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Résumé

Les travaux présentés dans cette thése concernent un nouveau procédé de stockage d’électricité
a échelle industrielle, sous forme de stockage de chaleur sensible. La chaleur est stockée dans
deux échangeurs gaz-solide de grande taille appelés régénérateurs qui sont reliés & une paire de
turbomachines (compresseur et turbine) formant ainsi un cycle thermodynamique. Selon le
sens d’écoulement du fluide caloporteur, ce cycle est de type « pompe & chaleur » en stockage
ou « moteur thermique » en déstockage. La modélisation compléte du procédé a permis de
caractériser son comportement dans un cas industriel, et de mettre en évidence les tendances
principales du systéme. Les performances prévues se rapprochent de celles des installations
existantes les plus adaptées au stockage massif d’électricité, telles que le stockage hydraulique
gravitaire. Une étude CFD a permis l'optimisation d’une géométrie de canal & obstacles
destinée & intensifier D’échange thermique dans les régénérateurs et qui sera testée
expérimentalement & la suite de cette thése. Les préparatifs de cette expérience sont abordés et
ses objectifs sont explicités.

Mots Clefs — Stockage d’énergie, échange thermique, perte de pression, régénérateurs, cycle
thermodynamique, pompe & chaleur, irréversibilités, turbomachines, rendement isentropique.
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Nomenclature

Variables :

A B

SCOMeEUO OWT o

T
o
c

a

—
>

PRIDT " DDIST

constantes d’Ergun

coefficient polynomial

exposant (corrélations)

nombre de Biot

conductance

chaleur spécifique

durée

diamétre

énergie

énergie spécifique

facteur de friction de Darcy
facteur d’augmentation de surface
matrice de facteur de forme
facteur de forme

accélération gravitationnelle
débit massique surfacique
enthalpie massique

coefficient d’échange convectif
coefficient d’échange volumique
hauteur

nombre d’équations/d’inconnues
matrice Jacobienne

coefficient polytropique
conductivité thermique
constante de Boltzmann
constante adimensionnelle

libre parcours moyen

largeur, longueur

longueur d’établissement thermique
débit massique

masse

masse molaire

nombre de particules

vitesse de rotation

nombre d’Avogadro

nombre d’éléments

vitesse de rotation réduite
nombre de Nusselt

nombre de Peclet

pression

puissance

nombre de Prandtl

constante des gaz parfaits molaire
résistance thermique

constante des gaz parfaits massique
rayon

nombre de Reynolds

rapport de pression

systéme d’équation

surface

[
[kg/s]
|ke]
[kg/mol]

[‘tours /min|

[

[J/K /mol]
[K/W]
[J/K/ke]
]

|-

[

[m”
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NOMENCLATURE

entropie massique
temps

température
tolérance

vitesse

volume

épaisseur

travail

coordonnées spatiales
vecteur inconnu
longueur transverse
hauteur (coordonnée spatiales)

S~ 0

0]

=sszs<c

N'-<><é

Variables (lettres grecques) :

rapport d’aspect

rapport Cp/C,

rendement du procédé
épaisseur

porosité

Utilisation thermique
rendement de turbomachine
température adimensionnelle
angle

efficacité

diffusivité

viscosité

émissivité

masse volumique

constante de Stefan

temps adimensionnel
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Introduction

L’énergie dans son sens moderne est un concept issu de la thermodynamique, qui présente un
caractére a la fois abstrait et intuitif. Abstrait car 'énergie se définit en termes de systémes
thermodynamiques et de changements d’états, mais également intuitif car elle est centrale d'un
point de vue humain pour vivre et agir sur le monde.

L’homme, au cours de T’histoire, a appris & maitriser des sources d’énergies de plus en plus
variées, posant le probléme de leur production et de leur stockage. L'une des premiéres énergies
maitrisées par I’homme est sans doute le feu, qui peut se voir comme le déstockage, par
combustion, de I’énergie potentielle chimique stockée dans le bois. De ce point de vue les
énergies fossiles sont une source d’énergie facilement stockable, d’autant plus que l'oxygéne
nécessaire a la combustion est présent dans lair, ce qui explique leur utilisation massive.
D’autres sources d’énergie, telles que I’énergie éolienne, ne sont pas aisément stockables et sont
généralement exploitées sans maitriser leur production. Toutefois, le terme de stockage sera
employé dans ce mémoire pour signifier un moyen de transformer temporairement une énergie
momentanément superflue sous une autre forme afin de la réutiliser plus tard, ce qui ne
correspond pas au role que remplissent actuellement les énergies fossiles.

Dans le contexte moderne, la problématique de la gestion des ressources énergétiques est
devenue un enjeu économique majeur & fort caractére politique, qui nécessite de faire des choix
sur les moyens de production & mettre en ceuvre pour satisfaire la demande. Bien siir, en
paraphrasant une formule dans l'air du temps, ’énergie la plus simple & produire est celle que
lon ne consomme pas, et les économies d’énergies sont un point incontournable de cette
problématique, voire pour certains la remise en cause du niveau de consommation énergétique
des pays développés.

Sans résoudre ces difficultés, le stockage d’énergie peut apporter des solutions en termes de
flexibilité dans le management énergétique, en particulier dans le cadre d’un réseau électrique.
En effet, le stockage permet une meilleure utilisation des sources d’énergies maitrisables telles
que les centrales thermiques, mais aussi des sources intermittentes qui constituent la majeure
partie des énergies renouvelables. Dans le contexte énergétique actuel et devant les défis posés
par la protection de l’environnement, les moyens de stockages existants risquent de devenir
insuffisants pour intégrer davantage d’énergies intermittentes dans la production électrique.
Cette limitation explique un intérét récent pour les technologies de stockage, en particulier
dans les régions isolées.

Le procédé SEPT (Stockage d’Electricité par Pompage Thermique), breveté en 2008 par la
société SAIPEM et qui a fait objet de cette thése, propose de stocker de ’énergie électrique
sous forme thermique a une échelle industrielle, et sans contraintes géographiques ou
environnementales particuliéres. 11 repose sur 'emploi d’un cycle thermodynamique & haute
température pouvant fonctionner alternativement en pompe & chaleur ou en machine
thermique. Le systéme est principalement constitué d’un couple compresseur-turbine de type
axial, et de deux grands échangeurs gaz-solide appelés régénérateurs permettant le stockage de
la chaleur.

La société POWEQ, distributrice d’énergie électrique, s’est montrée intéressée par ce procédé
et s’est engagée dans un projet de recherche ANR SETHER. avec la SATPEM, le CEA, les
Mines de Paris, 'TONERA et 'ENSCI. Les objectifs de ce projet consistent notamment en une
recherche de matériaux de stockage adaptés, une étude de faisabilité des turbomachines, le
développement d’un modéle numérique global du procédé, et la réalisation d’une validation
expérimentale & échelle semi-industrielle au centre du CEA de Grenoble. La modélisation du
procédé et la préparation de la validation expérimentale ont donné lieu au sujet de cette thése,
mais la confrontation & I’expérience ne pouvait en faire partie pour des raisons de disponibilité
de l'installation.
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Le premier chapitre de ce mémoire est une introduction a la problématique du stockage
d’énergie, et présente une bibliographie succincte sur l'intérét que représente le stockage
d’électricité et sur les technologies existantes. Le procédé SEPT est ensuite comparé a ces
technologies en termes de puissance, de capacité et de rendement, puis son fonctionnement est
décrit. Finalement, une analyse du cycle thermodynamique prenant en compte uniquement les
irréversibilités des turbomachines met en évidence leur influence sur le rendement global.

Le deuxiéme chapitre est consacré a la modélisation globale du procédé. 11 débute par une
bibliographie d’une part sur les régénérateurs, leur modélisation et les différents milieux
pouvant entrer dans leur constitution, et d’autre part sur les turbomachines et leurs fonctions
caractéristiques. La modélisation globale du procédé est ensuite détaillée, puis un cahier des
charges est décrit permettant de présenter le comportement du systéme dans un cas industriel.
L’utilisation du modéle global pour atteindre les exigences du cahier des charges aboutissant &
une certaine dimension des enceintes, une étude d’influence est présentée, mettant en évidence
les relations entre les paramétres principaux du cahier des charges et la dimension des
enceintes.

Le troisiéme chapitre se penche sur I'intensification du coefficient d’échange thermique dans les
régénérateurs, identifié comme un moyen d’améliorer les performances du procédé dans le
chapitre précédent, avec l'objectif de pouvoir tester la géométrie retenue par cette étude lors
des essais expérimentaux. Une bibliographie sur lintensification de 1’échange thermique
présente les phénoménes mis en jeu et les stratégies envisageables pour le procédé SEPT, puis
un type de géomeétrie est choisi pour une étude des propriétés thermohydrauliques par CFD
(mécanique des fluides numérique). Les résultats de cette étude sont analysés et interprétés au
vu des constatations expérimentales de la littérature portant sur des géométries similaires, puis
intégrés dans la modélisation globale afin de définir une géométrie adaptée a la fabrication d'un
grand nombre de piéces.

Le quatriéme chapitre présente 'installation expérimentale CLAIRE du CEA Grenoble et les
objectifs de la campagne d’essais. Son fonctionnement est décrit, et les méthodes envisagées
pour le maintien, la mise en place et I'instrumentation des milieux constituant l'intérieur des
régénérateurs sont détaillées. Finalement, des méthodes d’estimation des bilans d’énergie &
partir des mesures spécifiées sont proposées, et la durée des phases de stockage ou de
déstockage est estimée en fonction des propriétés physiques des matériaux et des débits
envisageés.

Cette thése a donné lieu a deux publications scientifiques (une acceptée, une en soumission), et
un brevet (en soumission).




Chapitre I

Le procédé SEPT

L’intérét du stockage d’énergie ainsi que les technologies associées a cette problématique sont
présentés. Bien que les défis posés par ’évolution de la situation énergétique mondiale soient &
Porigine du regain d’intérét récent pour le stockage, la problématique liée a la résolution de ces
défis est large, complexe et posséde un fort caractére politique. Cette problématique dépasse
celle du stockage électrique, et ne sera pas développée dans cette thése.

Le fonctionnement général du procédé SEPT qui a fait 'objet de cette étude est ensuite décrit
et ses performances sont estimées par une analyse thermodynamique, permettant de le situer
par rapport aux technologies existantes, en termes de puissance, de capacité, de rendement, de
coiit et de contraintes géographiques et environnementales.

1 Le stockage d’énergie

1.1 Intérét

Depuis le début des années 2000, 1’évolution de la situation énergétique mondiale a amené un
regain d’intérét pour le stockage d’énergie, et ceci pour plusieurs raisons.

1.1.1 Economies d’énergie, récupération d’énergie

Bien que la problématique des économies d’énergie ait émergée & la suite des chocs pétroliers
dans les années 70, elle est toujours d’actualité, et le stockage d’énergie permet d’importantes
économies dans de nombreuses applications.

Dans le domaine de la métallurgie, de la verrerie, ou de la cryogénie, les températures a
atteindre sont trés élevées (ou trés basses), représentant d’importantes quantités d’énergie.
Lorsque les gaz chauds (ou trés froids) doivent étre renouvelés, des régénérateurs de chaleurs,
dispositifs de stockage de chaleur sensible, permettent de stocker une partie de I’énergie
thermique des gaz rejetés. Cette énergie récupérée peut alors fournir jusqu’a 70% de Pénergie
nécessaire a amener le gaz frais & sa température nominale, réduisant grandement les besoins
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énergétiques. Les échangeurs de chaleur récupératifs remplissent le méme role, mais pour des
procédés fonctionnant en régime permanent. Il ne s’agit pas & proprement parler de stockage
d’énergie, mais plutdt d’échange, ce qui justifie la distinction.

Des procédés de récupération d’énergie de freinage commencent & apparaitre sur certains
modéles de voitures, et également sur certains trains. Le stockage de 'énergie cinétique du
véhicule plutét que sa dissipation thermique permet de réduire la consommation du moteur au
redémarrage tout en réduisant les niveaux de température que doivent supporter les systémes
de freinage.

Enfin, dans certains procédés de cogénération 'utilisation de stockage thermique permet de
récupérer une partie de la chaleur excédentaire habituellement rejetée dans l’environnement,
lorsque la production dépasse la consommation, et de la réutiliser pour répondre aux fortes
demandes [1].

1.1.2 Marché de I’électricité

Le marché de I’électricité est actuellement engagé dans une profonde mutation :

— Le développement des énergies renouvelables conduit au raccordement sur le réseau de
nombreux générateurs intermittents (éoliennes, panneaux solaires, etc.) dont la période de
production ne correspond pas aux horaires de demandes d’énergie des consommateurs. La
directive du parlement européen du 23/01/2008 pourrait impliquer que 35% de ’électricité
en Europe soit d’origine renouvelable en 2020 au lieu de 15% aujourd’hui [2]. Or,
lexpérience de I’Allemagne et du Danemark montre que la stabilité du réseau devient
problématique lorsque la proportion d’électricité renouvelable intermittente dépasse 15 a
20%. Devancant larrivée d’une future limitation, plusieurs projets de stockage de grande
capacité sont actuellement & divers stades de développement en Europe [3].

— Le développement de la consommation électrique des ménages et du secteur tertiaire et la
stagnation de celle du secteur industriel en Furope augmente la variabilité horaire de la
consommation électrique. Par ailleurs, la dérégulation du marché de ’électricité entraine de
fortes fluctuations du prix de I’électricité entre les heures creuses et les heures de pointe,
phénomeéne qui s’est d’ailleurs aggravé ces derniéres années. La variation de la demande
d’électricité au cours de la journée nécessite d’avoir recours & des moyens de production de
pointe (ex : centrale & fioul). Le cott de l'électricité produite par ces centrales est
nettement plus élevé que celui des centrales fonctionnant en continu, si bien que le prix de
I’électricité fluctue fortement.

La figure I-1 présente les variations journaliéres du prix de I’électricité, montrant une différence
de prix variant d’un facteur 2 en moyenne, pouvant dépasser 10 dans les cas extrémes.
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Figure I-1 : Prix journaliers de l’électricité sur le marché européen :
a) un mercredi par mois sur l’année 2008.
b) moyenne annuelle

Il apparait des différences selon la période de 'année, mais en moyenne, le prix le plus bas se
situe vers 4h, et deux pics apparaissent & midi et & 18h.
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1.1.3 Consommation avancée, production retardée

Le stockage d’énergie peut permettre de stocker par avance, en prévision de futurs besoins.
Dans un ballon d’eau chaude, la chaleur est généralement apportée pendant les heures
« creuses » lorsque le prix de ’énergie est bas, ce qui réduit la facture du consommateur, ainsi
que les besoins énergétiques en heures « pleines ». La production retardée utilise le méme
principe appliqué a la production d’énergie. C’est le cas du stockage thermique sur les centrales
solaires thermodynamiques : I’énergie solaire thermique est d’abord stockée pour étre ensuite
transformée en électricité selon les besoins.

Bien que ces procédés ne permettent pas de stockage d’électricité, ils permettent une certaine
régulation de la demande et de la production d’électricité au cours de la journée.

1.1.4 Intégration des énergies renouvelables

Les deux principales énergies renouvelables, ’énergie photovoltaique et plus particuliérement
I’énergie éolienne, sont intermittentes, ce qui pose des difficultés d’intégration dans le bouquet
énergétique. En effet, les fluctuations doivent étre compensées en temps réel, en ajustant la
puissance des autres sources d’énergie. Parmi ces autres sources, seules les centrales
hydroélectriques et certaines centrales thermiques (centrales a fioul, turbine & gaz) ont une
vitesse de démarrage suffisamment rapide.

Il existe plusieurs stratégies individuelles ou combinées permettant de réduire 'amplitude de
ces fluctuations. La répartition spatiale permet de moyenner le signal a 1’échelle d'un parc
éolien, et d’autant plus a grande échelle lorsque les mouvements des masses d’air sont plus
hétérogénes [4]. Dans le contexte des pays nordiques, l'interconnexion des réseaux permet une
meilleure régulation des fluctuations. Enfin, il est toujours possible de limiter la puissance

éolienne en arrétant ou en déconnectant certaines unités.

La figure I-2 présente les fluctuations typiques de la puissance d’une éolienne, et montre l'effet
d’atténuation des fluctuations lors de la mise en commun d’un grand nombre d’éoliennes.
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— All German wind farms (16.5-18.3 GW)
Figure I-2 : Comparaison des fluctuations de puissance électrique d’une

éolienne, d’un groupe de champs d’éoliennes, et de la totalité des
éoliennes allemandes [5].

La figure 1I-3 a) illustre la situation énergétique actuelle en Europe de 'ouest, en regroupant les
différentes sources d’énergie en trois catégories. La puissance « base » représente la puissance
non-ajustable : énergie nucléaire et fossile, de temps de réponse lent, mais bon marché. La
puissance « middle » correspond aux centrales hydrauliques et thermiques, de temps de
réponse suffisamment rapide pour compenser les fluctuations de la catégorie « Wind »,
correspondant & ’énergie éolienne.
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Figure I-3 : Consommation au cours d’une journée, zone « Western
Europe Union », en 2010, avec une part d’énergie renouvelable de 10%.
a) répartition énergétique, b) détail de la puissance « Middle » [6].

