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Résumé

On présente les résultats d’une étude détaillée de la description locale de la transformation d’énergie au sein du distribute
calage variable d’un turbocompresseur de suralimentation. Une analyse expérimentale et numérique est conduite afin d’étudier l’
phénomènes dissipatifs sur les caractéristiques de perméabilité du distributeur aileté et sur l’interaction fluide-structure qui en résa
roue mobile. Une attention particulière est portée sur les pertes par désadaptation et sur la structure locale du jet à l’échappemen
géométrie variable en fonction de son calage. On observe que lorsque les conditions soniques sont atteintes au col du distributeu
supersonique qui est le siège d’irréversibilités marquées peut alors interagir dans l’espace de mélange à l’admission de la roue m
 2005 Publié par Elsevier SAS.

Abstract

The results of study concerning energy transformation within the variable geometry nozzle of a turbocharger are presented in
A detailed analysis is carried out in order to study the effect of losses on the permeability characteristics of the vaned channel, and
the flow-turbine structure interaction resulting at the rotor. Particular attention is paid to the local jet structure at outlet from the
geometry channel when sonic conditions are likely to be reached at the diffuser throat. A supersonic flow layer can be observed in
zone at the rotor inlet, this phenomenon generates high losses in this region.
 2005 Publié par Elsevier SAS.

Mots-clés : Canal variable ; Jet supersonique ; Irréversibilités ; Machine thermique

Keywords: Variable geometry nozzle; Supersonic expansion; Losses; Thermal machine
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1. Introduction

Le concept de turbosuralimentation à géométrie varia
d’un moteur thermique de propulsion contribue à répon
à l’impératif d’émissions minimales qui est un phénomè
de santé publique. Il permet de réduire désormais la cy
drée des moteurs (down-sizing) dans un objectif de réduc
des émissions de gaz à effet de serre en adaptant les p
mances de la turbine aux besoins évolutifs en air du mo

* Auteur correspondant. Tél. : 0130854865 ; fax : 0130854899.

Adresse e-mail : descombe@ccr.jussieu.fr (G. Descombes).

1290-0729/$ – see front matter 2005 Publié par Elsevier SAS.
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r-

afin de favoriser la zone de rendement optimal du group
suralimentation dans les charges partielles [1].

Il subsiste toutefois un verrou récurrent dans les ph
de fonctionnement transitoire du moteur qui se traduit pa
délai de mise en pression des conduits d’admission du
teur [2]. Un turbocompresseur de faible dimension perme
réduire ce temps de réponse pour obtenir une pression c
nable de suralimentation dès les faibles régimes de rota
du moteur. Un dispositif de régulation est alors réalisé
un by-pass sur le circuit d’échappement en amont de la
bine. On montre néanmoins que l’ouverture de ce clape

décharge génère une contre-pression importante qui entraîne
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Nomenclature

b pas . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . mm
h enthalpie . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . J·kg−1

l épaisseur d’un canal
M nombre de Mach
qm débit masse. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . kg·s−1

r rayon courant . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . mm
S entropie . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . J·kg−1·K−1

T température . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . K

V vitesse. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . m·s−1

Y coefficient de pression
Z nombre d’aubages

Symboles grecs

α angle d’incidence . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . . .◦
ζ coefficient de perte
ρ masse volumique. . . . . . . . . . . . . . . . . . . . kg·m−3
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Les configurations avancées de turbine à géométrie
riable concernent la volute et le distributeur de la tur
machine. Le concept de volute à géométrie variable vi
adapter d’une manière simple la section débitante de la
lute en fonction du point de charge du moteur [4–6]. D
les faibles débits, l’un des conduits peut également être
turé afin de conserver une vitesse suffisante d’écoulem
des gaz, mais cette technique génère des pertes de c
très préjudiciables à la consommation du moteur [7].

La seconde technique très utilisée en application auto
bile utilise une couronne d’aubages de distributeurs à ca
variable [1,3]. Les aubes distributrices autorisent une sec
de passage importante dans les débits élevés alors que
clinaison des ces aubes diminue la section débitante au
régimes et modifie l’angle d’incidence du jet. De nombre
concepts dérivés ont été proposés et la turbine à géom
variable peut même ne comporter qu’un unique étran
ment à l’admission de la roue [8,9].

La troisième technique de géométrie variable dite à in
tion partielle est dérivée du concept de réglage utilisé d
les turbines à vapeur. Elle permet d’adapter la section
ridienne d’admission de la roue de turbine au débit des
d’échappement disponible en n’injectant que sur une f
tion de la hauteur des aubages dans les charges partiel
moteur. Une géométrie variable du compresseur peut a
être envisagée par une pré-rotation du fluide en amon
la roue du compresseur afin de fournir un mouvement p
lable de giration à l’écoulement. Ce concept de pré-rota
étudié en recherche [10] reste d’une mise en œuvre dél
pour l’application automobile.

Il est enfin possible d’utiliser l’électricité pour atténu
les inconvénients inhérents au temps de réponse de la
bine. Une première idée consiste à remplacer le turboc
presseur par un compresseur électrique indépendant, c
permettrait de rendre la fonction de suralimentation indép
dante du point de fonctionnement du moteur thermique [
Il est néanmoins plus réaliste de conserver le turbocomp
seur en l’assistant par un entraînement électrique uni
ment dans les charges partielles. Une machine électriqu

type asynchrone peut de plus autoriser une régulation de vi-
e

t
e

-
s

u
i

-

i

-

e

tesse en freinant le turbocompresseur dans les charges
élevées [12].

