dernier 
terme la production d'entropie due aux irrdversibilitds 
que constitue le transfert de chaleur par convection. 

Pour conclure sur ces remarques £ caractbre fonda- 
mental, on peut faire le parall~le entre le phdnom~ne 
6tudid et celui, plus classique, de la conduction en rdgime 
pdriodique sur un mur semi-infini. On trouve pour cette 
disposition un flux moyen nul, et la production d'entro- 
pie par irrdversibilitds est toujours obtenue en intdgrant 
sur une pdriode le rapport du flux paxidtal instantand 
la tempdrature de la surface, qui est toujours positive. 
Cette disposition de milieu semi-infini se distingue par 
une tempdrature superficielle oscillante, alorS que celle 

l'infini reste constante. 

Pour l 'application A la culasse d 'un moteur, la 
quantit6 de chaleur 6vacude en un cycle est dgale 
au travail global de compression et de ddtente, non 
nul en consdquence de l'irrdversibilitd des transferts 
thermiques. Ce calcul ne peut @tre formellement mend 
qu'en gdomdtrie fermde, ce qui permet de ddfinir ce 
travail. 

4 ,  A P P L I C A T I O N  A U X  M O T E U R S  

T H E R M I Q U E S  

Le niveau des pressions utilisd est ddtermind par 
l'dvolution du volume dans l 'hypothbse d 'une 6volution 
adiabatique rdversible, qui n'est valable en toute rigueur 
que dans le cas d 'un  syst~me semi-infini. L'obtention 

d 'un  rdgime de compression-ddtente pur ne correspond 
pas ~ des conditions de fonctionnement d 'un  moteur 
/~ quatre temps, car alors l'air n'est pas renouveld. 
Du point de vue pratique, l'exlc~rience consiste & 
bloquer les soupapes en position fermde, le moteur 
dtant entra~nd par un moteur dlectrique. L'dquilibre, 
assez rapidement obtenu, est compos6 d 'un  rdgime 
d'oscillations de pression et de tempdrature autour 
des valeurs ambiantes. Par suite des fuites dues 
la segmentation, la pression s'dquilibre en moyenne 
autour de la pression atmosphdrique. La tempdrature 
instantande de l'air atteint des valeurs minimales de 
l 'ordre de -100  °C lorsque le piston est en position de 
point mort bas. Cette tempdrature n'est pas accessible 
/ tnos mesures, et rdsulte de l'dquilibre du gaz autour de 
la tempdrature de paroi. 

Les figures 1 ~ 3 prdsentent les rdsultats de la si- 
nmlation sur un moteur d'aldsage 100 mm et de course 
90 ram, avec un rapport volumdtrique de compression 
6gal ~t 7,5. Le rapport de la longueur de la bielle 
au rayon de la manivelle est de 3,62. Ces valeurs 
sont celles d 'un moteur industriel de marque Lom- 
bardini LDA100, qui a servi de base ~ la rdalisation 
du bane d'essai. L'dtat de rdfdrence est pris au point 
mort ban (PMB), dans des conditions qui correspon- 
dent au point de fonctionnement relevd sur le moteur 
monocylindre expdrimental. Les 6volutions du flux ins- 
tantand ne sont en phase ni avec la pression, ni avec 
l'dcart de tempdrature entre Fair et la paroi et, pour 
cette raison, toutes les formulations de ce flux du type 
,,lois d'dchange,, basdes sur ces param~tres prdsentent 
des ddfauts qu'il est impossible de corriger. On peut 
en particulier observer que les deux points d'annulation 
du flux ne correspondent pas avec les passages £ z6ro 
de l'dcart de tempdratnre gaz-paroi. Ce ddfaut est ici 
accentual par l'absence d'dcoulement d'ensemble induit 
par le renouvellement de Fair et de la convection forc6e 
qui l 'accompagne. I1 convient done de relativiser la 

kW/m2 
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Flux T h e r m i q u e  i n s t a n t a n 6  
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Figure 1. Flux thermique instantane et pression. R~gime : 
1 000 tr.min -1 ; pression : 0,0214 MPa au PMB ; To = 182 K. 
Figure 1. Instantaneous heat flux and pressure. 1 000 rpm; 
pressure: 0.0214 MPa at BDC; To ---- 182 K. 
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critique sur les formules d'6change thermique adapt6es 
au contexte moteur,  qui rendent quand m6me bien 
compte des flux globaux observ6s. La valeur moyenne du 
flux est, pour ce cas de calcul, 6gale ~ 0,87 kW.m -2, soit 
environ un vingti6me de la valeur maximale instantan6e. 