Bien qu’elle comprenne une part d’énergie hydraulique, la production « middle » produit
d’importants rejets de CO, et a un cofit élevé. De plus, cette part hydraulique risque de
diminuer dans l'avenir, étant donnés sa faible marge de progression en FKEurope et
Paccroissement de la demande énergétique. A contrario, la part d’énergie nucléaire dans
Iénergie « base » est amenée & augmenter, réduisant son impact en CO, et potentiellement son
colit, & moins que les événements récents au Japon ne remettent en cause les investissements
dans ce type d’énergie.

La figure I-3 b) présente la conséquence des fluctuations éoliennes sur la production
« Middle » : elle doit étre ajustée en permanence. La part d’énergie renouvelable étant assez
faible ((010%), la production « Middle » reste entre 70% et 90% de sa puissance maximum, les
moyens d’ajustements existants sont donc généralement suffisants.

Cependant, dans le scénario énergétique « BLUE Map » (réduction de 50% des émissions CO,
mondiales en 2050) [7], la part d’énergie renouvelable atteint 46%, alors que la production
« Middle » est inférieure & 20%. La figure I-4 présente ce scénario, oul apparait une quatriéme
catégorie « PV » correspondant a 'énergie photovoltaique. La figure I-4 a) montre que cette
répartition impose & la production « middle » de s’ajuster & des fluctuations bien plus
importantes. On constate sur la figure I-4 b) que la demande dépasse la pleine capacité de
production & certains moments, et qu’elle est négative & d’autres moments, c’est-a-dire qu’il y a
surproduction d’énergie malgré l'arrét total de production « middle ». Autrement dit, la
production est incapable de s’adapter a la demande en temps réel, ce qui a des conséquences
néfastes sur la qualité de l'électricité délivrée, pouvant aller jusqu’au« blackout » & grande
échelle. Par exemple, le 26 février 2008, au Texas, ’emploi de mesures d’urgence, telles que la
coupure de 1150 MW & certains industriels, a été nécessaire lorsque, vers 15 heures, une chute
importante et inattendue de production éolienne s’est combinée avec la perte de plusieurs
unités de production conventionnelles et l'arrivée précoce du pic de consommation en fin
d’aprés-midi [8].

Concrétement, il est possible d’augmenter la production « Base », et d’arréter une partie de la
production éolienne en cas de surproduction, mais ceci est inefficace, cofiteux, et incompatible
avec le scénario « BLUE Map » en termes d’émission de CO,. De telles variations de la
puissance « middle » imposent également un grand nombre de démarrages et d’arréts de
centrales tout au long de la journée, ce qui augmente encore le cofit.

A TDéchelle mondiale, les installations de stockage représentent actuellement 100 GW,
principalement sous forme hydroélectrique. D’aprés 'TEA, considérant ces moyens de stockage
et ceux de production, le scénario « BLUE Map » dans lequel la part d’énergies renouvelables
atteindra 46% implique des besoins de stockage supplémentaires mondiaux entre 100 et 200
GW selon I'ampleur des fluctuations (respectivement 15% et 30%) [6].
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Figure I-4 : équivalente o la figure I-3, mais en 2050, avec une part
d’énergie renouvelable de 35% [0].

1.1.5 Nivellement de la charge

Le principe de consommation avancé et de production retardée mentionné précédemment peut
se généraliser aux procédés de stockage d’électricité a grande échelle : I’énergie est stockée en
heure creuse et déstockée en heures pleines. La figure I-5 illustre une situation ot ’énergie est
stockée de 3h & 13h et déstockée le reste de la journée [9].

Le nivellement peut avoir plusieurs bénéfices :

— figure I-5 a), le gaspillage di a la surproduction d’énergie renouvelable peut étre évité,

— figure I-5 b), la capacité maximum nécessaire de production « middle » peut étre réduite,

— le nombre de démarrage/arrét est réduit car la production « middle » est plus constante,

— il est possible d’augmenter la part de production « Base », en stockant la surproduction et
en la déstockant dans 'aprés-midi, ce qui réduit la production « middle » nécessaire.
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Figure I-5 : Répartition énergétique en fonction du temps :
a) sans nivellement, b) avec nivellement. [9]

1.1.6 Transport d’électricité

Le stockage permet également de réduire la charge des systémes de transport et de distribution
électrique aux heures de pointe [10]. En effet, stocker localement I'électricité a I'endroit ot une
forte demande est anticipée permet de diminuer la quantité d’électricité a transporter pendant
le pic de consommation. Ce désengorgement du réseau reposant sur la proximité du stockage et
de la consommation, les technologies de stockage présentant de forts prérequis géographiques,
géologiques ou d’importants impacts environnementaux sont en général inadaptées. De plus, le
transport de Délectricité a un cotit, qui peut devenir rédhibitoire lorsque le stockage de
Pélectricité a lieu a trop loin de sa production.

En Allemagne, les moyens de stockages reposent principalement sur des installations
hydrauliques restreintes aux zones montagneuses du sud du pays, alors que I’électricité est
principalement produite dans le nord, ce qui réduit I'intérét du stockage électrique.
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1.2 Etat de lart

Les principales technologies de stockage électrique peuvent étre classées en fonction du type
d’énergie mis en ceuvre :

— Stockage mécanique :
— Hydraulique gravitaire
— Air comprimé (CAES : Compressed Air Energy Storage)
— Volant d’inertie
— Stockage électromagnétique :
— Stockage d’énergie magnétique supraconductrice (SMES : Superconducting Magnetic
Energy Storage)
— Stockage chimique :
— DBatteries
— Hydrogéne

Dans cette section, on s’intéresse plus particuliérement aux technologies applicables au
stockage électrique massif, affichant des temps de décharge de 'ordre d’une heure.

1.2.1 Hydraulique gravitaire

Le stockage hydraulique gravitaire repose sur l'utilisation de deux réserves d’eau d’altitudes
différentes pour stocker et déstocker de 1'énergie électrique sous forme d’énergie potentielle
gravitaire. Un systéme de pompes et de turbines hydroélectriques permet de pomper 1’'eau vers
le bassin supérieur en stockage puis de restituer ’énergie potentielle ainsi acquise lors du
déstockage, comme l'illustre la figure 1-6.
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Figure I-6 : Schéma d’une installation de stockage hydraulique gravitaire [11].

Une installation présente typiquement une puissance de 1 GW pour une capacité de 10 GWh,
un temps de réaction de quelques minutes avec un rendement de lordre de 70% [12]. Ce
précédé est utilisé depuis plus de 70 ans, et la capacité de stockage électrique mondiale atteint
aujourd’hui 88 GW disponibles (2010), plus 20 GW en construction et 40 GW en étude. Le
rendement élevé et le démarrage rapide rendent cette technologie trés intéressante pour la
régulation du réseau. De plus, certaines installations ont récemment été équipées de
turbomachines & vitesse variable, permettant de réguler la puissance échangée avec le réseau
électrique en temps réel [11]. L'installation de Kanagawa au Japon présente une puissance de
1,4 GW et une capacité de 30 GWh, et affichera 2,8 GW en 2016 lorsque 3 unités de
supplémentaires seront mises en service, ce qui en fera l'installation la plus puissante au monde
[13].

La nécessité de disposer de grands réservoirs est cependant une contrainte géographique forte,
car peu de barrages disposent d'un réservoir aval suffisant, et la création de réservoirs artificiels
a un colt écologique important. De plus, en Europe, la plupart des sites adaptés sont déja
exploités laissant peu de progression possible dans la capacité de stockage hydraulique.

Pour contourner ces problémes géographiques et écologiques, certaines installations utilisent
des réservoirs avals artificiels souterrains, ce qui a toutefois un prix. Dans les régions cotiéres, la
mer peut servir de réservoir aval, mais des efforts de conceptions sont nécessaires pour résoudre
les problémes de corrosion liés & 'utilisation d’eau de mer [6].
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1.2.2 CAES

Le procédé CAES (Compressed Air Energy Storage) consiste a stocker dans une caverne de
Pair comprimé électriquement, qui peut ensuite étre mélangé & du gaz naturel pour alimenter
une turbine & gaz selon les besoins. Dans une centrale thermique de type turbine a gaz
classique, le compresseur consomme 60% de la puissance thermique apportée par la
combustion. Le procédé CAES utilisant de 'énergie électrique pour cette compression, la
consommation de gaz naturel ne représente que 40% de la consommation classique. De plus,
I'air peut étre comprimé en heures creuses et utilise en période de pointe (figure I-7 b).
Toutefois, la chaleur qu’il gagne lors de la compression est perdue.

Deux installations industrielles existent actuellement dans le monde. L’installation de Huntorf
en Allemagne, présentée figure I-7, en opération depuis plus de 20 ans, délivre jusqu’a 290 MW
avec une capacité de 870 MWh, et stocke jusqu’a 90 MW avec une capacité de 720 MWh [14].
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Figure I-7 : a) Installation de stockage CAES, Huntorf, Allemagne.
b) Demande d’énergic et pression au cours d’une journée [14].

La figure I-8 décrit le procédé AA-CAES (Advanced Adiabatic CAES) en cours d’étude, qui
prévoit d’ajouter au systéme un stockage thermique permettant de stocker la chaleur de
compression en amont de la caverne pendant la période de stockage. Cette chaleur est ensuite
restituée en déstockage avant le passage dans la turbine, ce qui permet de se passer de gaz
naturel, amenant le rendement énergétique global & 70% et supprimant les rejets de COs.
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Figure I-8 : Procédé AA-CAES avec stockage thermique.

Le procédé CAES souffre malgré tout de contraintes géographiques et géologiques liées aux
pressions et aux volumes nécessaires ([50 bars dans 300 000 m3). L’AA-CAES est de plus un
challenge technologique, du point de vue de la température atteinte en sortie de compresseur,
et des fortes pressions que doit supporter le composant de stockage thermique.

1.2.3 Batteries

Les batteries stockent 1’énergie par lintermédiaire d’une réaction chimique réversible, et
peuvent étre classées en fonction des éléments chimiques employés.

— Les batteries au plomb sont utilisées depuis plus d'un siécle dans de nombreuses
applications, et représentent encore aujourd’hui Iessentiel du stockage électrochimique &
petite et moyenne échelle. Elles offrent un cotit bas, une puissance importante, et un bon
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rendement, ce qui les rend attractives notamment pour les véhicules a moteur thermique,
en fournissant la forte puissance que requiert le démarreur. Elles contiennent cependant
des produits hautement toxiques et présentent des risques d’explosion, en plus d’afficher
une durée de vie et une densité énergétique faibles. La plus grande installation est celle de
Chino, en Alaska, de 10 MW et 40 MWHh, destinée au nivellement de la consommation.

— Les batteries nickel-cadmium (NiCd) bénéficient de meilleures densités et durées de vie,
mais sont de moins en moins utilisées car elles restent cotiteuses et polluantes, et leur
capacité diminue rapidement si la décharge n’est pas compléte. Elles pourraient de plus
étre interdites dans un futur proche.

— Les batteries sodium-soufre (NaS), malgré un investissement coiiteux, sont considérées
comme les plus rentables pour la régulation électrique, en termes de durée de vie, de
densité et de rendement. C’est la technologie utilisée dans la plus grande installation de
stockage électrique au monde (hormis le stockage hydraulique et le CAES), qui offre
34 MW et 245 MWh pour stabiliser un champ d’éoliennes de 51 MW, au nord du Japon.
EDF envisage l'installation de 150 MW, d’ici cinq ans, pour la stabilisation des énergies
intermittentes sur plusieurs iles méditerranéennes [15].

— Les batteries lithium-ion ont été commercialisées par Sony en 1991, et leur utilisation a
progressé exponentiellement grace & de trés bonnes performances, en termes de rendement,
de densités, et de durée de vie. Le prix reste cependant élevé, et d’importants équipements
de sécurité sont nécessaires. La société Eagle-Picher Technologies a annoncé la
construction d’une unité de 60 MWh, occupant la taille d'un terrain de football, pour le
stockage éolien dans le Kansas, aux Etats-Unis.

— Les batteries au bromure de zinc (ZBR) sont un type particulier de batteries, appelé
batteries & circulation, ot au moins I'un des deux électrolytes liquide est stocké dans un
réservoir externe, et circule dans le réacteur pour produire ou stocker ’énergie. Il en résulte
une indépendance entre la puissance et la capacité du systéme, & la différence des batteries
conventionnelles ol la capacité dépend du temps de décharge. Les batteries ZBR affichent
des performances satisfaisantes. Une installation située & Kyushu au Japon permet de
stocker 1 MW et 4 MWh [15].

— Les batteries vanadium-Brome, aussi appelées « vanadium redox batteries » (VRB) sont
un autre type de batteries & circulation, et bénéficient d’'une grande durée de vie et d'un
rendement satisfaisant. L’ajout d’unités de volume ou de puissance permet une modularité
appréciable, mais la faible densité énergétique implique d’importants volumes.

Bien que les batteries soient adaptées a du stockage a petite ou moyenne échelle, le concept
« Vehicle to Grid » (V2G) envisage d’utiliser les batteries des voitures électriques immobilisées
comme stockage, dans le cadre d’une utilisation massive de voitures électriques & moyen terme
[16]. Ce concept permet de bénéficier des avantages des batteries, principalement leur temps de
réponse rapide et leur bons rendements, mais a grande échelle, en réutilisant les batteries et les
infrastructures construites pour la voiture électrique.

1.2.4 SMES

Cette technologie assez récente (1980) stocke 1'énergie dans le champ magnétique d'un anneau
supraconducteur, affichant d’excellentes performances, avec des temps de réponse trés rapides
(O ms), et des rendements autour de 90%, sans contraintes géographiques ou impacts
environnementaux. La figure I-9 présente l'installation expérimentale ayant actuellement la
plus grande capacité.

Figure I-9 : Prototype de 10 MW/5.5 kWh, Nikko, Japon.
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Bien que cette technologie soit pour I'instant utilisée pour assurer la qualité du courant, avec
des temps de charge/décharge de 'ordre de la seconde, des applications de stockage massif sont
envisagées a moyen termes, affichant des capacités de 'ordre du GWh, avec une puissance
100 & 200 MW [17]. Le principal frein au développement de telles applications est le coit
d’investissement trés important par kilowatt heure.

1.2.5 Hydrogéne

Le stockage par hydrogéne différe des autres technologies car la production, le stockage et
I'utilisation de I’hydrogéne sont des procédés séparés. Les applications envisagées & long terme
dépassent le stockage électrique, allant jusqu’a une « économie hydrogéne », ot I’hydrogéne
remplace le pétrole comme vecteur énergétique.

Cependant, plusieurs contraintes entravent le développement de la filiere hydrogéne,
nécessitant d’importants efforts de recherche. Etant donnée la faible densité volumétrique de
I’hydrogéne, la compression, voire la liquéfaction nécessaire pour atteindre un encombrement
raisonnable a un coflit énergétique important, en plus du cotit du réservoir et éventuellement du
systéme de stockage cryogénique. De plus, les piles a hydrogéne utilisent le platine comme
catalyseur, trop cotiteux pour des applications a grande échelle. Il existe cependant des piles
fonctionnant & haute température pouvant se passer du catalyseur en platine. Enfin, la durée
de vie des piles est faible : de 'ordre 10 000 heures pour les applications fixes.

Etant données ces contraintes, peu d’installations de stockage électrique par hydrogéne
existent. L’installation d’Utsira, en Norvége, est la premiére construite, et actuellement la plus
grande. Elle couple une éolienne de 600 kW avec un électrolyseur de 48 kW, une pile a
combustible de 10 kW, et un réservoir de 12 ms, permettant d’alimenter une dizaine de foyer
pendant deux & trois jours sans vent [15].

Le prix au kWh étant élevé et le rendement assez faible (40%), le stockage électrique par
hydrogéne n’est rentable que dans un contexte de forte intégration d’énergies intermittentes.
Cependant, dans le contexte d'une « économie hydrogéne », la possibilité d’utiliser la
surproduction éolienne (ou solaire) pour alimenter les transports routiers et maritimes est un
atout.

1.2.6 Volant d’inertie

Un volant d’inertie stocke I’énergie fournie par un moteur électrique sous forme d’énergie
cinétique de rotation, et peut la déstocker en entrainant un générateur électrique. La réduction
des frottements étant primordiale, les volants d’inertie utilisent des électroaimants qui
maintiennent le disque et son axe en lévitation, et I'ensemble est maintenu sous vide. Les
principaux avantages de cette technologie sont le temps de réponse rapide (de l'ordre de la
milliseconde), des rendements allant jusqu’a 95%, et l'absence de contraintes géographique et
de risques environnementaux. Toutefois, les risques d’accidents liés & la rupture du disque
nécessitent un confinement limitant la densité, et Pautodécharge importante, entre 55% et
100% par jour, rend cette technologie peu adaptée au stockage journalier [15].