De nombreux laboratoires travaillent depuis une vi
taine d’années sur l’adaptation du turbocompresseur au
teur, mais aucune solution simple ne donne entièremen
tisfaction pour modéliser convenablement la cartograp
des performances du turbocompresseur dans son envir
ment moteur. L’élaboration d’une nouvelle version du cal
des performances d’une turbine de suralimentation do
distributeur comporte des canaux mobiles a ainsi néce
une étude approfondie de la transformation d’énergie au
de chacun des sous-ensembles caractéristiques de la tu

On présente les résultats de l’analyse au sein du d
buteur à canaux mobiles qui est le siège d’irréversibil
marquées en fonction du calage des ailettes mobiles du
inter-aubes, ce qui génère souvent une boucle défavorab
pression à l’échappement du moteur qui se révèle dél
à modéliser dans un programme général de simulation.

2. Modelisation geometrique du distributeur

L’étage de la turbine étudiée comporte une volute,
distributeur aileté à calage variable et une roue mobile h
coradiale (Fig. 1). Le distributeur est constitué d’une sec
lisse d’admission suivie de canaux ailetés uniformémen
partis sur toute la périphérie. L’espace lisse d’alimenta
est lui-même à géométrie variable et sa section débit
évolue en fonction du calage des aubages mobiles (Fig
L’admission de chaque canal aileté est assimilée à un
fil d’aile isolée tandis que le corps central est modélisé
un canal convergent identifié par ses sections droites d
mission et de refoulement. La périphérie de sortie du c
aileté constitue la condition géométrique de fermeture
sous-ensemble distributeur.

3. Hypotheses de calcul

Le calcul est conduit selon une approche eulérienne
formulant l’hypothèse d’un débit uniformément réparti s
toute la périphérie du distributeur [13]. Le gaz est parf
le fluide est compressible et visqueux, l’écoulement tur

lent est stationnaire en moyenne, l’énergie potentielle est
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Fig. 1. Turbine de suralimentation et distributeur à calage variable.
Fig. 1. Turbine housing and variable geometry nozzle.
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Fig. 2. Etage de turbine à géométrie variable.

Fig. 2. Helicoradial turbine stage.

négligée. L’écoulement 1D est étudié sur une ligne de c
rant médiane et complété par une approche quasi-2D su
lignes frontières du canal inter-aubes du distributeur.

4. Les phenomenes dissipatifs

La dissipation d’énergie utilisable constitue le point s
sible de cette application car les débits véhiculés varient
une plage de 1 à 5 et sont tout au plus de l’ordre de quel
centaines de grammes par seconde avec des condition
nératrices très variables à l’échappement du moteur. On
sente donc les corrélations principales qui ont été rédu
selon une approche 1D à l’issue d’une étude de sensib
des modèles multidimensionnels [14].

4.1. Diffusion

Les pertes par mélange dans l’espace lisse à géom
variable du distributeur sont exprimées sous la forme d

coefficient de pression (équation (1)) entre l’entrée 1 et la
s

-
-

sortie 2 en fonction des pressions totales indicées par le
fixe i et les pressions statiques [15].

�Y =
[
1− Pi2

Pi0

]⌊
1− P2

Pi0

⌋−1

(1)

4.2. Fuites

Les pertes par fuite qui constituent un handicap mar
dans le processus de la transformation d’énergie sont m
lisées selon la corrélation (2) qui intègre l’effet de déflex
αs du squelette de l’aubage,εl est le jeu fonctionnel,b le pas
entre deux ailettes [16].

qf
∼= qm

εl

b sinαs

(2)

4.3. Frottements

On retient la formulation (3) exprimée par un saut d’e
thalpie statique exprimé par référence à une détente ise
pique et pondérée par le nombre de Mach de sortieM2 [17].

ζN = 2(h − his)

V 2
2

[
1+ γM2

2

2

]
(3)

4.4. Désadaptation

Les pertes par désadaptation d’incidence à l’entrée du
nal inter-aubes sont évaluées par l’équation (4) qui tra
l’augmentation d’enthalpie statique en régime stationn
où le termeα − αopt mesure le défaut d’incidence ent
l’angle du jet et l’angle géométrique du squelette [18].

�h = �V 2 sin2

2
|α − αopt| (4)

Lorsque l’écoulement s’effectue à la sortie du canal ailet
régime subsonique borné par un nombre de Mach de l’o
de 0,4 ; la particule fluide quitte le profil d’aile avec un éc
flux-profil δ = α − αopt évalué par la relation (5) où c est
col droit de sortie et b le pas associé entre deux ailettes

c

Arccosα =

b
(5)
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Lorsque l’effet compressible est marqué à l’admission
distributeur(Mach> 0,6), ce sont en revanche les cond
tions au col qui imposent l’angle d’échappement du jet
le blocage sonique est alors atteint dans la section gé
trique de sortie du canal (M = 1 au col) dans les position
de faible ouverture du distributeur [2]. Un jet supersoniq
de structure complexe peut alors se propager dans la zo
mélange en aval du col. La sous-détente supersonique q
produit dans le jet devient le siège d’ondes de chocs car
risé par une dissipation d’énergie qui est délicate à rest
par le calcul [18].

On se réfère aux travaux de Jansen et Smith [19]
a étudié les irréversibilités se produisant à l’échappem
d’une petite turbine de suralimentation dans ces condit
de fonctionnement sonique au col. L’auteur remarque
d’abord que l’écart flux-profil est une fonction du nomb
d’aubages, de leur incidence géométrique et du rappo
pression amont-aval du distributeur. Il note qu’un traitem
numérique basé sur la méthode des caractéristiques e
moyen de calcul bien adapté pour approximer les condit
limites 2D du jet supersonique. L’auteur élabore ensuite
schéma réduit de calcul selon une approche 1D en expri
les conditions limites de part et d’autre du choc. Il about
une formulation spécifique de l’écart flux profilδ en sortie
du distributeur selon l’équation (6).

tgδ = −B + √
B2 − 4AC

2A
(6)

Les coefficientsA, B et C sont fonction du rapportγ des
chaleurs massiques du fluide, de l’angleαopt d’incidence
géométrique du profil, de l’angle circonférentielθ entre deux
ailettes consécutives et du rapport des pressions respe
régnant au col indicé 1 et à la périphérie de sortie indicé
Soit encore les expressions associées (7)–(11) oùθ = 2π/Z,
Z étant le nombre de pales.