La figure 3 donne quelques profils de tempdra ture  qui 
met tent  en dvidence l '6volution des dpaisseurs des zones 
perturb6es par  la paroi, oscillant entre 1 et 3 ram. Les 
profils en S correspondent g des flux hors dquilibre, en 
sens inverse de l '6cart  de tempdrature  gaz-paroi .  Ces 
points-lg posent le probl6me de l 'ut i l isat ion des mod61es 
simples de convection, qui ne peuvent  pas rendre compte 
de ces t ransferts  en opposi t ion par  rappor t  £ l '4cart  
moyen de temp6rature  entre le gaz et la paroi. 
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Figure 2. Flux thermique instantan4 et icart de temperature. 
R4gime : 1 000 t r .min-1 ; pression 0,0214 MPa au PMB; 
To----- 182 K. 
Figure 2, Instantaneous heat flux and temperature difference. 
1 000 rpm; pressure: 0.0214 MPa at BDC ; To = 182 K. 
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Figure 3. Profils de temp4rature obtenus ~. divers angle de 
vilebrequin. R4gime : 1 000 tr-min -1 ; pression : 0,0214 MPa 
au PMB ; To = 182 K. 
Figure 3, Temperature profiles at selected crankshaft angles. 
1 000 rpm; pressure: O.0214 MPa at BDC; To = 182 K. 

L'effet de la pression se fair sentir £ travers les coef- 
ficients ft, ,  en racine de l ' inverse de la p6riode en T, 
elle-m6me proport ionnelle k la diffusivit6 thermique. Fi- 
nalement,  le flux thermique,  toutes  quantit6s 6gales par  
ailleurs, varie selon le module, de fa~on rigoureusement 
proport ionnelle  ~ la racine carrSe de la pression, ainsi 
qu'il  appara i t  sur la figure 3. 

La confrontation avec les r6sultats exp6rimentaux est 
assez d61icate, car la mesure est faite dans des conditions 
peu favorables k la p%cision. Comme l '6quilibre moyen 
en pression se fait autour  de la pression atmosph6rique, 
les valeurs du flux instantan6 sont peu 41ev6es. Pour le 
cas prSsent6 sur la figure 5, on a une pression Inesu%e 
qui oscille entre 0,214 et 3,6 bar. La mesure de la 
pression par  capteur  pi6zo-81ectrique est sujet te  h des 
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Figure 4. Effet de la pression initiale sur le flux thermique. 
Pression initiale multipli~e par 4, sans autres changements. 
Figure 4. Initial pressure effect on thermal flux. Initial 
pressure multipl ied by 4, without other changes. 
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Figure 5. Comparaison du mod61e p6riodique avec la mesure, 
dans les m~mes conditions du flux instantanG par couple 
thermo~lectrique de surface. 
Figure 5. Periodic model compared to instantaneous heat 
f lux measurement, under the same conditions, by a surface 
thermocouple. 
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ddrives lentes, qui font que le signal est toujours obtenu 
une constante addit ive pr~s. Cet te  derni~re, notde 

K,  est calcul6e de mani~re ~ ce clue le rappor t  des 
pressions extr6mes du cycle corresponde au calcul par  
la compression adiabat ique r6versible, avec un exposant  
7 de 1,4 : 

Pm~x + K  
Pmin + K - -  Rvq'°l ( 3 1 )  

La inesure du flux thermique paridtal  s'effectue au 
moyen d 'un  capteur  de temp6rature  de surface CFTM,  
fabriqu6 pour cet usage par  la socidt6 CRMT.  Ce 
capteur  est constitu6 d 'un  corps en acier, de diam~tre 
3 mm ~ sa part ie  terminale,  et dans lequel est ins6r6 
un fil de constanta~ L recouvert latdralement d 'un  ddpbt 
isolant 61ectrique. L'effet thermo61ectrique est localis6 
dans une couche mince superficielle de nickel, qui 
consti tue la jonction.  L'6paisseur de ce ddp&t, de l 'ordre 
de 1 tim, ne per turbe  pas de faqon sensible la r6ponse 
de la jonction. Pour une composante  de flux pari6tal  
sinuso'idale pure, l '6volution de la temp6rature  dans une 
couche homog~ne suit la loi : 