Les volants d’inertie sont utilisés dans l'industrie comme réserve énergétique en cas de
défaillance des générateurs, et pour stabiliser les fluctuations des sources énergétiques. lIls
commencent a étre utilisés pour réguler la puissance de champ d’éoliennes, permettant un
lissage des fluctuations les plus rapides, éventuellement en combinaison avec un systéme de
stockage de temps de réponse plus lent.

1.2.7 Comparaison des technologies

Les installations de stockage électrique existantes correspondant aux technologies présentées
sont comparées figure I-10, en termes de puissance et de capacité, faisant apparaitre le temps
de décharge. Pour les applications & grande échelle, 'hydraulique gravitaire (PHS) et l'air
comprimé (CAES) sont les procédés les mieux adaptés : grandes puissances et capacités, et
affichant les plus faibles cotits au kilowatt heure. Par comparaison, les batteries offrent des
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performances trés intéressantes mais souffrent du prix élevé au kilowatt heure, malgré la
maturité de la technologie. Le stockage par hydrogéne n’affiche pas actuellement des cofits et
des rendements attractifs pour le stockage électrique, bien qu’il puisse trouver sa place dans
I'intégration des énergies intermittentes en milieu isolé. Les volants d’inertie sont inadaptés
pour des raisons de cott, d’encombrement, et d’autodécharge journaliére importante. Enfin, la
technologie SMES, bien que prometteuse, n’est pas mature et reste aujourd’hui limitée aux
applications de régulation de la qualité du courant.
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Figure I-10 : Installations existantes des technologies citées, et positionnement de SEPT.

1.3 Positionnement du procédé SEPT

Le procédé SEPT est un procédé breveté [18] qui permet le stockage d’énergie électrique sous
forme thermique, avec une capacité de plusieurs centaines de MWh, une puissance de 'ordre
de 100 MW, et un rendement voisin de 70%. Il se situe donc, figure I-10, dans les applications
de stockage & grande échelle, adaptées au nivellement de la consommation, au méme titre que
I'hydraulique gravitaire (PHS) et l'air comprimé (CAES), avec des temps de décharge de
Pordre de quelques heures.

Cependant le rendement énergétique du procédé CAES est inférieur, a cause du gaz naturel
utilisé pour réchauffer lair en déstockage, et la présence de cavernes adaptées est nécessaire.
L’hydraulique gravitaire requiert également des sites adaptés, plutot rares et souvent déja
exploités dans les pays occidentaux, avec d’importants impacts environnementaux. L’intérét du
procédé SEPT est de pouvoir atteindre des rendements, capacité et puissances similaires sans
contraintes géographique ou géologique et sans risques environnementaux particuliers.

2 Description du procédé SEPT

Le fonctionnement général du procédé SEPT repose sur l'utilisation d'un gaz neutre comme
fluide caloporteur dans un cycle thermodynamique de Brayton, également appelé cycle de
Joule. Ce cycle est généralement employé dans les centrales de production électrique de type
« turbine & gaz», qui décrivent un cycle moteur, c'est-a-dire fournissant du travail.
Cependant, ce cycle peut aussi correspondre & une pompe & chaleur selon le sens de circulation
du gaz.

Bien que les machines thermiques motrices aient un rendement idéal limité par le rendement
de Carnot, la méthode de stockage employée dans le procédé SEPT est idéalement réversible,
c'est-a~dire de rendement unitaire. Dans le cas réel, son rendement est limité par différentes
sources d’irréversibilités, principalement dues aux imperfections des turbomachines lors de la
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compression et de la détente, mais aussi & I’échange thermique et aux pertes de pression dans
les régénérateurs.

Quelques notions sur les machines thermiques doivent étre définies avant d’aller plus loin.

2.1.1 Moteurs thermiques et pompes a chaleur

Du point de vue des flux énergétiques globaux, un moteur thermique consomme une énergie
Echaug & la source chaude et rejette Egoig & la source froide, comme le montre la figure I-11. Le
premier principe de la thermodynamique stipule que le travail W fourni est la différence Ecnaua-
Efoig- Le rendement est défini comme le rapport de I’énergie consommée Egpayg sur le travail
fourni W. Ce rendement ne peut étre qu’inférieur ou égal au rendement de Carnot :

,7Carnot = 1_Tfr0id /Tchaud ’ (I'l)

et vaut typiquement 0,35 pour un moteur de voiture.

[ Moteur thermique | [ Pompe & chaleur |

EchaU( Echau(

Efroid Efroid

Tfroid | ﬂ W | TchaU( Tfroid I%I TchaU(

W= Echaut' Efroid EchaU( - Efroid +W

Rendement = WE;nau COP = EcpaudW

Figure I-11 : Schéma des flux d’énergie d’un moteur thermique et d’une pompe & chaleur.

Une pompe & chaleur correspond au fonctionnement inverse : I’énergie Egoig est « pompée » & la
source froide et s’ajoute au travail fourni W pour apporter I’énergie Echaugd la source chaude. Le
rapport de 1’énergie apportée Egpaugsur le travail W est appelé coefficient de performance (COP)
plutot que rendement, car il est supérieur a 1. Le coefficient de performance est alors inférieur
ou égal & l'inverse du rendement de Carnot.

La figure I-11 permet d’illustrer le fonctionnement des machines thermiques, mais cette
description ne fait apparaitre ni le cycle thermodynamique sous-jacent, ni le caractére
transitoire du procédé SEPT dans lequel les composants de stockage thermique constituent les
sources thermiques. En fonctionnement de type « pompe a chaleur », I’énergie fournie par la
source froide implique qu’elle subit un refroidissement, pendant que la source chaude se
réchauffe, mais ces échanges de chaleur n’ont pas lieu uniformément dans les sources. Les
termes source chaude et source froide, adaptés aux usages conventionnels des machines
thermiques, peuvent alors préter a confusion dans le cadre du procédé SEPT. Les sources
thermiques seront donc désignées par les termes « haute pression » et « basse pression »,
abrégés H et B.

2.1.2 Résumé du fonctionnement

En stockage, le cycle fonctionne en pompe & chaleur, consommant de I’énergie d’origine
électrique pour transférer de I’énergie thermique depuis une enceinte basse pression « B » vers
une enceinte haute pression « H». Ces enceintes sont des régénérateurs (échangeurs
thermiques gaz-solide), au travers desquels passe le gaz caloporteur, entrainé par une paire de
turbomachines reliées & un moteur électrique. La figure I-12 a) illustre le transport thermique
assuré par le gaz lors de son passage dans la matrice solide des enceintes, qui se traduit par un
refroidissement du bas vers le haut de 'enceinte B et un réchauffement du haut vers le bas de
Penceinte H. Les fléches en pointillés représentent le sens de circulation du gaz, et les fléches
pleines représentent les flux d’énergie globaux de la figure I-11.
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Figure I-12 : Illustration du fonctionnement en stockage et en déstockage.

En déstockage, le cycle fonctionne en moteur thermique, transférant de ’énergie thermique de
I'enceinte H & lenceinte B pour restituer de 1'énergie électrique. La figure 1-12 b) montre
I'évolution inverse de la figure a), & ceci prés qu'un échangeur thermique rameéne le gaz a la
température ambiante. Ce refroidissement E; est rendu nécessaire par les irréversibilités du
cycle thermodynamique liées aux imperfections des turbomachines et aux échanges thermiques
dans les enceintes.

Bien que les rendements des cycles thermodynamiques moteurs soient limités au rendement
idéal de Carnot, égal & 1-Tioq/Tohauas 16 rendement idéal (ie. sans irréversibilités) de ce
procédé est unitaire. En effet, le COP d’une pompe & chaleur idéale est 'inverse du rendement
de Carnot. Le produit de ce rendement et de celui d'un moteur idéal est donc égal & 1, dans la
mesure oil les niveaux de température sont les mémes. Cependant, le systéme n’est pas idéal,
ce qui oblige a rejeter 'énergie E; & chaque cycle, faisant baisser le rendement.

2.1.3 Agencement des composants

Dans la suite, les températures et pressions seront notées avec des indices se rapportant aux
points 0, 1, 2, et 3 de la figure I-13, et qui correspondent aux quatre extrémités des
régénérateurs. L’indice « nom » indique une température nominale de référence.

Le procédé SEPT comprend :

— deux régénérateurs thermiques, qui sont les enceintes H et B, constitués de matériaux
réfractaires assurant le support physique de I’énergie stockée,

— deux échangeurs thermiques, nommés « échangeur froid » et « échangeur chaud » en
référence & leur température de consigne respective, la température nominale Topom =
Tambiante €t la  température nominale Topem= 500°C. L’échangeur chaud permet un
fonctionnement plus stable du point de vue des températures, mais n’est pas essentiel au
fonctionnement du procédé.

— quatre turbomachines : une paire compresseur/turbine pour le stockage et une autre pour
le déstockage.

La figure I-13 présente l'agencement des principaux composants du systéme. Pour ne pas
alourdir le schéma, une seule paire compresseur/turbine est représentée. En réalité, un systéme

de vannes permet de basculer de la paire compresseur/turbine de stockage a celle de
déstockage. Le gaz neutre utilisé est I’argon.

Le gaz circule dans le sens des aiguilles d'une montre en stockage, la turbomachine chaude
étant alors un compresseur et la turbomachine froide une turbine, et dans le sens inverse en
déstockage, la turbomachine chaude devenant une turbine et la turbomachine froide un
compresseur.
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Figure I-13 : Schéma de fonctionnement du procédé SEPT.

2.2 Principe de fonctionnement

2.2.1 Stockage

La figure I-14 schématise le fonctionnement en stockage, indiquant le sens de circulation du gaz
et celui de propagation des fronts thermiques.

Les turbomachines font circuler le gaz dans le sens 0, 3, 2, 1, décrivant un cycle de type
« pompe & chaleur », consommateur d’énergie. Les échangeurs ne sont pas représentés sur la
figure 1-14, car leur température d’entrée est égale & leur températures de consigne, mis a part
en fin de stockage.

Energie
électrique

Compresseur

Moteur
€lectrique

Enceinte B Enceinte H

Températures
TZ_% | T1 p
' : 1000C
1 [ ]
Front |A ! .
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Figure 1I-14 : Pendant le stockage, le gaz décrit un cycle correspondant a
une pompe a chaleur, consommatrice d’énergie.

L’enceinte H, initialement a Tonom= 20°C, est alimentée en gaz chaud & T;= 1000°C par le haut
et se réchauffe progressivement du haut vers le bas. Cependant, le profil de température dans
Ienceinte ne pouvant étre discontinu, une zone de transition existe, se traduisant par une
variation progressive de T; & Tonom Par la suite, cette zone de transition sera appelée « front
thermique ». De la méme fagon, 'enceinte B, initialement a Tonon= 500°C, est alimentée en gaz
froid & T3 = =70°C par le bas et se refroidit progressivement du bas vers le haut. Comme pour
I'enceinte H, une zone de transition (un front thermique) apparait entre Tpnomet Ta.
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La vitesse du gaz dans les enceintes est de 'ordre du métre par seconde, alors que la vitesse de
progression des fronts thermiques est bien plus faible, valant typiquement 1 métre par heure.
Le stockage dure jusqu’a ce que ces fronts aient atteint 'extrémité des enceintes. Un critére de
tolérance sur les écarts aux températures nominales en sorite des enceintes permet de décider
de T'arrét du stockage. Finalement ’énergie thermique Egnaug apportée & l'enceinte H est la
somme de I'énergie thermique Egoq extraite de 'enceinte B et du travail W consommé par la
pompe & chaleur (i.e. le compresseur et la turbine). Egpaugest donc supérieur a Egoig, ce qui veut
dire que le systéme a emmagasiné 'énergie W sous forme thermique dans les matériaux
réfractaires constituant les enceintes.

2.2.2 Deéstockage

La figure I-15 schématise le fonctionnement en déstockage, indiquant le sens de circulation du
gaz et de propagation des fronts thermiques.
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Figure 1-15 : Pendant le déstockage, le gaz circule en sens contraire,
décrivant un cycle correspondant & un moteur thermique, générateur
d’énergie mécanique convertie en €électricité.

Au début du déstockage, la température de sortie de I’enceinte H est T; = 1000°C, alors que la
température de sortie de 'enceinte B est T3 = =70°C. Le gaz suit le cycle 1, 2, 3, 0 décrivant un
cycle de type « moteur thermique », qui va produire de l’énergie mécanique a partir de
I’énergie thermique.

De la méme facon qu’en stockage, deux fronts thermiques se propagent, vers le haut dans
Penceinte H et vers le bas dans 'enceinte B. Comme en stockage, une tolérance sur les écarts
aux températures nominales permet de décider de larrét du déstockage.

2.3 Définition de la capacité et du rendement

Le paragraphe précédent a présenté le régime établi du dispositif mais celui-ci a besoin d’un
certain nombre de cycles stockage/déstockage « transitoires » avant d’atteindre un régime
périodique stabilisé. Lors du premier cycle, il y a apparition des fronts thermiques, qui vont
avoir tendance & s’élargir, jusqu'a l'obtention dun équilibre entre cet élargissement et les
corrections de température du gaz dans les échangeurs en fin de période. Durant les premiers
cycles le rendement et la capacité du procédé peuvent subir des variations importantes.

La figure I-16 représente les flux d’énergie échangés avec l'extérieur lors du stockage et du
déstockage. La transformation de ’énergie électrique en énergie mécanique est considérée
comme ayant un rendement de 100%, de méme que la transformation de 'énergie électrique en
énergie thermique dans ’échangeur chaud. Sur cette figure, ’échangeur chaud est présent, mais
le procédé peut fonctionner sans, auquel cas Eg; = Ec; = 0.
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2 DESCRIPTION DU PROCEDE SEPT

Par définition les énergies apportées au systéme ou consommée par le systéme sont positives, et

celles cédées ou restituées par le systéme sont négatives.

Systéeme

Régénérateurs i Régénérateurs
(Enceintes H et B) i (Enceintes H et B)

t + 1 T 1

==} Energie thermique
— Energie mécanique
— Energie électrique

Ect En Ee E
Eturbor i Ewurboz
Echangeur |[ Echangeur Echangeur || Echangeur
chaud froid i @ chaud froid
Eiurbo1 ){écl E. Ei Ewrboz /E'cz E,
Erest Ereso
Y y A
|Réseau électrique| [ Environnement | [Réseau électrique] | Environnement |
a) Stockage b) Déstockage

Figure I-16 : Flux d’énergie échangée avec lextérieur.

On définit :
— Les indices 1 pour stockage, et 2 pour déstockage
—  Euwmo1> Ewmoz : Energie apportée/cédée par les turbomachines

- Eu,Ep Energie apportée par chauffage dans les échangeurs,
- Eq By Energie cédée par refroidissement dans les échangeurs
= B Eesp ©  Energie consommée en stockage/restituée en déstockage

resl> —res2
: Rendement du procédé, défini comme le rapport — E g/ Erest

D’aprés la figure I-16, on a :
Ereslz Eturb01+ Ecl

EresZ = EIurboZ + Ecz

ol, Eress, Ewurvos, Ec1 €t Ecz sont positives, alors que Eesp et Eurmoz SOnt négatives.

(I-2)

En régime périodique stabilisé, la variation d’énergie totale du systeme AE,, pendant le

stockage est la méme que pendant le déstockage mais de signe opposé :

AEtotl = Eresl+ Erl = _AEtotZ = _(Ere52+ Erz)

énergieentrante énergiesortante
(stockage) (déstockag)

ol Eres1 €8t positive, alors que Eesa En et Er, sont négatives.
Les équations I-2 et I-3 impliquent alors :

AEtotl = Eturb01+ Ecl + Erl = _(Eturb02 + EC2 + ErZ)

La capacité du procédé est définie comme la valeur E .

Le rendement peut s’écrire :

I=— Eres2 -
E

E + Erl + Er2

E

+ Erl * Er2 =1- |Ef1| +|Ef2|
E

resl

=1

resl resl

resl resl

ol B est positive, alors que E;; et B, sont négatives.

(I-3)

(1-4)

(I-5)

Il est important de noter qu’il y a principalement trois contributions aux irréversibilités du
systéme. L’une provient des turbomachines, et se traduit par un apport de chaleur
supplémentaire par rapport au cas isentropique (réversible), qu’il faut évacuer du systéme.
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Chapitre I. Le procédé SEPT

Cette évacuation correspond a la majeure partie de I’énergie E,,. La deuxiéme contribution aux
irréversibilités est I’échange thermique dans les enceintes, se traduisant par un élargissement
des fronts thermiques, qu’il faut compenser par des corrections en température aux extrémités
des enceintes, sans quoi la stratification thermique qui permet le stockage se perd petit a petit.
Ces corrections correspondent aux énergies Eq, Ecp, Eq, et la partie restante de Ep, qui sont
consommées principalement en fin de période lorsque les fronts thermiques atteignent les
extrémités des enceintes. Enfin, la derniére contribution est celle des frottements visqueux du
gaz dans les enceintes, qui se traduisent par une surconsommation du compresseur pour
vaincre les pertes de pression, et une énergie restituée par la turbine moindre.