A = γ − 1

2
X2 + XY sinαopt(1− cosθ)

− γ + 1

2
[1− cosθ ]2 (7)

B = XY
[
cosαopt(1− cosθ) + sinαoptsinθ

]
− (γ + 1)sinθ(1− cosθ) (8)

C = γ − 1

2
X2 + XY cosαoptsinθ − γ + 1

2
sin2 θ (9)

X = θ2

γ sinθ

[
1− P2

P1
+ γ

2

(
1+ sin 2θ

2θ

)]
(10)

Y = P2

P1

1

sinθ

[
θ2

cosαoptsinθ + sinα∗(1− cosθ)

]
(11)

4.5. Elargissement brusque

En régime d’écoulement subsonique, on retient l’exp

sion (12) dérivée des travaux de Borda–Carnot et pondérée
-

e
e
-

n

t

s

par le sinus de l’angle de sortieαs de l’aubage,k étant une
constante fonction du circuit aval d’échappement [2,20].

τ = k

[
1− As

Ae

]2

sinαs (12)

Lorsque l’écoulement est à proximité du blocage sonique
se réfère de nouveau aux travaux de Jansen et Smith [19
évalue les pertes associées à la sous-détente superso
sous la forme d’un facteur de pertes (équation (13)) expr
de part et d’autre du choc par référence à une transform
isentropique (équation (14)). Ce facteur de pertesζ se traduit
par l’équation (15) en fonction des variables précédemm
identifiées et peut être rapproché du cas d’un élargisse
brusque selon la relation (16) qui résulte de l’application
la théorie 1D de l’onde de choc oblique [21]. Les per
associées sont exprimées par le second principe de la
modynamique avec l’hypothèse d’un gaz idéal parfait (1

ζ = 1−
[

M2

M2,is

]2

(13)

M2
2,is = γ + 1

γ − 1

[
1−

(
P2

Pi1

)(γ−1)/γ ]
(14)

1− ζ = θ2

γ sin2 θ

[
1− P2

P1
+ γ

2

{
1+ sin 2θ

2θ

}]2

×
[
M2

2,is

[
(1− cosθ)

sinθ
sinδ + cosδ

]2]−1

(15)

Pi2

Pi1
= A1M1

A2M2

[(
1+ γ − 1

2
M2

2

)

/(
1+ γ − 1

2
M2

1

)](γ+1)/(2(γ−1))

(16)

�S1,2 = −r Log
Pi2

Pi1
(17)

5. Calcul de l’ecoulement

La géométrie d’un point courant est rétablie à partir d
loi d’évolution des sections débitantes en fonction du ca
des aubages. Un calcul préliminaire de la section soniqu
distributeur permet de vérifier la compatibilité du point é
dié avec les conditions génératrices imposées. La descri
est initialisée sur la périphérie d’entrée du distributeur li
selon une approche 1D eulérienne en retenant l’hypot
d’adiabaticité à partir des équations combinées de mo
ment et d’énergie (18), de continuité (19) et d’entropie (2
Vθ étant la vitesse tangentielle, l’angle d’incidenceα2 du jet
étant inconnu à ce stade.

qmCpTi2

A2Pi2

= γ

γ − 1
Vθ2 tgα2

[
1− (

1+ tgα2
2

) V 2
θ2

2CpTi2

]1/(γ−1)

(18)

ρs Ae Ve
ρe

=
As Vs

(19)
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L’évolution aérothermodynamique est calculée en com
nant les équations (18)–(20) en fonction de la traject
dans les sections droites d’entrée et de sortie du c
convergent de même que sur la périphérie d’échappem
On aboutit ainsi à l’équation intégrée (21) qui ne conti
plus que le seul terme de vitesseVi+1 pour unique inconnue
résolue numériquement,�i identifiant le pas géométrique d
calcul.

Ai+1V
2
i+1 + Bi+1V

1−γ

i+1 − Tii = 0 (21)

Les coefficientsA et B s’expriment selon (22) et (23) oùαi

et αi+1 identifient les angles respectifs d’incidence géom
trique en fonction de l’abscisse de la trajectoire médian
sein du canal inter-aubes,�S est la production d’entropi
au sein du canal évaluée par les relations (17) et (20) te
compte des équations (1)–(16) selon le point de fonction
ment étudié.

Ai+1 = 1

2Cp

(22)

Bi+1 = Ti

[
Ai

Ai+1

]γ−1

[Vi sinαi]γ−1[sinαi+1]1−γ

×
[
exp

�S

r

]γ−1

(23)

L’équation de continuité impose également la relation (
entre la section droite d’échappement indicée 1 du can
la périphérie associée de sortie indicée 2 oùr1, r2, l1 et l2
sont les dimensions respectives des rayons et des épais
du canal inter aube.

V2 sinα2 = ρ1

ρ2

r1

r2

l1

l2
· V1 sinα1 (24)

Une description quasi-2D complète la procédure de ca
en fonction du rayon de courbure du distributeur afin d’é
luer la cinématique de l’écoulement sur les lignes de cou
situées à proximité de l’intrados et de l’extrados du ca
inter-aubes. On suppose pour cela que les variations
tives de vitesse et du nombre de Mach sont du même ord
grandeur et l’on obtient l’expression (25) dans laquelle�η

correspond à la distance élémentaire qui sépare les lign
courant extrêmes dans le plan transversal de part et d’
du rayon de courbure médianrc, M�η est le nombre de Mac
local etM le nombre de Mach médian.