~v e -z~ sin(w t - / ~  x - ~/4) T(x , t )  = ~x/-wX-pC (32) 

Le coefficient d 'amor t i ssement /~  est donn6 par  : 

= V/~2~ (33) 

Avec une diffusivitd thermique de l 'ordre de 
10 -~ m2.s -~, et une fr6quence de 10 Hz,/~ est de l 'ordre 
de 2 000 m -~. L 'ampl i tude  ~t la profondeur de 1 l lm est 
ainsi r6duite de deux pour mille. Le d6phasage associ~ 
est alors de l 'ordre de 3 ms, que l 'on peut  considdrer 
comme un ordre de grandeur  du temps  de r~ponse 
du capteur.  Lots d 'une 6tude ant6rieure de Vignon et 
Trdmouli~re [6], apptiqu~e £ un pro to type  de capteur  
moins performant  que les versions r~alis~es ensuite, nous 
avons montr~ que l 'on peut  caract&iser  plus finement la 
%ponse d 'un  tel capteur  ~ une sollicitation p~riodique 
dl~mentaire. 

D 'un  point  de vue pratique,  on peut  observer une 
at t6nuat ion du signal dans le temps,  consequence du 
ddveloppement d 'un  film d'huile ou d 'un  d~p5t de 
suie, et une visualisation en continu permet  de d6tecter  
de telles per turbat ions ,  qui demandent  un arr~t pour 
ddmontage et nettoyage. Le signal bru t  de tempera ture  
pari~tale n 'est  pas directement  proport ionnel  ~ la 
grandeur  recherch6e, en Poccurrence la densit6 de 
flux de chaleur. Le t ra i tement  du signal est fait par  
ddcomposit ion en sdrie de Fourier de la t empera ture  de 
surface et un calcul analyt ique simple de la conduction 
thermique dans la paroi  en r6gilne p~riodique, tel que 
celui pr6sent6 par  Overbye et al. [7]. La relat ion (32) est 
l 'dldment de base du calcul. Le calcul du flux ~ par t i r  de 
la tenlpdrature  superflcielle au niveau de la jonct ion du 
capteur  se fair alors en nmlt ipl iant  chaque harmonique 

par  un terme proport ionnel  ~ la racine car%e de son 
num6ro d 'ordre,  et en d~phasant  celui-ci d 'un  huiti~me 
de p6riode. Un filtrage num~rique est n6cessaire, car  le 
r~sultat du calcul est tr~s sensible aux composantes de 
fr~quences ~lev~es, plus riches en bruit .  L' incidence de 
ce dernier est cependant  moins g6nante que lors d 'une 
d6rivation num6rique. Dans le cas de flux pr6sent6 sur la 
figure 5, l ' ampl i tude  des oscillations de la tempera ture  
n 'est  que de 0,2 °, mais le signal reste exploitable. Les 
flux nlesu%s sont un peu plus impor tant  que ceux pr~vus 
par le module unidimensionnel,  et cet 5cart pourrai t  6tre 
dfi aux contr ibut ions de nature  convective, que le module 
ne prend pas en compte.  

La figure 6 pr~sente un %sul ta t  de calcul, avec une 
extension b. un cycle £ quatre  temps, l '6chappement 
et l 'admission dtant  pris ici comme des phases de re- 
pos, c 'est-£-dire £ pression et temp5rature  constantes.  
Cet te  s i tuat ion reprodui t  celle d 'un  moteur  entrMn6, oh 
il suffit de neutral iser  la combustion. En pratique, la 
couche limite thermique se d6veloppe durant  l 'admis- 
sion, avec des vitesses induites assez importantes  pour 
que le ph6nom~ne de convection forcde contribue gran- 
dement aux flux thermiques paridtaux. On mesure dans 
les m6mes conditions un flux de chaleur plus intense que 
par le module unidimensionnel laminaire,  avec un pic 
a t te ignant  une valeur typique de 300 kW.m -2 [2] au lieu 
de 45 kW.m -2 d 'apr~s le module. Le module de Yang [8] 
corrige part iel lement  cette insuffisance, en uti l isant  une 
diffusivit6 turbulente.  

co c,os,o s 

Le transfert  thermique lors d 'un  r6gime de 
compression-d~tente  pur  est un ph6nom~ne complexe, ~ 
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Figure 6. Flux instantanE resultant d'un calcul sur deux tours 
de vilebrequin avec une temperature d'admission To 6gale 
293 K. REgime de 1 000 t r .min -1  ; Po = 0,1 MPa. 