3 Analyse thermodynamique du procédé

Les irréversibilités dues aux turbomachines ayant un impact important sur le rendement du
stockage, elles doivent étre prises en compte lors de la compression et de la détente. Les pertes
de pression et I'élargissement des fronts thermiques ne sont pas pris en compte dans cette
analyse, qui donne donc un rendement maximum théorique en fonction des températures et
des rendements des turbomachines. De plus, les températures aux bornes des enceintes Ty, Ty,
T,, et T3 sont supposées constantes, mais en réalité elles sont sujettes a d’importantes
variations en début et fin de périodes.

Dans un premier temps les lois de compression/détente sont définies pour un gaz parfait dans
le cas réversible, c’est-a-dire isentropique.

3.1 Définitions

3.1.1 Compression et détente isentropiques
Pour alléger les notations, on définit le « rapport thermique de compression isentropique » ¢/[19] :

ri

ou Py est la haute pression, Pg la basse pression, et yle rapport ¢,/c, du gaz.

Comme son nom lindique, ¢ est le rapport de la température chaude sur la température
froide, lors de la compression (ou détente) isentropique d’un gaz parfait :

Compression : Ty e =¥ Tontrse (I-7)

Détente : sortie — entrée/l// (1_8)

3.1.2 Rendement isentropique

Le rendement isentropique 77 des machines mesure lefficacité, en termes de travail échangé
avec Pextérieur, d’une turbomachine réelle par rapport au cas idéal isentropique, c'est-a-dire
sans irréversibilité. Ainsi dans le cas d'une compression /7 = W (isentropique)/W (réel) et dans
le cas d’une détente (turbine) /7= W (réel) /W (isentropique) [20].

(ﬁsonie)isentropiwe B ﬁentrée

%sortie - %entrée

Lo —f
Détente : n= entrée %some (1_10)
entrée (gsortie)isentropiwe

Compression : /] = (I9)

ou /4 est Penthalpie massique, égale & CpT, avec Gy la capacité thermique massique & pression
constante, indépendante de la température pour un gaz parfait.

18



3 ANALYSE THERMODYNAMIQUE DU PROCEDE

On a donc :
AT,
C ion : n=—2= I-11
ompression : 7 AT (I-11)
Détente : 77 - AT (I-12)
AT

ou AT = Tsortie - Tentrée et ATis - (Tsortigisentropique_ Tentrée

Pour une compression non isentropique, c’est-a-dire irréversible, on a :

Compression : Ty e = entrée(1+ wl;lJ (I-13)

Détente : T e = Temré{1+/7(% —1}} (I-14)

Dans le cas isentropique, /7= 1, et on retrouve les équations I-7 et I-8. Dans le cas irréversible,
n <1 et la température de sortie du gaz est alors supérieure au cas isentropique, que ce soit en
compression ou en détente. Cela traduit le fait qu'une partie du travail échangé est transformée
en chaleur.

Dans la suite, le rendement des machines sera noté :
— En stockage :

— Compresseur :

— Turbine : 77y
— En déstockage :

— Compresseur /e,

— Turbine :

3.2 Stockage

La circulation du gaz, supposé parfait, décrit un cycle thermodynamique de Brayton, qui
consiste en 4 évolutions thermodynamiques (compression, détente et deux isobares), reliant les
quatre points du cycle (0, 1, 2, 3). La figure I-17 donne le diagramme thermodynamique du
cycle de stockage, en coordonnées (T, S), dans le cas isentropique (réversible) ou 77 est égal a 1,
et dans le cas irréversible (/7 < 1). Un diagramme enthalpique serait proportionnel a ce
diagramme (T, 9, car l'enthalpie se calcul en multipliant la température par la capacité
thermique a pression constante C,, qui ne dépend pas de la température pour un gaz parfait.

Diagramme (T, S)

T T T T T T T Il 1l T
L 5 1
HOr | - p=0s Lo F A T
—— /7=1 (Isentropique) B
1000f :
! | ATcomp|
,g‘ "
= 800 1
[ Znom} ¥ T2nom
W
600 | oé\(\\e |
ATturk: &
400 e 1
n
TOnom Onom e“oe\
T3 \:3 i
T ) 3iS 1 1 1 1 1 1 1 1
3is 300 400 500 600 700 800 900 1000 1100
S [Jkg/K]

Figure I-17 : Cycle thermodynamique de Brayton utilisé en stockage, de
type « pompe a chaleur ».
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Chapitre I. Le procédé SEPT

Le gaz suit les évolutions représentées figure I-17 :
2nom — 1 : Compression adiabatique irréversible de rendement 7 :

Tl = T2nom(1+ t// _]} (1_15)

ea
1 - Opom : Isobare correspondant au passage du gaz au travers de I'enceinte H initialement & Topom
To = Tonom (I-16)
Onom — 3 : Détente adiabatique irréversible de rendement 7, :

T3 = T0n0m£1+ ”tl(% - 1)} (1'17)

3 - 2uom : Isobare correspondant au passage du gaz au travers de I'enceinte B initialement & Topom:

T2 = T2nom (1_18)
On a donc :
-1 -1
ATcomp = Tl - T2nom = T2nom(1 + ‘/j_j - T2nom = T2noml//— (1_19)
,7c1 cl
_ _ 1 _ 1
ATturb - T3 - TOnom - TOnom 1+ MNa| 7~ 1)1- TOnom - TOnorr”tl —-1 (1_20)
7 Y
L’énergie massique mise en jeu lors du stockage s’écrit donc :
_ _ Y-1 1
Etock = Cp (ATcomp + ATturb) - Cp|:T2noml7— + T(hom,]tl 1_Z (1'21)
cl

3.3 Deéstockage

La figure I-18 montre la superposition des diagrammes (T, S) de stockage et de déstockage.
Bien que aire d'un cycle réversible soit égale au travail fourni, cette équivalence aire/travail
disparait dans le cas des cycles irréversibles [19], ce qui explique pourquoi l'aire du cycle de
déstockage n’est pas inférieure a celle du cycle de stockage malgré un travail restitué plus
faible. De plus, les énergies calculées étant massiques, cette analyse suppose une masse totale
de gaz débitée égale en stockage et en déstockage.
Diagramme (T, S)

1
12007 —— Stockage - T
—— Déstockage
1000 ATturb
ATcomp
[~ I ]
£ 800 .\(\&ev\ L Tonom
= e 5
600 (9 nom |
0 0
T, 400} 10" Zne
Y e
TOI"IOFT
Ts A g
ATturb ATcomp 400 500 600 700 800 900 1000 1100
S [Ikg/K]

Figure I-18 : Cycle de déstockage, de type <« moteur thermique »,
superposé avec le cycle de stockage.
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3 ANALYSE THERMODYNAMIQUE DU PROCEDE

En déstockage, le gaz circule dans le sens opposé. Ce qui était une compression de Tonom & Ty
lors du stockage devient une détente de T; & T,. On a :

T, :T1[1+,7t2(%_ D (1-22)

En substituant Ty, la température atteinte par les réfractaires de 'enceinte H en stockage, par
son expression donnée équation I-15, on obtient :

-1 1

T2 = T2nom[1+ 1/1701 J(l-'- e (Z - J] (1_23)
-1 1

TO = TOnom(l-i- %JLJ- + ”tl(a - 1}} (1'24)

On voit que les irréversibilités (/7 < 1) se traduisent par le fait que T2> Tonomet To > Tonom 11 est
donc nécessaire d’évacuer cette chaleur supplémentaire générée par les irréversibilités des
turbomachines, afin d’éviter que les températures du systéme n’augmentent & chaque cycle.
Cela va se traduire par I'insertion d’échangeurs dans le cycle, chargés de refroidir le gaz, en le
ramenant & sa température nominale.

De facon similaire,

D’un point de vue industriel, évacuer de la chaleur se fait bien plus aisément a la température
de I’échangeur froid Tonom égale & Pambiante, qu’a la température Tapom environ égale a 500°C.
11 serait donc souhaitable que To = Topom afin d’éviter tout refroidissement a Tonem et de pouvoir
se passer de I’échangeur chaud.

D’aprés I'équation I-23, cela implique :

(1+ ‘/:7 4}(1“7‘2(% - JJ =1 (1-25)

Cette équation impose que les rendements /J; et 7}, soient tout deux égal a 1, ou que 'un
d’eux soit supérieur & 1, ce qui est en pratique impossible. Cependant, si on un introduit un
rapport thermique de compression de déstockage (essiock différent de celui de stockage ¢, les
équations I-23 et 1-24 deviennent :

T2 = T2nom[1+ ‘/;7_ 1\J£1+ Utz[w L - \D (1_26)
cl déstock

To= TOnom(l + %é;t;d(_lj[l + qtl(% - 1D (I-27)
c2

w-1 1 _
1+ 1+7, -1|1=1 1-28
[ /701 J( l7 2[wdéstock Jj ( )

- /7t2 (’7(:1 +l// _1) (1_29)
1= + 711+ -1)

Ne1 et My étant inférieurs & 1, Ypsstockest supérieur & . Autrement dit, le rapport de pression de
déstockage est plus important que celui de stockage.

T, = Topom implique alors :

C'est-a-dire :

[/Idéstock
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Chapitre I. Le procédé SEPT

En conséquence :

_ M2 1
T,=T, 1+, = -1 1-30
° Onom[l_‘// +’7t2(’7c1+‘// _1)}[ ,71(4[’ B (-30)

En choisissant le rapport thermique de compression de déstockage défini dans ’équation I-29,
Pécart entre T, et Tonom s’annule, alors que 'écart entre Ty et Tonom S’agrandit. Cela permet
d’évacuer la totalité de la chaleur irréversible a la température ambiante Tonom Le changement
de rapport de pression nécessite une paire de turbomachines de déstockage différente, n’ayant
pas tout & fait les mémes caractéristiques que la paire de stockage. La différence de rapport de
pression entre le stockage et le déstockage est aussi la raison pour laquelle les isobares du cycle
de stockage et de déstockage ne se superposent pas sur la figure I-18. Pour des machines ayant
un rendement de 0,9, le rapport de pression typique vaut 3 en stockage, et 4 en déstockage.

Finalement, les évolutions thermodynamiques du cycle de déstockage présenté figure I-18 sont :

- 1-524m: Détente adiabatique irréversible de rendement 7, :
1 1-y¢
T, =Tm=" 1+/72(—— J =T1(1+—] (I-31)
o ( t déstock Naty -1
- 2uom—3: Isobare correspondant au passage dans ’enceinte B
- 3-0: Compression adiabatique irréversible de rendement /7 :
T, :T3(1+—¢’dést°ck_1] = TOnom(1+/7t1(i —1}}(& v-1 ] (1-32)
Me> W ’7c2(1_‘// +’7t2(’7c1+‘// _1))
- 0-0yom: Isobare correspondant au passage dans I’échangeur froid a Tamp
= Opom—1: Isobare correspondant au passage dans I’enceinte H

Les différences de température entrée-sortie ATcomp et AT, sont alors :

_ 1 w-1 _
ATcomp - Tonom(l-'- ”tl(l// 1}}[’7& (1_‘// +/7t2 (’7c1 + ‘/j - 1))} (I 33)

ATturb = Tmom(l_—w] (1'34)

cl

On retrouve, comme indiqué figure I-18, que ATy en déstockage est égal & —ATomp en stockage.

L’énergie massique mise en jeu lors du déstockage s’exprime alors :

edéstock = Cp (ATcomp + ATturb)
_ 1 w-1 1-y (I-35)
=Cy| Tonom| 1+ 7| — -1 + T opom ——
p{ Onom( /71(‘// B(”cz(l_‘// +’7t2(’7c1+‘// _1))] x M }

3.4 Rendement théorique du procédé

Les équations I-21 et I-35 permettent d’exprimer le rendement énergétique théorique /y du
procédé :

~€ éstoc
Fth (T(hom’T2nom’l//’,701’,7t1’,702’/7t2) =ﬁ
tock
1 w-1 1-y
T nom 1+/7 ( _1]J[ J+T om— (1-36)
- ’ [ B 4 ’7c2(1_¢’+’7t2(’7c1+‘//_1)) x Ne

1 -1
T(hom’]tl(l - I/I] + T2nom L

cl
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3 ANALYSE THERMODYNAMIQUE DU PROCEDE

T, étant limitée par la température maximum que peut supporter la turbomachine chaude, il
est intéressant d’exprimer /[ en fonction de Ty plutdt que Tonom:

I'y, (Tl’TOnom’l//’ﬂcl’ntl’ﬂcZ’”tZ) =

1 w-1 1-y
Tonoml L+ 7| — -1 +T.
° L ,71(‘// B(”cz(l_‘//+’7t2(’7c1+‘//_1))] l’7c1"‘¢’_1 (I-37)
1 w-1
Toaflal 1= = |+T, ¥ %
01"1,71( I/I] ll]c1+‘//_1

Bien entendu, ce rendement théorique /i est la limite supérieure du rendement réel /7, puisqu’il
ne prend en compte que les pertes liées aux irréversibilités des turbomachines. Les pertes
supplémentaires telles que le refroidissement nécessaire pour compenser ’élargissement des
fronts thermiques, ou encore les défauts d’isolation thermique des enceintes, vont faire baisser
ce rendement.

De plus, ce rendement suppose que les masses totales de gaz débitées sont les mémes en
stockage et en déstockage.

3.4.1 Approche par rendements polytropiques

La méme analyse peut étre effectuée, mais en modélisant les irréversibilités des machines par
des rendements polytropiques, définis ainsi :

Compression : feomp =~ = Feomp_y—1 <1 (I-38)

dT - zturb_l )4
dTl zturb y_l

Détente : = <1 (I-39)

Ol £gomp et Ay sont les coefficients polytropiques de la turbine et du compresseur, y est le
rapport cp/cy, T la température de I’évolution isentropique. Dans le cas isentropique, 77=1,
dT=dTs, et £gomp= 4up =¥ et dans le cas véel 77 < 1, et £y, < ¥'< £eomp [19]-

Le rendement polytropique est le rapport entre I’évolution infinitésimale dT et I’évolution
infinitésimale isentropique dTs. La température finale se calcule en intégrant dT de la
température initiale & finale :

=T

Compression : T; initiale

Détente : T,

finale

inale

w]/”comp (1_40)
= Tinitialew e (1_41)

En reprenant le méme raisonnement qu’avec les rendements isentropiques, on calcule :
— L’énergie massique mise en jeu lors du stockage :

Estock ~ Cp |,T2 (‘//1/,701 - 1) + TO (‘/j - 1)] (1'42)
— L’énergie massique mise en jeu lors du déstockage :
edéstock =C pl_T(hom (4’]/('7 tzncwd)_ml - l//_ml ) + T2nom (1 - 40]/'7” )J (1_43)

— Le rendement théorique du procédé :

Tonom (1 _ wj/(,’ etz o ) 1-44
e e B

Cette approche est physiquement plus justifiée que celle utilisant le rendement isentropique,
car elle considére une compression progressive au fur et & mesure de 'avancée du gaz dans la
turbomachine. Par exemple, un compresseur a plusieurs étages ayant chacun le méme
rendement isentropique affiche un rendement isentropique total inférieur, pour une turbine il
est supérieur. Au contraire, une turbomachine de rendement polytropique uniforme affiche un

Iy, (Tmom:Tl:/]th s Taslle2 :’7t2) =1
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rendement polytropique total égal [19]. Connaissant le rendement polytropique et le rapport
thermique de compression, on peut calculer le rendement isentropique équivalent :

Compression :/7; =$]—_|11 (I-45)
w pol
_’7pol —
Détente : 7, =wl//—11 (I-46)

Cependant, c’est le rendement isentropique qui est employé dans l'industrie, car il utilise
directement des différences de température, plus facilement mesurables et manipulables, ce qui
a dicté son utilisation dans la modélisation du procédé.

3.4.2 Influence des températures et des rendements des machines

Les deux approches sont comparées, sur les figures 1-19 et I-20. La figure I-19 présente les
tracés de [y en fonction de T; donnés par les équations I-37 et I-44, et la figure I-20 fait
apparaitre I'influence du rendement de chaque machine. On constate que dans les conditions
de cette analyse, la différence entre les deux approches est faible.

T T T

1 n=1
/\]_:—__(ﬁsr Approche :
0.9 / /&/ —— Polytropique
0.8 L\}%/f —— lIsentropique

0.7

0.6

"y
Iy

L
200 400 600 800 1000 1200
T1 [T

=
=

Rendement du procédé /

Figure I-19 : Rendement théorique du procédé en fonction de Ty et A,
avec  Tonom = 00K, Y =155, Nau=Nu =N ="N2=1, et pour
différentes valeurs de n comprises entre 0.8 et 1.

Un méme rendement /4, par exemple 70%, peut étre obtenu & rendement polytropique 77 élevé
(0.92) et température T; moyenne (=450°C), ou a /7 moyen (0.84) et T, élevée (= 1065°C),
comme on peut le voir sur la figure I-19. Le choix des turbomachines fait donc apparaitre un
compromis entre rendements polytropiques et résistance aux températures élevées. Avec des
machines performantes (77 =0,9) et & haute température (T;= 1000°C), ce rendement
théorique atteint 82%.