M�η = �M
[
1± �η

r̄c

]−1

(25)

6. Experimentation sur banc d’essais

6.1. Analogie hydraulique

L’analogie hydraulique exploite la similitude qui exis

entre les équations du mouvement d’une évolution isen-
l
.

t

rs

-

e

tropique bidimensionnelle d’un gaz parfait compress
s’écoulant dans un canal et celles d’un écoulement
pertes d’un liquide avec surface libre. Les essais en c
hydraulique donnent un aperçu qualitatif des conditions d
écoulement plan. Il existe en effet une analogie entre l’éc
lement supersonique d’un gaz et celui d’une nappe d’e
surface libre s’écoulant dans un canal dont le fond est h
zontal. Les variations brusques de masse volumique du
(ondes de choc) se traduisent dans l’analogie hydraul
par des variations de l’épaisseur de la nappe d’eau (ma
rets).

Une maquette 2D représentant une tranche du distribu
à canaux mobiles a été réalisée et la méthode des ana
hydrauliques a permis d’observer l’ampleur du jet supe
nique et l’influence de la section débitante sur la forme
jet à l’aval [2]. Le liquide retenu est de l’eau en raison de
faible viscosité. Rebuffet [22] a en effet montré que l’an
logie qui s’effectue entre le nombre de Mach et le nom
de Froude doit répondre à l’équation de conservation d
masse au sein du gaz (équation (26)) réécrite en ha
du liquide (équation (27)), où e représente la hauteur d
nappe d’eau. La similitude porte sur les vitesses respec
de propagation des ondes dans le gaz d’une part et da
fluide d’autre part.

∂

∂x
ρu + ∂

∂y
ρv = 0 (26)

∂

∂x
eu + ∂

∂y
ev = 0 (27)

Cette analogie doit satisfaire simultanément l’équation (
relative à l’égalité des grandeurs thermodynamiques
fluide compressible et elle impose d’assimiler l’écoulem
à un fluide fictif dénommé gaz hydraulique dont le rapp
des chaleurs massiques est égal à 2.[

e

ei

]2

=
[

ρ

ρi

]2

= P

Pi

(28)

Cette analogie hydraulique a été mise en œuvre expéri
talement au laboratoire sur une maquette de canal inter-
immergée dans une table à eau. Les variations mesu
de l’épaisseur de la nappe d’eau en fonction du rappor
pression ont fourni une indication qualitative du niveau
compressibilité en visualisant les discontinuités qui prenn
naissance à partir du col jusque dans l’espace aval du c
inter-aubes [2]. Elles se propagent sous forme de masc
représentatifs des perturbations générées à l’échappe
libre du distributeur qui sont à l’origine de l’interaction rot
stator dans le cas réel [2].

6.2. Strioscopie et mesures de pressions

Une expérimentation a été ensuite réalisée sur un
d’essai à rafale inverse qui permet de mettre en vitess
écoulement par remplissage d’une chambre à vide mis
communication avec l’atmosphère [2]. Une maquette 2D

présentative de la géométrie à étudier est implantée en série
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sur la veine d’essais en amont d’un caisson de tranquil
tion et permet d’observer les écoulements supersonique
la méthode optique de strioscopie.

Le banc d’essai à rafale inverse permet de mettre en
tesse un écoulement d’air par remplissage d’une cham
vide mise en communication avec l’atmosphère (Fig. 3
est constitué d’une chambre à vide (1) au sein de laqu
le niveau de pression absolue de l’ordre de 40 millibars
obtenu au moyen d’une pompe à palettes (2). Une vann
régulation à ouverture rapide (3) commande la mise en c
munication avec l’atmosphère et permet ainsi d’assure
balayage complet des rapports de pressions compris
la pression atmosphérique régnant en amont de la vei
la pression minimale régnant dans la chambre à vide.
maquette (5) représentative de la géométrie à étudier es
plantée en série sur la veine d’essais en amont d’un ca
de tranquillisation (4).

Le distributeur est modélisé par une maquette qui
pecte les conditions de similitude afin de simuler un éc
lement plan au sein du canal inter-aubes. La mesure
pressions statiques locales est effectuée en différents p
du conduit et en aval du col afin de reconstituer par un ca

Fig. 3. Banc d’essai à rafale inverse.

Fig. 3. Aerodynamic test bench.
Fig. 4. Test bench of
r

e
t

-

s

ultérieur les dissipations d’énergie (Fig. 4). Une visuali
tion strioscopique est ensuite réalisée à l’échappemen
distributeur et la maquette est équipée pour cela de paro
verre optique qui forment un milieu transparent parfaitem
homogène et traversé par un faisceau lumineux. Les v
tions d’intensité lumineuse associées au dispositif opt
permettent d’observer les gradients de masse volumiqu
l’écoulement. On est ainsi en mesure de visualiser la st
ture évolutive du jet en fonction du rapport de pression
règne entre l’entrée et la sortie du distributeur.

L’expérience montre que l’écoulement à l’échappem
du distributeur devient complexe dès que le nombre de M
local tend vers 1. On constate que des oscillations compl
prennent naissance en fonction du taux de détente au se
l’élargissement brusque. La Fig. 5 montre quelques ima
de la structure observée du jet en fonction du taux de
tente mesuré. Pour des taux de détente� 4, on observe un
écoulement stationnaire entièrement supersonique au
duquel se propage une structure d’ondes de chocs obl
qui forment une structure en croix. Dès que le rapport
pression diminue, l’écoulement décolle de la paroi dan
partie aval. Le jet rejoint ensuite progressivement le rég
subsonique et retrouve alors une structure relativemen
mogène [2,23].

7. Experimentation numerique

7.1. Lignes simulées d’un jet supersonique

Un 1er algorithme de calcul a été programmé afin d’é

luer l’amplitude d’un jet supersonique en fonction des condi-
Fig. 4. Maquette d’un canal inter-aube.
the scale channel.
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Fig. 5. Visualisation strioscopique du jet supersonique à l’échappement d’un canal convergent en fonction du taux de détente.