Figure 6. Instantaneous heat f lux f rom a two-revolution run. 
Intake temperature To = 293 K. Rotation speed 1 000 rpm. 
Po = 0.1 MPa. 
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mais peut  6tre formul@ de faqon rigoureuse. La solution 
analyt ique propos@e est assez simple, tout  au moins suf- 
fisamment r@guli~re pour que peu d 'harmoniques  soient 
n@cessaires. Le caractTre assez impulsionnel de l'@volu- 
t ion de la pression demande cependant  une vingtaine 
de termes, ce qui ne pose aucun problTme de temps  de 
calcul, alors que la solution du r@gime transitoire,  sous 
forme d 'un  produi t  de convolution, est de raise en oeuvre 
plus complexe. Le r@sultat des simulations consiste en 
l'@volution du flux de chaleur instantan@, et accessoi- 
rement des r@ar t i t ions  instat ionnaires de temp@rature 
dans le milieu fluide. Ces derni~res i l lustrent l'@tat de 
d@s@quilibre de la zone de couche linfite. Notons cepen- 
dant  que la notion de ,,couche limite,,  ne correspond 
pas dans notre cas ~ la th@orie classique de la couche 
limite, pour  laquelle i'@coulement principal  est de di- 
rection parall~le £ la paroi, alors que, pour le cas de 
la compression pure, l'@coulement est perpendiculaire  £ 
celle-ci, avec nos hypotheses. Les modules classiquement 
utilisTs pour l ' es t imat ion des transferts  dans les moteurs  
sont bas@s sur des formules de convection forc@e, avec 
le plus souvent des lois en puissance de la pression, de 
la temp@rature et de la vitesse de rotat ion.  Ces lois ne 
rendent pas compte de cet @tat de d@s@quilibre, et ne 
sauraient  pr@voir un flux de chaleur dirig6 de la paroi 
vers le gaz, alors que le gaz loin de la paroi est plus 
chaud que la paroi,  ainsi qu 'on le constate  au cours de 
la phase de d@tente. 

Nous avons montr6 clue le flux de chaleur moyen 
est dirig@ du gaz vers la paroi, et que ce transfert  est 
la cons@quence directe de la product ion d 'entropie  par  
irr@versibilit@ dans le milieu fluide. Ce flux moyen, avec 
des valeurs de fluctuation de pression du niveau que 
l 'on peut  a t tendre  sur des moteurs  thermiques ou des 
compresseurs, reste faible devant la valeur maximale du 
flux obtenue £ un angle de vilebrequin d 'une  dizaine 
de degr@s avant le point  mort  haut ,  sur le cas test  
pr~sentT. Pour  une @volution de la pression pr@sentant 
un niveau de fluctuation faible devant la valeur absolue, 
ce d@phasage serait  d 'un  quar t  de p@riode. La faible 
valeur obtenue pour le d~phasage angulaire s 'explique 
par  le changement de variable temporelle utilis@e, qui 
s'interpr@te comme une di la ta t ion des angles voisins du 
point  mort  haut .  

L 'appl icat ion aux moteurs thernfiques requiert la 
prise en compte d 'un  cycle & quatre  temps, c 'est- 
/~-dire avec un tour  d'@chappement et d 'admission 
durant  lequel la variat ion de pression est relat ivement 
n@gligeable. Dans le module unidimensionnel,  on ne 
peut  que consid@rer ces phases comme des phases de 
repos et de r@@quilibrage, en ignorant les ph@nom~nes 

de convection qu' induisent  les mouvements du fluide. 
L 'approche  par  les formules de convection forc@e est 
alors mieux justifi~e, mais ne rend pas toujours compte 
de faqon correcte des phases de compression et de 
d@tente en certains points. 