Il apparait également figure I-20 que ce sont les rendements des turbomachines de déstockage
qui ont le plus d’influence, en particulier celui de la turbine. Le rendement du compresseur de
stockage est celui qui a le moins d’influence. Ce résultat est bienvenu, car ce compresseur, du
fait de sa température de fonctionnement élevée, est une machine non-standard dont le
rendement n’est pas connu avec précision. Malgré un compresseur chaud de rendement
médiocre (0.6), on peut obtenir un rendement théorique de 70% si les autres turbomachines
affichent des rendements élevés (0.9).
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4 SYNTHESE
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Figure I1-20 : Influence du rendement de chacune des quatre
turbomachines sur le rendement global du procédé : rendements
isentropiques (lignes bleues) et polytropiques (lignes rouges). Tous les
rendements valent 0.9, sauf celui de la machine considérée.

4 Synthése

L’intérét que représente le stockage d’énergie dans les applications de gestion de réseaux
électriques a été mis en évidence par une étude bibliographique, montrant que le stockage
permet une meilleure utilisation des ressources énergétiques, en offrant la possibilité de niveler
la consommation électrique, de désengorger le réseau électrique, ou de lisser les fluctuations des
énergies intermittentes. Les différentes technologies existantes ont été décrites, permettant de
situer le procédé SEPT par rapport a ces technologies.

Son fonctionnement a ensuite été décrit, et son rendement énergétique a été estimé par une
analyse de son cycle thermodynamique prenant en compte les irréversibilités des
turbomachines. Les performances du procédé SEPT se rapprochent de celles d’'une installation
de stockage hydraulique gravitaire (PHS) ou de stockage par air comprimé en caverne (CAES),
et suggérent qu’il est en mesure d’assumer le méme role.

Le chapitre suivant est consacré a la modélisation globale du procédé, qui compléte la prise en
compte des irréversibilités des turbomachines avec celles relatives a ’échange thermique et aux
pertes de pression dans les régénérateurs.
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Chapitre 11

Modélisation numérique

L’analyse thermodynamique effectuée en 1.3 néglige de nombreux phénoménes physiques, en
particulier I'élargissement des fronts thermiques par diffusion, et les pertes de pression par
frottements visqueux lors du passage du gaz dans les enceintes. De plus, le caractére
instationnaire ne permet pas une modélisation en régime permanent comme il est d’usage dans
les outils habituels de simulation de procédé.

Un modéle numérique monodimensionnel instationnaire a donc été développé pour étudier
I’évolution thermodynamique du systéme jusqu’a l'obtention d'un régime périodique stabilisé.
Les régénérateurs sont discrétisés par une méthode de type « volumes finis », et l'introduction
de caractéristiques de turbomachines permet de simuler un fonctionnement réaliste. Ce modéle
prend en compte les rendements isentropiques des turbomachines, les phénoménes d’échange
thermique par conduction et convection forcée, et les pertes de pression. Les impacts d’autres
phénomeénes physiques tels que les défauts d’isolation ou les échanges radiatifs sont estimés afin
de justifier leur non-prise en compte, et les hypothéses sous-jacentes sont explicitées.

Une étude bibliographique sur les turbomachines, les régénérateurs et leur modélisation fait
lobjet de la premiére partie, suivie de la description du modéle et d'une étude de son
comportement pour un cas industriel de référence. Enfin, une analyse d’influence avec cahier
des charges, ol sont imposés la grande majorité des paramétres du modéle et des résultats a
atteindre, fait apparaitre l'influence de certains paramétres clés sur le dimensionnement des
enceintes et des turbomachines.

1 Bibliographie

1.1 Reégénérateurs

Le régénérateur est un dispositif de stockage d’énergie thermique dans lequel la chaleur est
transférée d’un fluide & un autre par lintermédiaire d'un stockage temporaire sous forme de
chaleur sensible [1]. Contrairement & un échangeur, dans lequel deux fluides isolés par des
parois circulent simultanément en échangeant leur chaleur, un régénérateur ne fonctionne
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jamais en régime permanent, car par définition son fonctionnement comprend deux périodes.
La période dite « chaude » pendant laquelle le gaz chaud circule et se refroidit au contact des
parois correspond a un stockage de chaleur, et la « période froide », pendant laquelle le gaz
froid circule et se réchauffe correspond & la récupération de la chaleur stockée.

En vue de leur modélisation, les propriétés géométriques (porosité, uniformité), thermiques
(transferts par convection et conduction) et hydrauliques (pertes de pression par frottement)
de la matrice solide du régénérateur sont ensuite détaillées, en comparant les différents modéles
et corrélations proposés dans la littérature, et en envisageant des géométries de type « canaux
paralléles », « empilement de sphéres » et « empilement de graviers ».

Les principaux usages des régénérateurs consistent en la récupération de chaleur pour
I'industrie énergétique et de transformation (process industry), lorsqu’il est nécessaire d’avoir
un équipement de transfert de chaleur compact [1]. Les applications des régénérateurs se
trouvent dans le moteur Stirling [2|, en métallurgie et verrerie [1], dans certains braleurs et
incinérateurs [3| [4], en cryogénie et liquéfaction de gaz [1], dans certaines turbines a gaz [1], en
climatisation [4], et dans certaines centrales solaires [5].

1.1.1 Intérét

La figure II-1 illustre comment 1’énergie thermique est stockée puis récupérée dans une
application de type « régénérateur de haut fourneau » (blast furnace stoves) utilisée en
sidérurgie.

Légende

==9» Période chaude
—)  Période froide

Combustion
* (seulement en
période chaude)

||Brick zo

Combustion

|| Brick zol

|IBrick zor

Gaz d'échappement

Four de verrerie
Brick zorje #2

Gaz naturel

Brick zor]

Environnement [

Environnement |

Brick supports

Figure II-1 : Régénérateur de type « blast furnace stoves » [6].

Pendant la période chaude, les briques constituant chaque « brick zone » sont chauffées par un
gaz résultant de la combustion d'un mélange de gaz naturel et de gaz d’échappement
combustibles provenant du haut fourneau. Pendant la période froide, de I'air circule dans le
sens opposé et se réchauffe au contact des briques chaudes, avant d’étre mélangé & de air
ambiant dans la chambre de combustion, afin de contréler la température de sortie.

La température des gaz rejetés dans l'environnement est bien moins chaude en sortie du
régénérateur qu’en sortie du haut fourneau, et la chaleur ainsi stockée permettra ensuite de
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préchauffer le gaz d’entrée. Cette réutilisation thermique permet une réduire jusqu’a 70 % des
besoins énergétiques d’un tel procédé.

Dans cet exemple, I'installation dans son ensemble alterne les périodes chaudes et froides, alors
que dans un certain nombre d’applications, les régénérateurs sont employés par paires,
permettant un fonctionnement « en continu » (I'un est en période chaude pendant que I'autre
est en période froide). La figure II-2 présente une application de type brileur & gaz, dans
laquelle deux briileurs sont utilisés alternativement, chacun rattaché & un régénérateur.

Bruleur | Echappement |[[ Echappement | Bruleur

[ vanne diinversion |

Exhaust gas  Combustion air Exhaustgas  Combustion air

Figure II-2 : Deux brileurs régénératifs reliés a une wvalve d’inversion,
permettant alimentation continue d’un four en gaz chaud [3].

En mode A, le gaz d’entrée froid (combustion air) se réchauffe en refroidissant le régénérateur
1 initialement chaud, alors que le gaz d’échappement chaud (Ezhaust gas) se refroidit en
réchauffant le régénérateur 2 initialement froid. Le mode A correspond donc a la période froide
pour le régénérateur 1, et & la période chaude pour le régénérateur 2. A la fin de cette période,
le régénérateur 1 sera devenu froid, et le régénérateur 2 sera devenu chaud.

En mode B, le sens de I’écoulement du gaz est inversé, le gaz chaud se refroidit en réchauffant
le régénérateur 1 initialement froid, et le gaz froid se réchauffe en refroidissant le régénérateur 2
initialement chaud. Ainsi, que ce soit en mode A ou B, la chaleur du gaz d’échappement est en
partie récupérée, puis réutilisée a la période suivante pour préchauffer 'air de combustion.

D’une maniére générale, 'emploi de régénérateurs combinés avec des vannes de bascule,
comme sur la figure 1I-3, permet d’alterner I’alimentation des régénérateurs en gaz chaud ou en
gaz froid, et d’alterner les périodes chaudes et froides sans qu’il soit nécessaire que 'installation
dans son ensemble marche en alternance. Ce fonctionnement se rapproche de celui d’un
échangeur thermique classique.

1.1.2 Les différentes familles de régénérateurs

Il existe principalement trois familles de régénérateurs, les régénérateurs & matrice fixe (fized
matriz), qui peuvent étre de type « canaux paralléles » ou & milieux granulaire, et ceux de
type rotatifs [7].

» Matrice fixe canaux paralléles

Le terme « fixe » souligne le fait que ’ensemble est statique, par opposition aux régénérateurs
rotatifs. Ces régénérateurs peuvent étre vus comme constitués d’'un grand nombre de canaux
de géométrie plus ou moins complexe, en parallele. La partie solide du régénérateur, nommée
« matrice », est généralement en métal ou en matériau réfractaire. La figure 1I-4 présente des
matrices en céramique, le « Panel A » montrant des canaux carrés réguliers, alors que le
« Panel B » montre une structure plus irréguliére. Le fluide circule perpendiculairement au
plan de coupe.
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Figure 1I-3 : Régénérateurs utilisés par pairs, autorisant un fonctionnement « en continu ».

Panel
Figure II-4 : Coupes transversales de matrices solides constituées de canaux en céramique [8].

La figure II-5 montre des matrices également en céramique, mais de formes hexagonales,
typiquement employées dans les applications sidérurgiques, comme celle présentée figure II-1,

et assemblées sur place.

124 dia recess

218

a)
Figure II-5 : Exemples pieces empilables, a) extrait de [9], b) fabricant chinois « Elaiter ».

Enfin, la figure II-6 montre un autre type de matrice en céramique, sous forme dun
empilement régulier de formes simples, souvent des parallélépipédes rectangles, dont la

géométrie dépend de la facon dont sont empilés les éléments.
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Figure II-6 : Exemple de géométries d’empilements.

Pendant au moins I'une des deux périodes, les gaz passant & travers ces matrices sont souvent
des fumées encrassantes qui obligent & laisser un diameétre de passage important, supérieur a 10
cm.

= Matrice fixée & milieu granulaire

L’avantage des milieux granulaires est qu’il est possible d’utiliser des matériaux bon marchés,
et que la densité de I’échange thermique est augmentée. Par contre, les pertes de pression sont
plus importantes, et les caractéristiques de I’empilement sont moins bien déterminées, en
termes de coefficient d’échange convectif, de porosité, de surface d’échange, de pertes de
pression, et de conductivité thermique effective. De nombreux articles [10-36] proposent des
corrélations permettant d’estimer ces grandeurs.

La figure II-7 illustre ce & quoi peut ressembler un régénérateur constitué d’un milieu
granulaire, mais il existe une grande variété de configurations utilisées et étudiées dans
I'industrie, allant des « lits de poudre » (powder bed), aux empilements de billes métalliques,
en verre ou en matériaux réfractaires, jusqu’aux lits de graviers.

f— 2 —-’-.dz—'
1Vt AN 9.;
lo
220 aesiesy z-axis
|
B —

Figure II-7 : A gauche : illustration d’un régénérateur constitué d’un
empilement de sphéres. A droite : deux types de billes d’alumine employés
dans les régénérateurs a milieur granulaires. La bille n°1 a une surface
lisse alors que la bille n°2 est rugueuse, incrustée avec des particules de
corundum (cristal d’oxyde d’aluminium a-Al,Os) [21].

= Régénérateurs rotatifs

Les régénérateurs rotatifs permettent une utilisation « en continu » mentionnée précédemment,
sans I'encombrement que requiert 'emploi de deux régénérateurs classiques. Physiquement, on
a bien & faire & un régénérateur et non & un échangeur, car la rotation de la roue permet a
chaque secteur de subir une période chaude en alternance avec une période froide. Cependant,
ce type de régénérateur ne convient pas aux grandes capacités, et souffre de quelques
inconvénients, tels que les fuites qui ont lieu au passage du gaz dans la roue. La figure II-8
donne un exemple de régénérateur rotatif.
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Figure II-8 : A gauche : schéma de régénérateur rotatif [9]. A droite :
régénérateur rotatif de microturbine [37].

1.1.3 Les principaux modéles

Le régénérateur est une invention des fréres Robert et James Stirling, dont le brevet est déposé
depuis 1816. L’analyse du transfert thermique dans les régénérateurs est plutét complexe car
ces équipements ne fonctionnement jamais en régime permanent [1].

= Modéles résolus analytiquement

Un des premiers modeéles résolus analytiquement est proposé par Schumann en 1929 [9]. I
correspond & la résolution d’'un systéme de deux équations différentielles monodimensionnelles
portant sur les températures du gaz et du solide. La résolution analytique nécessite de
nombreuses hypothéses, notamment une température initiale de I’enceinte uniforme, un débit
et une température d’entrée n’évoluant pas, ainsi que des propriétés physiques indépendantes
de la température.

Les solutions sont sous forme d’intégrales de fonctions de Bessel, et ne sont valides que lors de
la premiére période, du fait de ’hypothése de température initiale uniforme. Par conséquent, le
fonctionnement en régime périodique établi est inconnu.

En 1928, W. Nusselt propose une méthode dite fermée (closed method) équivalente au modeéle
de Schumann, mais qui permet de calculer analytiquement le fonctionnement en régime
périodique établi, en imposant que les profils de température au début de la période chaude et
a la fin de la période froide soient égaux. Toutefois, la résolution de la méthode nécessite les
hypothéses de conditions d’entrées indépendantes du temps et de propriétés thermiques
indépendantes de la température [9]. De plus, la complexité des outils mathématiques
nécessaires a limité son usage en ingénierie.

K. Rummel a proposé en 1930 un modéle plus simple que les modéles précédents, mais basé sur
le concept controversé de « pseudo-recuperator » [2]|, qui consiste & estimer qu’en régime
périodique établi, le régénérateur est équivalent a un « récupérateur » (échangeur
standard, utilis¢é a des fins de récupération de la chaleur des fluides chauds rejetés dans
I'environnement). Dans un certain nombre de cas « simples », cette méthode facilite et accélére
le dimensionnement.

H. Hausen a proposé dans les années 1930 d’utiliser un coefficient d’échange convectif modifié,
appelé « lumped heat transfer coefficient », permettant de modéliser la conduction thermique
dans le solide perpendiculairement & 1’écoulement. Cependant, sa résolution étant elle aussi
complexe [38], son application reste délicate.

= Modéles résolus numériquement

L’arrivée de T'outil informatique, a partir des années 60, a permis a J. Willmott de présenter
une résolution du modeéle de Schumann par différences finies [9]. F. Schmidt a fait de méme,
avec la prise en compte de la conductivité thermique perpendiculairement & I’écoulement. Dans
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les années 1980 et par la suite, différents modeéles sont résolus numériquement, avec la
possibilité de s’affranchir de plusieurs hypothéses du modéle de Schumann uniquement
nécessaires a la résolution analytique. Cela permet d’imposer une température et un débit
d’entrée variables, des propriétés physiques dépendantes de la température, voire des pertes
thermiques vers l'extérieur, des fuites de gaz, des échanges thermiques radiatifs, etc.

Les figures II-9 a) et b) présentent la résolution numérique d'un modéle de Schumann, ot un
régime périodique est atteint. Les deux figures correspondent aux deux régénérateurs dans un
fonctionnement « en continu ». Les courbes en trait plein correspondent aux profils de
température a la fin des périodes chaudes et froides, alors que les courbes en traits pointillés
sont les profils de température & différents instants du cycle.

1100 1100
= in g
9
o 900 £ 900
g :
[
g 700 E— 700
" =
E 500 500
300 Lmessmiiaazs -aoo
0 200 400 600 800 1000 1200 in 0 200 400 600 800 1000 1200
Height of the regenerator [mm] Height of the regenerator [mm]
a) b)

Figure II-9 : Exemple de résolution numérique d’un modéle de type Schumann [8].

La figure II-9 illustre un phénoméne fondamental dans le comportement d’un régénérateur : la
diffusion du front thermique, qui apparait méme en imposant une conductivité nulle dans le
gaz et le solide. Cela se traduit par un gradient thermique plus important & 100 secondes qu’a
600 secondes. On voit également qu’entre 0 et 100 secondes, au lieu de diffuser le gradient
thermique commence par croitre. En effet, lorsque le gaz & 1000 °C commence & entrer, a 0
secondes sur la figure a), le solide & l'entrée n’est qu’a 700°C, ce qui se traduit par une grande
différence de température et un échange thermique intense. La température du solide croit
donc plus rapidement & Pentrée de I'enceinte, ce qui « rétrécit » le front thermique et accroit
son gradient.