Fig. 5. Strioscopic visualisation of supersonic expansion function of the pressure ratio within a convergent nozzle. (a) Pressure ratio= 3.50, (b) pressure
ratio= 2.25, (c) pressure ratio= 1.65.

Fig. 6. Lignes d’iso-Mach d’un jet supersonique en fonction du taux de détente. (a)Pie/Ps = 4, (b)Pie/Ps = 8.
Fig. 6. Isomach modelling of a supersonic jet function of the pressure ratio. (a)Pie/Ps = 4, (b)Pie/Ps = 8.
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jet
tions génératrices et de la section au col de l’aubage [24
est basé sur la méthode des caractéristiques inverse e
sente la particularité de propager l’information au trav
d’un nuage de points discrets préalablement définis pa
maillage. La géométrie étudiée est identifiée par le diam
H1 au col, le rapportH2/H1 représente l’évasement d
l’élargissement brusque etL/H2 l’allongement. Les condi
tions génératrices imposées sont la pression totalePie, et
la température totaleTie, la pression statique étant impos
à l’aval. La Fig. 6 montre les lignes frontières d’iso-Ma
simulées pour deux conditions génératrices expérimen
distinctes de taux de détente confrontées à l’expérience

7.2. Description locale du jet supersonique

Une seconde simulation est réalisée avec la version
du simulateur Fluent–Rampant. La géométrie du distr
teur fait l’objet d’une discrétisation spatiale 2D par éléme
quadrilatères avec le mailleur Geomesh et un schém
40 000 noeuds. L’algorithme de calcul instationnaire uti
un schéma explicite de résolution itérative aux volumes fi
basée sur la masse volumique. Ce schéma conditionn
ment stable est néanmoins bien adapté au cas de tran

instationnaire d’ondes de chocs qui sont délicates à capte
-

-
rt

au sein de la nappe supersonique. Un test préliminair
validation largement traité dans la littérature est préala
ment simulé sur un jet droit qui débite dans un élargissem
brusque [25].

La simulation est ensuite conduite avec des conditions
nératrices imposées par une pression totale amontPie et une
température totaleTie tandis que la pression avalPs consti-
tue la condition de fermeture, l’écoulement étant supp
adiabatique. Le calcul est initialisé en fluide parfait et
cyclé en fluide réel avec un modèle de turbulence du
k–ε modifié.

La Fig. 7 illustre le champ évolutif des iso-Mach da
l’espace confiné de sortie, qui simule l’admission pseu
radiale de la roue en fonction du taux de détente, pou
conditions génératrices de pression et de température é
à Pie = 230 000 Pa etTie = 300 K. On retrouve naturelle
ment la ligne de blocage sonique au col du convergent e
remarque la présence d’un gradient prononcé de Mac
l’ordre de 10 à 15 points dans le plan transversal d’écha
ment. L’adéquation avec les résultats mesurés sur les m
points de fonctionnement est satisfaisante, mais une
lyse complémentaire montre que le schéma de calcul mi
néanmoins la production calculée d’entropie au sein du

rsupersonique. Les résultats de l’analyse numérique montrent
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Fig. 7. Distribution des lignes iso-Mach du jet supersonique en fonctio
taux de détente dans le canal convergent du distributeur.

Fig. 7. Iso-Mach modelling of a supersonic jet function of the pressure
tio within the convergent channel. (a) Pressure ratio= 3.50, (b) pressure
ratio= 2.25, (c) pressure ratio= 1.65.

que la restitution correcte des irréversibilités nécessite
demment un maillage localement raffiné et on observe
le schéma d’ordre 2 en espace est le seul capable de c
les battements de jets.

On observe que les ondes divergentes de détente s
fléchissent sur la ligne frontière du jet et se transform
alors en ondes de re-compression pour former un systèm
tonneaux périodiques en régime d’écoulement aval supe
nique. Ces résultats sont en bonne adéquation avec l’e
rience [21] et la littérature [23]. La captation numérique d
propagations d’ondes devient délicate à restituer lorsque
discontinuités marquées apparaissent par rapport à l’é

libre thermodynamique local.
r

-

e
-
-

On constate également que la convergence est lente
est nécessaire d’avoir recours de manière intensive aux
numériques de sous-relaxation des équations afin d’atté
les inévitables oscillations numériques qui sont inhérente
schéma explicite de résolution retenu dans cette simula
Les résidus ont été stabilisés sous la barre des 10−3 à 10−4

pour les équations du mouvement et à 10−6 pour l’équation
d’énergie, l’équilibre des flux massiques est respecté à m
de 1 % entre l’entrée et la sortie.

7.3. Description circonférencielle

La Fig. 8 rétablit la description 2D simulée du champ d
vitesses au sein d’un canal courbé dans les mêmes c
tions de simulation que précédemment en reconduisa
modèle de turbulence du typek–ε modifié, le taux de dé
tente étant égal à 2. On retrouve la condition de vitesse n
aux parois ainsi que la présence d’un gradient marqué d
tesse de l’ordre de 10 points dans le plan transversal
On constate aussi qu’une fraction de l’espace inter-au
à l’échappement du canal se comporte comme un vol
mort, la distribution d’enthalpie statique qui évolue de 2
à 300 kJ·kg−1 étant en particulier très hétérogène dans c
zone névralgique.

8. Permeabilite du distributeur

Pour des conditions génératrices de pression et de te
rature égales àPie = 250 000 Pa,Tie = 773 K, la plage de
débit balayée évolue de 0,1 à 0,5 kg·s−1, ce qui correspond
à une plage de vitesse de 30 à 140 m·s−1 du fluide à l’entrée
de la turbine pour une position du distributeur calée à 8
d’ouverture.