Une deuxi@me applicat ion du module pourrai t  @tre 
la caract@risation de ph~nom~nes thermo-acoustiques,  
c 'est-£-dire des s i tuat ions de couplage entre des oscilla- 
tions de pression et de temp@rature d 'un  milieu gazeux 
au contact  d 'une paroi. On ne s ' int~resserait  ici qu 'aux  
fr~quences assez basses, et aux distances ~t la paroi  
pet i tes  devant la longueur d 'onde de l 'oscillation de 
pression. Le module pourrai t  alors d@crire le comporte-  
m e n t &  l'extr@mit@ ferm@e d 'un  tube,  en pr~voyant le 
flux de chaleur dissip@ par  la paroi si~ge d 'une oscilla- 
tion de pression intense, en r@gime trTs fortement non 
lin~aire. 
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A b r i g d e d  E n g l i s h  V e r s i o n  

P e r i o d i c  h e a t  t r a n s f e r  m o d e l  for  p u r e  c o m p r e s s i o n  e x p a n s i o n  m o d e l l i n g  

Heat transfer calculus for applicat ions in reciproca- 
t ing engines is usually handled as a forced convection 
problem by the use of heat  transfer coefficients. Power 
laws based on pressure, t empera tu re  and speed of rota- 
t ion are classically used, with special fi t t ing on global 
exper imental  data .  

We obtained an analyt ical  solution of the  energy 
equation for the periodic flow and tempera tu re  field 
inside the chamber,  considered as an unlimited media. 
An interesting result for measurements  applicat ions is 
to determine at  what  t ime the instantaneous flux crosses 
the zero value. We found in a previous s tudy tha t  the 
t ime of zero t empera tu re  difference between the wall and 
the fluid gives the best  es t imate  during the compression 
phase. This es t imate  applies to the common case, for 
which the average heat  flux is not available, when only 
superficial t empera tu re  is recorded. 

A velocity and t empera tu re  field describes the one 
dimensional  flow field, with variat ion in the direction 
perpendicular  to the wall. The hypothesis  refers to a 
laminar  flow field without  combustion. The pressure va- 
ries only with time, and it gives evolutions outside the 
near wall region. The s t ream function (equation (4)) eli- 
minates  the velocity, satisfying the continuity equation. 
The thermal  conduct ivi ty  is assumed to be propor t ional  
to the  absolute t empera tu re  and reversible behaviour 
applies outside the wall zone. A thermal  equilibrium 
condit ion determines the assumed constant  wall tem- 
pera ture  value. The energy balance equation is then 
t ransformed to a uni ty diffusion coefficient heat  equa- 
tion, and solved as a Fourier series (equations (13) and 
(14)). Equil ibr ium conditions imply an average heat  flux 

from gas to wall, as a consequence of entropy product ion 
due to irreversibili ty in the influence region of the wall. 
This average heat  flux value is much weaker than  its 
maximum instantaneous value. 

Results are in good agreement with measurements  
on a motored exper imental  engine, adap ted  from an 
industr ial  small Diesel engine. The intake and exhaust  
processes are neutralised, so tha t  the compression and 
expansion induce the  greater  par t  of the flow field. 
Tempera ture  profiles show a boundary  thermal  layer 
thickness of 1 to 3 mm (figure 3). This modification 
eliminates the forced convection given by the persistence 
of the intake velocity field. The heat  flux, as for a 
more classical periodic heat  transfer problem, precedes 
the t empera tu re  difference behaviour,  but  by less than  
a quar ter  of a period, owing to compression effects 
(figure 2). The models using instantaneous heat  transfer 
coefficients give these evolutions in phase. Adap ta t ion  
for a four strokes engine requires a~diton of a dead 
revolution, with pressure and tempera ture  brought 
to ambient  values. For tha t  reason, maximum heat  
flux values are higher, but  below typical  values on 
motored engines. It is necessary to take into account 
forced convection, which then becomes a dominant  
phenomenon. 

Another  possible appl icat ion is the thermo-acoust ical  
phenomena characterisation.  The model  can therefore 
describe coupling between pressure and tempera ture  
oscillations of a gaseous medium near a wall, at the 
end of a closed tube  where the oscillating flow field is 
perpendicular  to the wall. 
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