1l apparait de plus en plus de simulations numériques de régénérateurs basées sur une approche
« volumes finis » [39-44], avec résolution des équations simplifiées de thermohydraulique, en
une , deux voire trois dimensions, parfois avec le logiciel Fluent. Cependant, avec la puissance
de calcul des ordinateurs de bureau actuels, un modéle multidimensionnel et transitoire de type
« CFD » demande un temps qui reste long, en particulier lorsqu’il faut résoudre avec une
relative précision chacun des cycles nécessaires pour atteindre un régime périodique. Par
comparaison, un modéle monodimensionnel demande un temps de calcul raisonnable, et réduit
grandement la complexité de la discrétisation ainsi que les problémes liés & la résolution du
champ de pression. Les hypothéses, moins contraignantes que celles nécessaires & une
résolution analytique, permettent de simuler une plus large gamme de processus industriels,
par exemple dans des applications de type centrale solaire avec stockage d’énergie ou les
régénérateurs sont soumis & des conditions d’entrée variables.

Les particularités du procédé SEPT font qu’aucune hypothése d’indépendance temporelle ne
peut étre faite sur les débits, les températures d’entrée, les pressions, etc. Une méthode plus
générale de type CFD monodimensionnelle [43] a donc été développée.

1.1.4 Comportement thermique

Les deux principaux aspects du comportement thermique d’'un régénérateur, la progression et
la diffusion du front thermique, sont illustrés par 'application du modéle de Schumann & un
régénérateur de dimensions compatibles avec le procédé SEPT.
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= Le modéle de Schumann

Le modéle de Schumann est monodimensionnel, et tient compte de deux équations aux
dérivées partielles, correspondant a la conservation de ’énergie du gaz et du solide dans une
tranche d’épaisseur dy perpendiculaire & I’écoulement, faisant intervenir le transfert thermique
entre les deux milieux [9]. Ces équations s’écrivent :

al:'h&ﬁs _Tf)_ial (1I-1)
dy mc, L mL ot
T = DS 1 1) (112)
oy mg,

ou Tt est la température du fluide, Ts celle du solide, y la coordonnée spatiale, t la
coordonnée temporelle, Sn la surface totale d’échange, h le coefficient d’échange thermique,
m la masse totale de fluide, C,  sa capacité thermique massique & pression constante et I
son débit massique, L la longueur totale de ’échangeur, ¢, ssa capacité thermique massique
a pression constante, et M sa masse totale (solide).

Une résolution analytique de ces équations emploie les changements de variables suivants [9] :

hSen
X =— C y (H—3)
mf Cp_f L
r= S (t —MJ (11-4)
me, s mL
T.-T.
HS =_S 80 (H—5)
Tf_e - Ts_O
T -T.
Hf =_f 's0 (H—G)
Tf_e _Ts_O

Avec Ti ¢ la température d’entrée du fluide, et Ts gla température initiale du solide. & et & sont
les températures adimensionnelles respectivement du solide et du fluide, pouvant varier de 0 a
1. x est une distance adimensionnelle, et 7un temps adimensionnel.

La solution peut alors s’écrire :

6 (x,7) :1—e'TJ-;(e'XJO(2i\/F)d)( (T1-7)
6,(x,7)=1-6(r, x) (II-8)
ol Jp est la fonction de Bessel d’ordre 0 de premiére espéce.

L’intérét de ce modéle est qu'une fois calculées @ et &, la solution s’applique & n’importe quel
régénérateur défini par S h, M, L, Gy Cos et My grace aux équations II-3 et II-4 qui
définissent y et .

Les courbes (ou abaques) ainsi obtenues sont présentées figure II-10, alors que la figure II-11
montre ce que 'on obtient en ramenant ces courbes dans les unités de départ, avec un
coefficient d’échange convectif h de 5 (traits pleins) et de 20 W/m®/K (traits discontinus).

Ces figures montrent qu'un front thermique est généré par le transfert thermique, da a la
différence de température entre le gaz et le solide. Il apparait que ce front se déplace tout en se
diffusant dans la direction axiale : le gradient dT/dy au milieu du front diminue petit & petit au
cours du temps . Le modéle décrit par les équations II-1 et II-2 revient donc a la translation
d’un profil thermique, accompagné de sa diffusion. Les figures II-10 et II-11 montrent en fait la
translation et la diffusion d’un profil de type « marche », formé par les conditions initiales de
température uniforme et de température d’entrée constante nécessaires a la résolution
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analytique. Cependant, le méme phénoméne de translation-diffusion aurait lieu avec un profil
thermique initial de forme quelconque.

Entrée du fluide

AR

0 — Fluide

YV VNN

[ee]

FRERRRRRARNN

Te(t=0) Distance X []
Figure 1I-10 : Comportement d’un régénérateur d’aprés le modéle de
Schumann, en coordonnées adimensionnelles.
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Figure 1I-11 : Modele de Schumann avec h = 5 W/m /K en traits pleins
et 20 W/m’/K en traits discontinus.

On constate également sur la figure I-11 que, lorsque le coefficient d’échange convectif est plus
éleve, la différence de température entre le fluide et le solide est plus petite et le gradient dT/dy
plus important, ce qui se traduit par un front moins étendu spatialement, autrement dit moins
« diffusé ». On obtient quasiment la méme température de sortie a t= 13,3 heures avec
h =20 Wm?/K qua t= 10 heures avec h =5 W/m*/K, ce qui veut dire quun meilleur
coefficient d’échange h permet d’arréter le stockage plus tard, donc de stocker plus d’énergie,
sans pour autant rejeter plus de chaleur dans 'environnement. C’est la raison pour laquelle le
coefficient d’échange convectif, et de la méme maniére la surface totale d’échange, sont des
facteurs clés lors du design d’un régénérateur.

On peut faire ici le rapprochement entre diffusion du front, échange de chaleur et
irréversibilité. La thermodynamique stipule que pour qu'un échange de chaleur soit réversible,
il faut qu’il ait lieu entre deux fluides & la méme température : c’est le cas idéal de I’échange
thermique isotherme. Dans le cas réel, un échange de chaleur nécessite une différence de
température, qui est une source d’irréversibilité pour le systéme, et ’entropie créée s’exprime :

As=ng -1 (11-9)
f Tp
ou AS est 'entropie générée par I’échange de la quantité de chaleur AE entre le fluide & la

température Ty et la paroi a la température Tp,.

Le cas idéal isotherme correspond & un coefficient d’échange infini impliquant une température
du fluide égale a celle de la paroi, et une entropie générée nulle, ce qui se traduit par I’absence
de diffusion thermique. Dans le cas réel, plus le coefficient d’échange est faible, plus la
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différence de température augmente entre le fluide et la paroi, comme le montrent les figures
II-11 et II-12, plus Pentropie générée est grande et la diffusion importante. Avec de trés
grandes valeurs du coefficient d’échange h, on peut observer un profil thermique de type
créneau avancer sans se déformer, mais en CFD ce cas limite n’est modélisable qu’avec
certaines méthodes explicites monodimensionnelles o1 les pas de temps et d’espaces sont
constants et ajustés exactement en fonction du débit de fluide afin que ce dernier progresse
d’un élément a chaque pas de temps. Ce type de modéle ne peut cependant pas étre appliqué
lorsque le débit n’est pas constant.

= Modéle de dispersion axiale

Une méthode plus complexe utilise un modéle dit « axial dispersion model » [1], résolu
analytiquement dans le domaine fréquentiel par transformée de Laplace. La transformée
inverse (calculée numériquement) donne la solution du probléme. La figure II-12 présente les
profils de température du solide (traits pleins) et du gaz (traits discontinus) ainsi obtenus, lors
de basculements entre période froide et période chaude. Les nombres 1, 2, 3, 4, et 5
représentent les basculements successifs.

1.00

0.75

0.25

Normalised temperature, 6
o
wm
o

0.00 T==
0.0 0.25 0.50 0.75 100

Non-dimensional distance x = X /L
Origin at charging fluid inlet

1,2,3,4,5 - Represents alternate charging discharging blows
Figure I1I-12 : Profils de température dans un régénérateur [1].
A partir du cinquiéme basculement, les profils se superposent et ne sont donc pas représentés.
Autrement dit, a partir du cinquiéme cycle, le régénérateur fonctionne en régime périodique

stabilisé. Il apparait a nouveau que le front thermique a globalement un gradient thermique
dT/dy qui devient plus faible au cours des cycles, jusqu’a atteindre un équilibre.

» BEfficacité d’un régénérateur

La définition la plus courante de l'efficacité thermique est empruntée & celle d’un échangeur. En
fait, deux efficacités sont définies, selon que 'on soit en période chaude ou en période froide.

En définissant ATy comme la différence de température entre 'entrée du fluide chaud et celle
du fluide froid, et AT, comme la différence de température entre 'entrée et la sortie du fluide
chaud en fin de période, on a :

BTy (T1-10)
AT,

tot

Khot =

Il en est de méme pour AT.yq:

AT
Kooid = ATCOId (I-11)

tot

La figure II-13 illustre ces définitions avec des profils de température simplifiés et montre que
pour une application de stockage, elles ont l'inconvénient de ne pas prendre en compte le
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comportement thermique interne du régénérateur, donnant ainsi le méme résultat pour des
quantités d’énergie effectivement stockées différentes (figure II-13 b).

Pour mesurer efficacité des enceintes en termes d’énergie thermique stockée, on utilisera dans
la suite un « facteur d’utilisation thermique » noté ¢ :

AT
= II-12
Z ATtot ( )
avee BT = (T,(2) - Teso(2)) (1113)

{ est également le rapport des aires des quadrilatéres hachurés sur la figure II-13 b), ot {4 > &
du fait du gradient thermique plus important aux extrémités.

! ATtot :
A i ncold:ATcold/ATtot H T J* 4

1 ATcod A i

1 A I/ /,

! i N

1 1 1 1

' ! I/ l/ .
£ l : Fin de période : GO E
g i ! — Froide (déstockage) AN 8
£ i A ' — Chaude (stockage) Ny 8
o ; y : ey I
a . !

i :

! ]

v i

1/ AThm :

AT ' ho=AThot /ATt H
Température [K] "

Température [K] -
a) b)
Figure 1I-13 : a) définition habituelle de [Uefficacité thermique d’un
régénérateur, b) différentes utilisations thermiques { de l’enceinte
donnant la méme efficacité K.

= Conductivité du solide perpendiculairement & ’écoulement

Le modéle de Schumann fait I’hypothése que linfluence de la conductivité du solide
perpendiculairement a ’écoulement est négligeable. Plus précisément, cela revient a dire que la
résistance au transfert thermique perpendiculairement & I’écoulement est dominée par la
résistance a l'interface fluide/solide :

1

= 1I-14
I%nterface h 6 ( )

ol Jest 'épaisseur de la paroi.

La résistance au transfert thermique dans le solide s’exprime :

1
R=— II-15
K o)
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Le nombre de Biot Bi permet de quantifier 'importance du transfert par échange convectif &
Pinterface ramené au transfert par conduction dans le solide :
. _ho
Bi =— (II-16)
2K
otl le facteur 2 est du au fait que la paroi d’épaisseur O échange de la chaleur par ses deux
faces, comme le montre la figure II-14.

Un nombre de Biot inferieur & 0.1 assure un comportement réaliste aux modéles de type
Schumann [9]. Dans le cas contraire, un « lumped heat transfer coefficient » peut étre utilisé,
notamment dans le modéle de Hausen. Ce modéle considére la température du solide moyennée
dans la direction perpendiculaire & I’écoulement, notée Ts_m:

_17 _
T, = = { T.(X)dx (I1-17)

ou X est la coordonnée transversale, et W est la demi-épaisseur de la paroi, illustré figure
11-14.

Matrice Demi-épaisseur
Canaux

e o ===

Figure II-14 : Demi-épaisseur sur laquelle est moyennée la température du solide.

Le modéle se base également sur I’hypothése suivante :

oT.  OT.
—tL =—2 =constante (I1-18)
ot ot
Il est alors possible d’intégrer 1’équation de Fourier :
0T, GZTS
= 1I-19
ot 4 ox? (1-19)
avec /ls la diffusivité thermique du solide.
Soit les conditions aux limites suivantes :
Ts (O) = Ts_o
T.(2w)=T,, (I1-20)
0T,
w) =0
0X ( )

On réécrit les équations II-1 et II-2, en remplacant Ts par une température moyenne Tsm /s par
ks/(0Cp o, et hpar le « lumped heat transfer coefficient » h :

oT; _ 'hSéch (Ts m—Tf)—,ial (II-21)
ay rnfcp_fl‘ mf L ot
T, . IS
Como Mo (r 1) (I1-22)
oy  mg, )
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En développant les équations précédentes, on obtient ’équation d’Hausen :

1 1, w (I1-23)
h h 3k

La résolution des équations II-21 et II-22, permet de prendre en compte la conductivité du
solide perpendiculaire & 1’écoulement, grace au coefficient h, donnée par I'équation II-23. La
figure II-15 présente les profils résultants de la modélisation de la variation de température
perpendiculaire a 1’écoulement dans le solide, juste apreés le basculement de la période chaude a
la période froide.

L’inertie thermique du solide provoque un « retard thermique » a l'intérieur du solide : jusqu’a
la fin de la période chaude (ligne rouge sur la figure II-15), le solide est plus froid au milieu que
sur les bords. Juste aprés la fin de la période chaude (ligne bleue), le milieu du solide continue
de se réchauffer alors que les bords ont déja commencé & se refroidir. Petit & petit, le profi
transversal de température retrouve la forme parabolique qu’il avait avant le basculement
(ligne verte), mais avec une température plus chaude au milieu que sur les bords. Le
basculement de la période chaude & la période froide se traduit par un retournement du profil
transversal de température peu aprés le basculement, ce qui peut diminuer les performances
d’un régénérateur.

Fin de la période chaude

Demi-épaisseur
(milieu de la paroi)

Température du solide

Fin de la période

Distance dans le solide, X
Figure 1I-15 : modélisation de la variation de température dans le solide,
perpendiculairement a l’écoulement [9].

1.2 Propriétés thermohydrauliques des matrices solides

Trois types de matrice ont été étudiés : les canaux droits paralléles de section rectangulaire, les
empilements de sphéres uniformes, et les empilements de graviers. Par soucis de généralité, les
propriétés thermohydrauliques sont prises en compte par trois grandeurs: le nombre de
Nusselt Nu, le facteur de friction de Darcy fp, et la conductivité effective keg.

Le nombre de Nusselt est le rapport la puissance thermique de convection sur celle de
conduction. Ce nombre étant adimensionnel, il ne varie pas lorsqu’on applique un facteur
d’échelle & une géométrie. Il caractérise 'échange thermique convectif, et permet d’exprimer le
coefficient d’échange thermique par convection forcée, h :

k. Nu
d

ou ki est la conductivité thermique du fluide, et d la dimension caractéristique de
I’écoulement. Dans un canal carré, d est égal au coté du carré.

h= (11-24)
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— Le facteur de friction de Darcy fp est également adimensionnel, et caractérise les pertes de
pression linéaires :

ap__fhpv
Az d 2

ou & est la masse volumique, et U la vitesse du fluide.

(11-25)

— La conductivité effective est la conductivité apparente de la matrice, considérée comme un
milieu poreux constitué d’une phase solide et d’une phase gazeuse ou liquide.

Dans le cas général, ces grandeurs dépendent du régime d’écoulement, caractérisé par le
nombre de Reynolds Re défini comme le rapport entre les forces d’inertie et les forces
visqueuses :

Re= Y% vd
U

(11-26)

ou U est la viscosité dynamique du fluide.

Lorsque Re est faible, I’écoulement est stable car les perturbations ont une énergie cinétique
négligeable devant amortissement visqueux : c’est le régime dit laminaire, ot NU et ey sont
constants, et fp est inversement proportionnel & Re A haut Reynolds, I’écoulement est instable
car les effets d’inertie des perturbations dominent ’amortissement visqueux et engendrent des
structures tourbillonnaires complexes et instationnaires : c’est le régime turbulent, ot NU, Keg et
Rex fp sont généralement croissants selon Re

Entre ces deux régimes, on parle de régime de transition, ot des phénoménes de bifurcation, de
turbulence intermittente et de sensibilité chaotique aux conditions limites sont rencontrés et
encore mal compris [45]. Par conséquent, les méthodes prédictives souffrent généralement d’une
grande imprécision dans ce régime.

L’application de ces trois grandeurs (nombre de Nusselt, facteur de friction, conductivité
effective) & une géométrie donnée nécessite également de connaitre la fraction du volume total
dont dispose le gaz pour circuler, c'est-a-dire la porosité &

1.2.1 Canal droit de section rectangulaire

Les propriétés thermohydrauliques des écoulements en canaux droits sont largement étudiées
dans la littérature. Il existe un consensus sur les corrélations a utiliser pour les géométries
simples, lié & leur emploi dans beaucoup de domaines industriels depuis plus d’un siécle.