8.1. Fuites

La confrontation aux essais réalisés par Sokhey [26
satisfaisante sur cette plage de débit car les pertes par
demeurent de l’ordre de 1 à 2 % sur ce point de calage
un jeu fonctionnel de 0,1 mm préconisé par Spraker [27
Parois [28]. En se référant également aux mesures réal
par Rogo [29], on valide le modèle (2) qui tient compte
l’évolution αs du calage du distributeur.

8.2. Désadaptation

L’angle d’incidence de sortie de l’espace lisse du dis
buteur est de l’ordre de 40◦, soit un écart comparé de 2
par valeurs supérieures à l’angle isentropique d’incide
C’est sur la plage de Mach comprise entre 0,1 et 0,5
les pertes par désadaptation constituent la source majeu
dissipation. Elles représentent 30 % des pertes dans la
des débits modérés et reviennent logiquement à un ni
proche de 15 % au delà d’un débit médian.

Ce n’est ainsi pas le fonctionnement en pleine ou
ture qui est privilégié lors de la conception du distribut

où la désadaptation calculée par incidence est majorée dès
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Fig. 8. Champ des vitesses simulées dans l’espace inter-aube en fonction du rayon de courbure.
Fig. 8. Numerical velocity distribution (m·s−1) within a curvated channel.

enc
t
pro-
géo-

bu-
éla-
ation
m-
de

seu

e de
qui
ave
s su
ex-
lpie
bon

er-

-

e

, la
ture.
imu-

me-
sai à

. 11
uis
on
du
t en
que le squelette à géométrie variable présente une incid
géométrique de l’ordre de 36◦. L’adaptation d’incidence es
obtenue lorsque l’on adopte une position de fermeture
noncée du distributeur qui correspond à une incidence
métrique de l’ordre de 5◦.

8.3. Frottements

La distribution des pertes d’enthalpie au sein du distri
teur aileté a été reconstituée en fonction du débit. La corr
tion (3) restitue des niveaux de pertes qui sont en adéqu
avec la littérature [14,30] et les pertes par diffusion et co
pressibilité prennent ainsi le pas au-delà d’un nombre
Mach supérieur à 0,5 tout en demeurant en-dessous du
de 10 000 J·kg−1 à 80 % d’ouverture du distributeur.

8.4. Elargissement brusque

La Fig. 9 reflète les pertes reconstituées dans l’espac
mélange à l’échappement du distributeur et leur profil
évolue de manière semi-exponentielle est en adéquation
les calculs itératifs conduits à partir des mesures réalisée
le banc d’essai à rafale inverse [14]. La confrontation à l’
périmentation réalisée par Rogo [29] et les pertes d’entha
utilisable calculées sur ce même domaine sont enfin en
accord avec les tendances dégagées par Sokhey [26].

8.5. Caractéristiques de perméabilité

La Fig. 10 rétablit la caractéristique calculée de la p

méabilité du distributeur en fonction de sa position qui évo-
e

il

c
r

Fig. 9. Evolution des pertes d’enthalpie (kJ·kg−1) en fonction du débit mas
sique (kg·s−1).

Fig. 9. Evolution of enthalpy losses (kJ·kg−1) versus the mass flow rat
(kg·s−1).

lue d’une pleine ouverture à la fermeture complète [5]
position fermée correspondant à 20 % de la pleine ouver
Cette cartographie est en conformité avec les résultats s
lés par Hayashi sur un distributeur très similaire [30].

Ces résultats ont été également validés à partir des
sures de pression statique réalisées sur le banc d’es
rafale inverse du laboratoire en fonction du débit. La Fig
illustre l’évolution du taux de détente local mesuré dep
l’admission jusqu’au col du distributeur aileté en foncti
du débit pour un calage fixé. La Fig. 12 reflète l’évolution
taux de détente global entre l’admission et l’échappemen

aval de l’élargissement brusque du canal inter-aube. On re-
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Fig. 10. Caractéristiques de perméabilité du distributeur en fonction du
massique réduit.

Fig. 10. Distributor permeability function of the reduced mass flow ra

Fig. 11. Evolution du taux de détente local dans le canal inter-aube du
tion du débit massique.

Fig. 11. Experimental expansion ratio within the vaned channel versu
mass flow rate.

Fig. 12. Cartographie du taux de détente global du canal inter-aube

Fig. 12. Experimental global expansion ratio versus the mass flow ra

trouve bien les conditions de blocage sonique au-delà
rapport de pression supérieur à 2.

Ces résultats expérimentaux ont été utilisés com
conditions limites d’un calcul itératif conduit en fluide com
pressible selon les équations (12) à (20) et bouclé sur l’é
tion de continuité (19). Ils ont permis d’approximer les
veaux de pertes de pression totale en fonction du nomb
Mach de l’écoulement [14]. Ce calcul confirme entre au
que ce sont bien les pertes associées à la sous-détente
sonique dans l’espace aval qui deviennent prépondéra
lorsque ces conditions soniques sont atteintes au col du

tributeur.
er-
s
-

Tableau 1
Evolution des pertes de pression en fonction du calage du distributeur (Pi =
180300 Pa,Ti = 968 K,qm = 0,24 kg·s−1)

Table 1
Pressure losses versus the variable channel position (Pi = 180300 Pa,Ti =
968 K,qm = 0,24 kg·s−1)

Angleαs de sortie Pertes de pression (%

60◦ 1,5
35◦ 2,8
15◦ 11,7

Pour un calage fixé du distributeur, les lois de similitu
ont permis d’exprimer enfin l’évolution du taux de déte
en fonction du débit réduit selon une ligne caractéristi
unique. Cette écriture de l’équation (29) de conservation
la masse est vérifiée quelles que soient les conditions a
de température et de pression lorsque l’on répond aux co
tions simultanées d’égalité au col de sortie sur le nombr
Reynolds et sur le nombre de Mach, le fluide étant invari

qm

√
Tiam

Piam

=
√

γ

r
AMav

(
1+ γ − 1

2
M2

av

)−(γ+1)/(2(γ−1))