En canal, la transition vers le régime turbulent se situe & un nombre de Reynolds voisin de
2300. Etant données les vitesses atteintes par le gaz dans les conditions du procédé SEPT, le
régime turbulent n’est jamais atteint, et n’est donc pas détaillé.

= Géométrie
La géométrie d'un régénérateur & canaux droits rectangulaires étant uniforme selon la

direction de I'’écoulement, elle peut se définir par trois grandeurs :
— un rapport d’aspect O :

L
q= Ilongueur (11_27)

largeur

— un diamétre équivalent de passage du gaz appelé diameétre hydraulique noté dn. Pour des
canaux rectangulaires il s’exprime :

L L
d, = 2——ongueurlargeur =1iaa’ longeur (11-28)

I-Iongueur + I-Iargeur
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— une porosité & qui est le rapport du volume occupé par le fluide sur le volume total de
Ienceinte, donnant la section de passage du gaz ramenée & la section totale du
régénérateur :

S s ESomeame = - S

assage < “enceinte — vV enceinte
tot

(I1-29)

= Pertes de pression

En régime laminaire, pour un canal rectangulaire de rapport d’aspect a, le facteur de friction
s’écrit [46] :

f, =4Re'x 24(1-1.3553r +1.946%° -1.7012r° +0.9564r" - 0.253%°) (I1-30)

= Transfert convectif

Le nombre de Nusselt dans la zone thermiquement établie s’exprime [47] :
Nu=7,541 (1-2,6100 + 4,9700* -5,11%° +2,7020* - 0,548°) (I1-31)

= Conductivité thermique effective

La conductivité effective du solide est proportionnelle a la fraction de solide :

keff_s = ks(l_ 8) (11—32)

1.2.2 Empilement de sphéres uniformes

Les empilements de sphéres et de gravier font partie des milieux dits granulaires, dont la
géométrie n’est ni périodique, ni homogéne, ni uniforme selon la direction de 1’écoulement
comme c’est le cas des canaux. Pour réduire cette complexité, des grandeurs dites effectives,
superficielles ou encore apparentes sont généralement introduites, et définies comme les
propriétés d’un milieu homogéne équivalent au milieu granulaire considéré. Des grandeurs dites
hydrauliques sont reliées & ces grandeurs superficielles par l'intermédiaire de la porosité &

Les définitions suivantes sont en partie basées sur la revue bibliographique d’Achenbach sur les
lits granulaires [18] :

— Le diamétre hydraulique s’exprime :
d, =d s (I1-33)

ot d est le diamétre des sphéres.
— La vitesse superficielle du fluide :

v EV (1I-34)

sup =
ou U est la vitesse moyenne réelle du fluide dans les interstices.

— Le nombre de Reynolds superficiel :

d
Rey, = Psup (I1-35)
u
— Le nombre de Reynolds hydraulique :
d
Re, = -1 o (I1-36)
7 1-¢
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Le nombre de Nusselt superficiel :

hd
Nusup :k_
f

avec h le coefficient d’échange convectif et ki la conductivité thermique du fluide.

Le nombre de Nusselt hydraulique :

Nuh :% :LNU

La surface spécifique,

avec Senla surface d’échange, et V le volume occupé.
Le coefficient d’échange convectif :

Nusupkf _ NUh kf
d d,

h=
Le coefficient d’échange convectif volumique :
hScn
hvoI = %ﬂgez thpé

N , . 1
ol Spgest la surface spécifique en m™.

= Géomeétrie

Un empilement de sphéres uniformes peut avoir plusieurs géométries internes.

(I1-37)

(I1-38)

(11-39)

(11-40)

(11-41)

Lorsque les sphéres ont un arrangement périodique, ce qui n’arrive jamais rigoureusement dans
un empilement réel, il est possible de déterminer mathématiquement le taux de vide. Il existe
de nombreux arrangements périodiques, le plus simple étant l’arrangement « cubique »,
présenté figure II-16 a), et le plus dense le « cubique a faces centrées », aussi appelé
« hexagonal compact » présenté figure I11-16 b).

Pour 'ayran

Figure II-16 : a) Empilement « cubique », b) Empilement « cubique & faces centrées ».

al-nf (3\/53; = 00,2595 pour Parrangement « cubique a faces centrées » [48].

ement « cubique », la porosité est égale & 1-77/6 = 0,4764, alors qu’elle est égale

Lorsque des sphéres sont empilées dans une enceinte sans précautions particuliéres, il
n’apparait aucune périodicité, comme le montre la figure II-17, et 'empilement est dit
« aléatoire ».
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Figure II-17 : Exemple d’empilement aléatoire : a) Empilement ldche b)
Empilement compact [52].

Dans ce cas, les valeurs de porosité moyenne rapportées par les différents auteurs sont voisines
de 0,38. Plus précisément, la plus faible valeur expérimentale a été rapportée dans [49], ot un
empilement est soumis & des vibrations verticales, jusqu’a atteindre une porosité de 0,363.
Numériquement, des algorithmes d’empilement aléatoire ont atteint des porosités de 0,351 [11],
et méme 0.32 [50]. Cependant, ces algorithmes ne prennent pas en compte la friction entre les
sphéres, qui limite la densification de lempilement [51]. La valeur expérimentale maximale
rapportée est de 0.4. De maniére générale, on peut considérer qu'un empilement aléatoire de
sphéres uniformes a une porosité comprise entre 0,36 et 0,4.

1l existe également un effet de bord qui tend & augmenter la porosité a proximité des parois de
Pempilement. La corrélation standard pour prédire la porosité globale d'un empilement de
spheres a été développée dans [53], et s’exprime :

~ d d\’
£=04+ 005"+ 0412 - (I1-42)

ol d est le diamétre des sphéres, et L le diamétre de 'empilement.

Dans le cadre du procédé SEPT, d est de l'ordre du centimétre, alors que L est de 'ordre de la
dizaine de métres. La correction relative & apporter & la porosité est alors de l'ordre de 1043, et
peut donc étre négligée.

= Pertes de pression

L’équation d’Ergun, publiée en 1952, est largement utilisée pour quantifier les pertes de
pression en milieux granulaires [31]. L’équation originale s’écrit :

AP _ ) [-ef pvyy | o (1-g) pUs,

L g d? e d
ou A et B sont les constantes d’Ergun, AP la perte de pression, L la longueur du

régénérateur, M la viscosité du fluide, v, la vitesse superficielle, et d le diamétre des
sphéres.

(11-43)

sup

Cette équation peut également se mettre sous la forme :

op_ phylie)_,
- - fD 3 fD
L 2d ¢ 2d,

(11-44)

avec :

f, =2(A/Re, +B) (I-45)
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Par exemple, pour un écoulement laminaire en conduite lisse,

A=32

f, =64/R -
o =64/ eh:{B=O (11-46)

Les constantes A et B données initialement par Ergun valent respectivement 150 et 1.75 et
correspondent & un empilement de sphéres. Cependant, la généralité de ces valeurs ainsi que
leur caractére constant ont été remis en question par de nombreux auteurs [3]. Des valeurs
différentes ont été proposées, selon la nature et la géométrie des « granules » considérés. Dans
[12], MacDonald et al. comparent de nombreux résultats expérimentaux de la littérature, dans
de nombreuses configurations (nature, formes et diamétres des sphéres, dimensions de
I'empilement, etc.), alors que Yu et al. [3] s’intéressent uniquement & des granules de forme
sphérique. Achenbach se base sur une sélection de résultats expérimentaux issus de la
littérature, et met en avant le role de la porosité. Hicks [31] compare des résultats
expérimentaux provenant de quatre publications antérieures, traitant le cas de sphéres. Du
Plessis & Woudberg [54| proposent une dérivation plus théorique de 1'équation d’Ergun (I1I-43),
en se basant sur un modéle nommé « Rectangular Unit Cell », ot les coefficients A et B sont
fonctions de la porosité, et d'un facteur ¢y qui est cependant déterminé empiriquement.

Les corrélations obtenues par ces différents auteurs sont résumées table II-1 en les ramenant
aux deux coefficients A et B de I’équation 11-45.

Auteurs Corrélation Validité
Ergun [55] A=150B=175
Achenbach [18] A=160,B=3x(1-£)"Re,,; *  Reyd(1-& < 50000
MacDonald et al. [12] A=180,B=18
Yu et al. [3] A=203 B=195 750 < Rg,p< 2500
Hicks [31] A=0,B=68x(1-£)"Re,,* 300 < Rg,/(1-€) < 60000
_ 25463
, (1-87°0- (- - - £°F

Du Plessis & Woudberg )
[54] B= &G >

J1-(1-27

Avec cg=1,9

Table II-1 : Constantes d’Ergun A et B selon différents auteurs.

Dans le cas de la corrélation proposée par Prieur du Plessis & Woudberg, et pour des valeurs
de porosité proches de l'expérience d’Ergun, A et B prennent respectivement les valeurs
175,208 et 1,824.

En se plagant dans des conditions similaires a celles du cas de référence industriel SEPT décrit
par la suite et pour des billes de 1 cm de diamétre, la figure II-18 présente les pertes de pression
prédites par ces différentes corrélations, ainsi que celles prédites dans des canaux lisses de
section carrée et de méme diamétre hydraulique, en fonction du nombre de Reymnolds
superficiel, que I'on fait varier par 'intermédiaire du débit imposé.

Les différences entre les corrélations proposées peuvent venir de l'effet de bord le long des
parois de l’enceinte, qui provoque un « bypass effect » et une surestimation des pertes de
pression, d'un manque de prise en compte des incertitudes de mesure [25], et de la variété des
matériaux constituants les granules, de leurs dimensions, et de leur état de surface.

Lorsque le nombre de Reynolds est élevé, I’accord entre les corrélations est médiocre, mais les
conditions de fonctionnement du procédé affichent un nombre de Reynolds moyen de 200 ot le
désaccord est inferieur a 10%, et les pertes de pression se situent autour de 5x10° Pa (0,05
bar). On constate aussi que, par comparaison avec le cas d’un réseau de canaux lisses en
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paralléle, la perte de pression dans un milieu granulaire est supérieure de un & deux ordres de
grandeur.

x10 4
10
‘T
o,
% 8 — Ergun
:‘g’, —— Achenbach
S 6 —— Canaux Lisses
3 Yuetal.
© —— du Plessis & Woudberg
n 4 .
g Hicks
[0
o 2 /
0 1 L L L
0 200 400 600 800 1000

Re supefrficiel
Figure II-18 : Pertes de pression totales d’un empilement de sphéres, en
fonction du nombre de Reynolds superficiel, dans une configuration industrielle
du procédé SEPT, d’aprés différentes corrélations de la table II-2.

La figure II-19 présente les mémes résultats, mais pour nombre de Reynolds de 200, et en
faisant varier le diamétre hydraulique des sphéres.

5000

a,
c —— Ergun
2 4000 —— Achenbach B
[%] .
o —— Canaux Lisses
o 3000 Yuetal. —
° \ —— du Plessis & Woudberg
£ 2000 Hicks -
g \
1000 L
O L L 1
0 0.01 0.02 0.03 0.04 0.05

Diamétre hydraulique [m]
Figure II-19 : Pertes de pression totales, en fonction du diamétre hydraulique.

Les différentes corrélations sont en relativement bon accord, d’autant plus que le diamétre des
billes est petit. En dessous de 1 cm, ’écart entre les corrélations est inférieur & 15%.

Les figures II-18 et II-19 montrent que 'équation d’Ergun est une moyenne raisonnable des
différentes corrélations. De plus, si la porosité est comprise entre 0.35 et 0.55 [13], elle s’accorde
bien aux données expérimentales (erreur < 10%) pour les empilements de sphéres uniformes,
d’aprés plusieurs auteurs [12], [13], [56-58].

La figure II-20 montre que, dans le cas des sphéres (O et %), I'équation d’Ergun est
satisfaisante, et que dans les autres cas, 'ajustement des constantes A et B est nécessaire. Par
conséquent 'équation d’Ergun sera retenue pour modéliser les pertes de pression dans un
empilement de sphéres.
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Figure II-20 : Comparaison des pertes de pression mesurées et prédites
par Uéquation d’Ergun [57].

= Transfert convectif

De nombreuses études ont été menées sur le transfert convectif en milieux poreux, mais la
comparaison des différents résultats est délicate. En effet, le transfert thermique est influencé
par de nombreux parameétres, tels que le nombre de Reynolds et de Prandtl, la porosité, le
rapport du diameétre du tube étudié sur celui des billes (équation 11-42), la proximité de la
paroi, etc. Il est difficile de généraliser les résultats au cas idéal d'un milieu granulaire infini, et
les conditions expérimentales sont rarement adaptées et suffisamment détaillées pour permettre
leur application aux conditions du procédé SEPT.

Achenbach propose une corrélation basée sur les résultats d’expériences utilisant la méthode de
sublimation de naphtaléne dans l'air. Dans les conditions expérimentales employées, le nombre
de Prandtl vaut 0.71, la porosité 0,387, le diamétre des sphéres 60 mm, le diamétre et la
hauteur de 'empilement étant respectivement de 0,98 et 0.84 métres. De Acetis & Thodos [22)]
proposent une corrélation par détermination expérimentale de la vitesse d’évaporation (dans
un flux d’air) de 'eau contenue dans les particules, avec un nombre de Prandtl de 0.72, une
porosité d’environ 0,38, un diamétre de sphéres de 16 mm, et un diamétre d’empilement de
9,37 cm. D’autres corrélations sont proposées [59-65|, mais les conditions expérimentales ne
sont pas suffisamment détaillées.

La table II-2 rassemble ces différentes corrélations, avec leur intervalle de validité en fonction
du nombre de Reynolds.

Auteur Corrélation Validité
4
Achenbach [18] NUg,, = ((118Re§£)8)4 + (023Re|3’75)4)y Rewp> 1
Khan et al. [59] Nug,, = 18Pr°Rel>® 250 < Reg,,< 780
y3

De Acetis & Thodos Pri-Reg,,

Nu,,=11—FF—F—
[22] sup Regﬁ)l -15 13 < R%up< 2100

. 750 < Rg,<
Bird et al. [60] Nug,, = 061x Pr*Rel° (61~ £))** 5200 Stp
pr® 0,65
Gupta & Thodos [61]  Nug,, =" 2879+ 0.302Rel ) Rey> 10
£
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Auteur Corrélation Validité
_p® 0929

Gupta et al. [62] Nusup_TR%u{o'O]'O&MJ Reyp> 20

Satterfield & Resnick _ )

63 Nug,, = 0.922x Pr'°Re>? Rey,> 10

Wakao & Kaguei [64] Nug,, =2+ 11Pr°Rel;

Eckert & Drake [65] Nug,, = Q8Pr°Rel, Re,,> 500

Table II-2 : Corrélations du nombre de Nusselt selon différents auteurs.

Les nombres de Nusselt hydrauliques donnés par ces corrélations sont tracés en fonction du
nombre de Reynolds, figure II-21 en faisant varier le débit, et en considérant des billes de 1 cm
de diamétre.
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Figure 1I-21 : Nombre de Nusselt en fonction du nombre de Reynolds,
pour différentes corrélations.

Il apparait, pour les raisons mentionnées précédemment, une relativement grande dispersion
des résultats. Dans les conditions du cas de référence du procédé SEPT, 1'écart entre les
corrélations est d’environ 50%.

La figure 1I-22 présente 1’évolution nombre de Nusselt hydraulique en fonction du diamétre des
sphéres.
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Figure II-22 : Nombre de Nusselt hydraulique en fonction du diamétre
des spheres, pour différentes corrélations.

Parmi les différents protocoles expérimentaux, celui décrit par Achenbach est a la fois
suffisamment détaillé (en termes de dimensions et formes des particules, dimensions et porosité
de Pempilement, et plage de Reynolds étudiée), et le plus proche des conditions du procédé
SEPT (enceintes grandes par rapport aux particules). La corrélation qu’il propose étant en bon
accord avec [14], [61-63], et située dans la moyenne des corrélations étudiées, elle sera retenue
pour la modélisation du transfert convectif dans un empilement de sphéres.
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Pour comparer le transfert thermique entre un milieu granulaire et une matrice de canaux en
paralléle, la grandeur pertinente & considérer est la puissance échangée par degrés, qui est le
produit du coefficient d’échange convectif par la surface d’échange, homogéne a une
conductance thermique

La figure I1I-23 trace cette grandeur en fonction du diamétre hydraulique des sphéres
(corrélation d’Achenbach appliquée & un empilement de sphéres) ou du diameétre hydraulique
des canaux (loi classique dans un canal, appliqué & une matrice de canaux).

x108

10 ‘ \ T

8 —— Achenbach
6 — Canaux droits

i
AN
0\0.’01\

0 0.02 0.03 0.04 0.05
Diamétre hydraulique [m]

Conductance [W/K]
N

Figure II-23 : Conductance obtenue avec la corrélation d’Achenbach, et
compaison avec la conductance en canaux droits.