(29)

Le Tableau 1 met en évidence une augmentation mar
des pertes cumulées au sein du distributeur en fonction
fermeture pour des conditions génératrices constantes
constate ainsi un saut de l’ordre de 10 % des pertes de
sion totale lorsque le distributeur est en position assez
mée par suite de l’accroissement des pertes par compre
lité et par élargissement brusque. La validité de ces résu
est corroborée par les travaux de Schölch [31] qui effe
la même observation en étudiant l’influence de la déflex
d’un canal inter-aubes sur les performances du distribut

9. Conclusion

On a présenté les résultats d’une étude détaillée d
conversion d’énergie au sein d’un canal inter-aube à g
métrie variable. La description de la transformation et
ses irréversibilités a fait l’objet d’une étude expérimental
d’une simulation numérique conjointes. Une attention pa
culière a été portée sur l’évolution des niveaux de dissipa
d’énergie qui constituent un verrou dans la modélisation
l’écoulement très confiné de ce type de machine. On obs
que la perméabilité de la machine est en particulier très
pendante des conditions de calage du distributeur. Les p
par désadaptation d’incidence sont prépondérantes dan
positions d’ouverture importante tandis que les phénom
de compressibilité se traduisent par la présence d’une n
supersonique à forte dissipation énergétique en aval du
du distributeur dans les positions plus fermées du canal i

aube.
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Abridged English version

Turbochargers oriented towards decreasing pollu
emissions are commonly used in Diesel engines and it is
the object of interest for direct gasoline injection engin
(down-sizing). The model developed here aims at es
lishing the thermodynamic parameters at the inlet and
exhaust of a supercharged engine. The losses within the
able geometry nozzle which constitute a sensible prob
in energy conversion were precisely modelled. This is v
important since the turbocharger has a very reduced
and operates over a wide range of rotating speed (25 0
250 000 rpm) and flow rates (0.05 to 0.5 kg·s−1).

A detailed study of losses is conducted experiment
and numerically within the vaned channel as a function
the nozzle opening angles. The complex flow nature p
duces important losses in quantity of movement and an
lar momentum. The subsonic and supersonic jet exiting
scale channel model is studied and visualized by striosc
function of the pressure ratios. The numerical results
analysed using the main flow inlet parameters, and are c
pared with experimental data obtained on turbocharger
strioscopic test benchs.

The concept of variable geometry turbocharging o
reciprocating engine contributes to the decreasing of e
sions, which constitutes a public health phenomenon. H
ever, the delay in pressurizing the intake conduits rem
a recurrent problem for transitory operating range. A v
common technique in automobile application uses a v
able vaned channel (Figs. 1 and 2). Modelling of the per
mances of a variable vaned turbocharging turbine has
necessitated a more detailed study of each of the chara
istic sub constituents of the turbine. Following hypothe
are made: Ideal gas, compressible and viscous fluid, st
mean turbulent flow, negligible potential energy. 1D flo
is studied on a median stream according to a Eulerian
proach.

Dissipative Phenomena: Dissipation of usable energy co
stitutes the sensible point of this application since the fl
rates vary within a range from 1 to 5 and are all in the
der of some hundreds of grams per second at the exhau
the engine with variable generating conditions. Thus, p
cipal conditions reduced according to a 1D approach,
result of sensibility studies of multidimensional models,
investigated.

Mixing losses in the smooth space of the variable ge
etry of the distributor are expressed in the form of a pres
coefficient (Eq. (1)). Leakage losses that constitute an
portant handicap are modelled according to the correla
(2), which integrates deflection effectαs of the skeleton of
the blade ring. Formula (3) is used in order to model fr
tion losses expressed by an increase of the static enth
and balanced by outlet Mach numberM2.

Losses by disadaptation of the incidence at the inle

the inter-blade channel are evaluated by Eqs. (4) and (5)
-

-

f

in case of a moderated subsonic flow(Mach< 0.4). When
the compressibility is marked at the inlet of the distribu
(Mach> 0.6), then the conditions at the throat determ
the outlet angle of the jet since the sonic blocking is th
attained in the geometric section at the outlet of the ch
nel (M = 1 at the throat) for small opening positions of t
distributor. Supersonic under-expansion produced in th
becomes the seat of shock waves characterised by en
dissipation, delicate to be restored by calculation.

We refer to the studies of Jansen in order to approxim
the 2D boundary conditions of the supersonic jet. A 1D c
culation scheme is then developed expressing the boun
conditions downstream and upstream of the shock. A
mulation for the flux deviation profileδ is found according
to Eq. (6). CoefficientsA, B andC are functions of the spe
cific heat ratios (γ ) of the fluid, the incidence angle of th
profile αopt, circumferential angleθ between two consec
utive blades and pressure ratio as relations (7)–(10) w
concern the oulet deviation profile in supersonic conditi
whereθ = 2π/Z, Z being the number of blades.

For the losses by sudden enlargement, Eq. (12) der
from the studies of Borda–Carnot, is used in subsonic fl
regime. When the flow is in the neighbourhood of the so
cut-off, we refer again to the study of Jansen, where
losses related to the supersonic under-expansion are e
ated in the form of a loss factor of upstream and downstr
losses of the shock (Eq. (13)). This loss factorζ is expressed
by Eq. (15) as a function of the previously identified va
ables and can be approximated to a case of a sudde
largement according to Eqs. (16) and (17).

The geometry of a point of the stream is established f
the setting of the blades using combined equations of
mentum and energy (18), mass (19) and entropy (20)Vθ

being the tangential velocity, while the incidence angle
the jet α2 is unknown at this stage. Aerothermodynam
evolution is calculated by the integrated equation (21) w
the only unknown of velocity termVi+1 resolved numeri-
cally, �i identifying the geometric step of the calculatio
Entropy production�S within the channel is evaluated b
relations (17) and (20). Continuity equation is evaluated
relation (24).

Experiment on a test bench

Hydraulic analogy. Experiments within the hydrauli
channel give a qualitative view of the flow conditions. The
exists an analogy between supersonic flow of a gas an
flow of free surface water flowing in a plane channel. B
tal density variations of the gas (shock waves) are give
the hydraulic analogy, by thickness variations of the wa
surface (Eqs. (26)–(28)).

A 2D model representing a section of the mobile ch
nelled distributor is realised in the laboratory and is i
mersed in water. Hydraulic analogy method allowed the
servation of the amplitude of the supersonic jet and the in

ence of the debiting section on the form of the downstream
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of the jet. Variations in the thickness of the water surface
a function of the pressure, have given a qualitative ind
tion of the compressibility level visualising discontinuiti
that begin at the throat and continue until the downstream
the inter-blade channel.

Strioscopy and pressure measurements. An experiment
has been realised on a test bench that allows the spe
up of a flow by feeding of a vacuum chamber connect
it to the atmosphere (Fig. 3). A 2D model representing
geometry to be studied is set up in order to observe the
personic flow by strioscopy.

Local static pressure measurements are realised a
ferent points of the duct and downstream of the throa
order to evaluate energy dissipations by further calculati
A strioscopic visualisation is then realised at the exhaus
the distributor, the model being equipped with optical gl
layers for this purpose. We found out that complex osci
tions appeared as a function of the expansion ratio within
sudden enlargement when the flow is blocked (Fig. 5).

Numerical experiments

Local description of the supersonic jet is led by a fi
calculation algorithm which is based on the method of
verse characteristics. This approach presents the partic
ity of propagating the information through a cloud of d
creet points defined by a mesh. Fig. 6 shows the boun
lines of the simulated iso-Mach for two experimental gen
ating conditions.

A second simulation is realised with Fluent–Rampant
version. The geometry of distributor is spatially discre
sized (2D) by quadrilateral elements using Geomesh a
scheme with 40 000 nodes. Algorithm of the unsteady s
calculation uses an explicit scheme of finite volume itera
resolution based on the density.

Fig. 7 illustrates the evolution field of the iso-Mach
a confined outlet space that simulates pseudo-radial inl
the wheel as a function of the expansion ratio for a pres
and temperature ofPie = 230 000 Pa andTie = 300 K. Sonic
cut-off line is found at the throat of the cone and the prese
of a Mach gradient in the order of 10 to 15 points is notic
in the transversal plane of the exhaust. Fig. 8 shows the
ulated 2D description of the velocity field within a curv
channel in the same simulation conditions. The wall vel
ity is zero and there exists a velocity gradient in the or
of 10 points in the transversal plane. It is also found out
a fraction of the inter-blade area at the outlet of the chan
acts as a dead volume.

Validation

For Pie = 250 000 Pa andTie = 773 K, flow rate ranges
between 0.1 and 0.5 kg·s−1, which corresponds to a flui
velocity range of 30 to 140 m·s−1 at the inlet of the turbine

for 80% opening of the distributor. When compared to the
g

-

experiments of J. Sokhey, results appear to be correct s
leakage losses remain in the order of 1 to 2% for the s
opening (80%) for a clearance of 0.1 mm recommended
the literature.

Incidence angle at the outlet of the distributor is arou
40◦. No-adaptation losses constitute the major dissipa
source in the Mach range between 0.1 and 0.5. They re
sent 30% of losses in moderate flow rate range and reac
value of approximately 15% once the flow rate overpass
certain mean value.

Distribution of enthalpy losses within the finned distr
utor has been evaluated as a function of the flow rate.
lation (3) evaluates the level of losses in adequacy with
literature and diffusion and compressibility losses appear
yond a Mach number of 0.5, always remaining less t
10 000 J·kg−1 at 80% opening of the distributor.

Fig. 9 shows diffusion losses at the exhaust of the dist
utor. The semi-exponentially evolving profile of the loss
by sudden enlargement corresponds well with the itera
calculations based on measurements. Fig. 10 shows the
culated permeability characteristic of the distributor a
function of its position that evolves from fully open to ful
close. Fully close position, in fact, corresponds to 20%
the fully open position.

These results have been validated from static pres
measurements realised on the test bench as a function o
flow rate. Fig. 11 illustrates the evolution of the local exp
sion ratio measured since inlet until the throat of the fin
distributor, as a function of the flow rate for a fixed ope
ing. Fig. 12 shows the evolution of the global expans
ratio between inlet and exhaust downstream of the sud
enlargement of the inter-blade channel. Sonic cut-off co
tions are found beyond a pressure ratio greater than 2.

For a fixed opening, similitude laws have allowed the
establishment of the mass conservation equation (29), w
is verified for all upstream temperature and pressure
ditions. Table 1 puts into evidence a significant increas
accumulated losses within the distributor as a function o
opening for constant generating conditions. It is also noti
that total pressure losses increased of 10 % when the dis
utor was quite closed because of the accumulation of lo
due to compressibility and sudden enlargement.

Conclusion

Results of a detailed energy conversion study withi
variable geometry inter-blade channel are presented.
scription of the transformation and of the resulting ir
versibilities has been the object of a combined numerical
experimental study. A particular attention has been give
the evolution of energy dissipation levels that holds a key
sition in the modelling of machine-type very confined flo
We have observed that the permeability of the machine
pends very much on opening of the distributor. Losses
to the no-adaptation of incidence are prominent at posit

of important opening while compressibility phenomena re-
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