Dans ces conditions, les corrélations en milieu granulaire affichent une conductance environ 10
fois supérieure a celle d’'une matrice de canaux paralleles. La différence vient de deux
contributions : celle du nombre de Nusselt, et celle de la surface d’échange. En milieu
granulaire, pour des sphéres de 1 cm de diameétre hydraulique, le nombre de Nusselt vaut
environ 15 et la surface d’échange est de 5,8><106 mQ7 alors que dans des canaux carrés de 1 cm
de diamétre hydraulique, le nombre de Nusselt est constant égal a 3,66 et la surface d’échange
vaut 2,6><106 mQ,

= Conductivité effective

La conductivité thermique dans un milieu granulaire n’est pas une propriété intrinséque, car
elle dépend des conditions d’écoulement, des conditions de transfert de chaleur, et des
dimensions des particules. On qualifie donc cette conductivité d’effective, noté ke, en
considérant le milieu granulaire comme quasi-continu, ket permettant alors de calculer le flux
de chaleur par conduction.

Cette conductivité effective est séparée en deux contributions : la conductivité en gaz stagnant
ko, et celle due aux effets macroscopiques de I’écoulement, Ky :

keff = kO + kmél (11_47)

Kmel prend en compte la dispersion due & ’écoulement, et est donc liée au nombre de Peclet,
alors que Kpest due & plusieurs contributions : la conduction dans le gaz, celle dans le solide, le
rayonnement solide-solide, et la conduction aux zones de contact. De plus, en gaz raréfié, il
existe un effet dit« Smoluchowski » lié & Paugmentation du libre parcours moyen des molécules
et correspondant & une baisse de la conductivité thermique du gaz.

Ces différentes contributions sont illustrées figure I1-24.

48



1 BIBLIOGRAPHIE

Conductance :
Cs dans le solide
C:  dans le fluide
Cra le (2Cre Cc  par contact
Ciaq par radiation
Cinél par effet macroscopique dd & I'écoulement.

Figure 1I-24 : Illustration des contributions a la conductivité effective.
— Conduction par effet macroscopique da & I'écoulement Knyg :

La conduction Kme due aux effets macroscopiques de 1'écoulement est estimée dans [66] :

% = %ﬂ (I1-48)

ol K est une constante qui dépend de la géométrie de ’empilement, et qui peut prendre une
valeur différente selon la direction axiale ou transverse.

Cette équation corréle linéairement le terme de dispersion avec le nombre de Peclet.
Toutefois, dans le cadre de nombreux modéles de régénérateurs [9], les auteurs font
I'hypothése d'un « écoulement piston » (« Plug flow »), ou le gaz est supposé se déplacer a
vitesse constante et uniforme dans tout le volume. Cette approximation correspond a

Kmei = 0.

Pour la constante K, une corrélation expérimentale a été donnée dans le cas radial
(perpendiculairement & I’écoulement) [67] :

K, = {2 - (1— 2%)2} (T1-49)

ol d est le diamétre des sphéres et L le diamétre de ’empilement.

Dans le cas axial (parallelement a I'écoulement), la valeur de Kax = 2 a été rapportée [26],
[67].

Dans les conditions du procédé SEPT, on obtient une conductivité radiale Kneg de 'ordre de
0,3 W/m/K, et dans le cas axial Kpg de l'ordre de 0,1 W/m/K. Etant donnée la nature
monodimensionnelle de la modélisation, la conductivité radiale n’est pas prise en compte,
quant a l'axiale, sa faible valeur entraine un flux de conduction négligeable par rapport aux
flux convectifs. L’hypothése « Plug Flow » est donc justifiée, et Kng sera négligée.

— Conductivité effective en gaz stagnant ko :

Pour estimer la conductivité effective en gaz stagnant ky, les résultats expérimentaux
concernant la conductivité effective des milieux granulaires sont nombreux dans la
littérature, mais les configurations proposées aussi. Trouver des résultats correspondant aux
conditions voulues n’est en général pas possible (en termes de température, forme et
diamétre des particules, nature des matériaux et du gaz, présence ou non d’'un écoulement,
compression et porosité de l'empilement, pression du gaz), aussi un certain nombre de
modéles existent. Selon les modéles, les différentes contributions schématisées figure 11-24
sont estimées ou négligées, et les conductances sont associées en paralléle ou en série.
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= Conductance par rayonnement Ciaq

Etant donnée I'application visée de stockage de chaleur & haute température, les modéles ne
prenant pas en compte la conductance par rayonnement Cgq ne sont pas pertinents, et n’ont
pas été étudiés. Les autres modéles utilisent la loi de Stephan-Bolztmann en considérant que
les sphéres sont des corps gris et que le fluide est transparent. Ils montrent généralement une
conductance radiative qui reste négligeable jusqu’a plusieurs centaines de degrés.

= Conductance dans le solide et dans le fluide

La conductance dans le solide Cs et dans le gaz C; sont prises en compte par tous les modéles
étudiés. Cependant, le modéle proposé par Slavin et al. [68] sépare Cs en deux contributions, en
considérant qu’il existe deux régions : une région « intérieure » lorsque la distance entre les
sphéres est inférieure a 21/3 (I étant le libre parcours moyen des molécules de gaz) et une
région « extérieure » dans le cas contraire. Cela permet de prendre « naturellement » en
compte leffet Smoluchowski.

= Conductance par contact

La conductance par contact C; est estimée, par l'intermédiaire de la conductivité du solide et
de la surface de contact entre sphéres. Le modéle de Slavin et al traite le contact
différemment, en considérant que les sphéres sont rugueuses, et qu’il existe une région de
hauteur H formée de micro-espaces dans laquelle ont lieu des échanges par conduction,
radiation et contact. C;s’exprime alors :

Cc = lgScont/(ZH) (11_50)

ol St est la surface de contact, Ks la conductivité du solide, et H est la hauteur moyenne
des rugosités, ou plutot la taille moyenne des interstices, comme lillustre la figure II-25.

smooth sphere

circumference of sphere of radius R,

Figure II-25 : Illustration des interstices aux contacts entre spheéres [68].

Le modéle proposé par Weidenfeld et al. [15] comprend un terme supplémentaire au niveau de
la conductance C. permettant la prise en compte de la compression subie par les sphéres. Ce
modéle suggére, avec résultats expérimentaux & l’appui, que la compression a pour effet
d’augmenter la conductivité effective.

» Evaluation des modéles

Les modéles suivants ont été étudiés :

— le modéle Schlunder, Zehner, et Bauer (SZB) [69]. Des implémentations de ce modéle sont
données dans [70], et [71],

— le modeéle proposé par Slavin et al. [68],

— le modeéle proposé par Weidenfeld et al. [15].

Le terme « milieu granulaire » rassemblant un panel trés large de configurations, et le terme
« conductivité effective » rassemblant de nombreux phénoménes physiques, les contributions a
la conductivité effective mentionnées précédemment peuvent étre essentielles ou négligeables
selon le cas. Pour juger de I'applicabilité de ces modéles dans les conditions envisagées pour le
procédé SEPT, ils ont été comparés pour différentes températures, porosités, conductivités,
pressions, diameétres de sphére, émissivité, et compression subie par ’empilement. Lorsque ce
n’est pas précisé, la porosité de 'empilement est 0,4, le diamétre des sphéres 10 mm, la rugosité
10 pm, Témissivité 0,5, le module d’Young 130 GPa, la conductivité thermique du solide
2 W/m/K, la température 800 K, et une pression de 1 bar.

Dans ces conditions, ces différents modéles montrent les mémes tendances, & quelques
exceptions prés, avec des écarts de lordre 30%. La conduction effective est principalement
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influencée par la température, le diameétre des sphéres, et D'émissivité. L’influence de la
conductivité du solide est quasi-nulle, et celle la conductivité du gaz est faible, ce qui rejoint les
constations expérimentales [10], [15], [33], [68], [72], [73]. L’influence de la pression du gaz est
également trés faible, mis & part pour des pressions inférieures & 0.1 bar, ot leffet
Smoluchowski intervient, faisant baisser la conductivité effective.

Pour ce qui est de l'influence de la compression de l'empilement, il a été impossible de
reproduire les résultats de Weidenfeld et al. publiés dans [15], & partir de la description qu’il
donne du modéle dans le méme article. En effet, les valeurs calculées aboutissent & des
résultats plusieurs ordres de grandeurs en dessous de ceux donnés par Weidenfeld et al.

Néanmoins, ses résultats expérimentaux montrent que la conductivité effective d’un
empilement de billes en acier (dont la conductivité est trés supérieure a celle d'un matériau
réfractaire), subissant une compression de 5 bars ne dépasse pas 1 W/m/K. De plus, la phase
gazeuse est constituée d’air, qui a une conductivité supérieure a 'argon, et la dureté (module
d’Young) de P'acier utilisé est inférieure a celle de réfractaires, ce qui augmente les surfaces de
contact entre sphéres. On peut donc supposer que dans les conditions qui nous intéressent, ce
phénomeéne peut étre négligé.

Le modéle de Slavin et al. permet donc de prendre en compte les phénoménes importants
mentionnés précédemment, et s’est révélé le plus cohérent avec les résultats expérimentaux. La
figure II-26 représente la conductivité effective en fonction de la température calculée par ce
modéle, pour quatre diamétres de billes différents.
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Figure 1I-26 : Influence de la température sur la conductivité effective,
pour différents diameétres de particules.

Il apparait qu’a haute température, l'influence du diamétre sur la conductivité effective est
bien plus importante qu’a basse température. En effet, par rapport & la conduction thermique
les phénomeénes radiatifs en milieux transparents peuvent étre vus comme des courts-circuits :
Iénergie est transférée directement des surfaces chaudes vers les surfaces froides. Ce court-
circuit opére sur de plus grandes distances lorsque le diamétre des sphéres augmente, ce qui
augmente la conductance par rayonnement. Cette conductance devient prépondérante & haute
température, faisant apparaitre une forte dépendance au diameétre des sphéres a partir 500 K.

1l existe quelques études expérimentales sur la conductivité effective d’empilements de sphéres
réfractaires [33], [34]. Ces auteurs trouvent que la conductivité effective est croissante avec la
température et le diamétre des sphéres, ce qui est cohérent avec le modéle de Slavin et al. La
figure II-27 montre que dans toutes les configurations étudiées dans [34], elle reste comprise
entre 0,1 et 2,2 W/m/K pour des températures inférieures a 2000 K. Cependant, a trés haute
température, il peut exister, en plus d’'un rayonnement important, un effet de frittage entre les
sphéres (« sintering »), qui augmente leur surface de contact et donc leur conductivité
effective. C’est le cas, par exemple, avec des billes réfractaires de 5 mm de diamétre, et pour
des températures supérieures a 1700 K. La conductivité effective peut alors atteindre des
valeurs de l'ordre de 10 W/m/K, et augmenter lorsque la température redescend a I'ambiante.
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Dans le cadre du procédé, la température maximum étant de 1000°C, on peut conclure que la
conductivité effective ne devrait pas dépasser 2 W/m/K pour des billes de diamétre inférieur a
2 cm.

1 dioxyde de zirconium, d<10mm

2 Magnésite, 25mm<d<5mm
3 Magnésite, I1mm<d<25mm
4 Magnésite, 05mm<d<1mm
5 Yittrium, d<1mm

Conductivité effective [W/m/K]

I
1273 673 T

2 1 1
q‘??J 873

Température [K]

Figure II-27 : Conductivités effectives mesurées, pour chacune des configurations étudiées [34].

1.2.3 Empilement de graviers

= Géométrie

Dans le cas d’empilement de graviers de formes quelconques, on ne peut pas utiliser des
modeéles géométriques d’empilement périodique de formes simples (sphéres, cylindres, tores). De
plus, le diamétre équivalent n’est jamais tout & fait le méme d’un gravier a l'autre, et il faut
considérer une distribution de diamétre équivalent. La figure I1-28, extraite de |74|, présente
des courbes dites « granulométriques », caractéristiques de divers géo-matériaux. Chaque point
représente le pourcentage massique de graviers traversant un tamis en fonction de son diameétre
caractéristique.

Argile cotier

Laess

Sable

Sable alluvionnaire
Argile de roche
Alluvions graveleux

Pierre de carriére

Pourcentage massique passant

Pierre de protection

Dimension caractéristique du tamis [mm]

Figure II-28 : Courbe de granulométrie, pour des géo-matériaur naturels et artificiels [74].

La courbe représentant la distribution de diamétre, ou « spectre granulométrique », illustrée
figure II-29, est alors la dérivée de la courbe granulométrique.
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B Particle volume distribution
— Cumulative volume distribution
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Figure II-29 : Exemple d’une courbe de granulométrie, superposée avec
son spectre granulométrique.

Selon la provenance et les traitements réalisés (concassage, filtrage, etc.), cette distribution
peut présenter des variations trés importantes, bien stir en termes de moyenne, mais aussi
d’écart-type. La géométrie d’'un empilement de graviers doit donc étre caractérisée par sa
porosité, par la forme des graviers (la sphéricité est souvent utilisée), mais aussi par la
distribution de diamétres équivalents. Un facteur d’uniformité est utilisé, mais n’est pas défini
de la méme facon selon les auteurs. Certains utilisent le rapport des diamétres « d60 » sur
« dl10 », c'est-d-dire le rapport des tailles caractéristiques des tamis laissant passer
respectivement 60% et 10% de la masse de 'échantillon [75]. D’autres auteurs utilisent 1’écart-
type de la distribution de diameétres équivalents, divisé par le diamétre équivalent moyen |76].
Pour des formes de graviers et des distributions de diamétres équivalents arbitraires, la
prédiction de la porosité et de la surface d’échange convectif est en général impossible, rendant
nécessaire le recours a 1'expérience.

» Transfert convectif

La mesure de la surface d’échange Sicn et celle du coefficient d’échange surfacique h dun
empilement de graviers étant particuliérement difficiles, les modéles de « rock bed » dans la
littérature [36], [77-81] utilisent une autre approche : au lieu de considérer la conductance
thermique au niveau la paroi comme le produit du coefficient d’échange surfacique et de la
surface d’échange, cette conductance est exprimée comme le produit d’un coefficient d’échange
volumique et du volume élémentaire considéré :

C=hs,,=hV (I1-51)

Une seule corrélation empirique (h,) est alors nécessaire, au lieu de deux (Nu et Sr). On trouve
dans la littérature des corrélations pour h, sous différentes formes :

Auteurs Corrélation
G 0,76
Hiroaki et al. [82] h, = J,A(d—éSpJ W/m3/K
e
o ok (Gd, )
Willits et al. [77] h =145-5| =2 | W/m3/K
d \ u
Y
Lsf & Hawley [36] h, = 652(d—j W/m3/K
e
G\
Coutier & Farber [80] h, = 70({d_j W/m3/K
e
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Auteurs Corrélation
Sowell & Curry [81] h, =1786 W/m3/K
092
Alanis et al. [83] h, =82{dEJ W/m3/K
e

Table 1I-3 : Corrélations pour le nombre de Nusselt selon différents auteurs.

ou G est le débit massique surfacique, Sla section de 'empilement, pla masse volumique, et
de le diameétre équivalent donné par :

6., )"
d, = (]—Tvej (II-52)
ou Veest le volume moyen d’un gravier, estimé par I’expression :
V{l-¢
Ve = —( ) (H—53)
n

et ot V est le volume de 'empilement, &£ sa porosité et n le nombre de graviers.

En pratique, pour des empilements conséquents, un échantillon de graviers représentatif est
utilisé pour déterminer V et n[84]. Toutefois, 'application de ces corrélations au procédé SEPT
nécessite d’extrapoler les résultats pour un gaz différent et des plages de température
importantes. Contrairement aux corrélations basées sur le nombre de Nusselt, avec lesquelles le
coefficient d’échange calculé dépend de la conductivité du gaz par l'intermédiaire de ’équation
I1-40, ces corrélations « contiennent » déja la conductivité du gaz. Il est donc nécessaire de les
extrapoler au cas de argon :

kargon(TO)
kair (TO)
Pour la méme raison, la dépendance en température de la conductivité du gaz n’est pas prise

en compte par ces corrélations. Il est donc & nouveau nécessaire d’extrapoler le coefficient
d’échange volumique aux températures élevées :

hv_argon(TO ) = hv_air (TO) (11_54)

kargon (T )
kargon (TO )

Finalement, les équations 11-54 et II-55 donnent le coefficient d’échange volumique pour 1'argon
a la température T :

hv_argon(T) = hv_argon(TO ) (11'55)

kargon (T )
kair (TO )

Les nombres de Prandtl de l'air et de I'argon étant trés proches, la correction a apporter peut
étre négligée.

hv_argon(T) = hv_air (TO ) (11_56)

La figure II-30 présente le tracé de ces différentes corrélations, en fonction du débit massique
rapporté a la section de passage du gaz, G.

Comme mentionné dans la littérature, la corrélation proposée par Alanis et al. donne des
valeurs nettement supérieures & celles proposées par les autres auteurs, alors que celle de Lof et
al., qui est une référence depuis plus de 50 ans [80], affiche un accord satisfaisant, et sera donc
retenue.
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Figure II-30 : Comparaison des corrélations pour le coefficient d’échange
volumique en lit de graviers.

La figure II-31 compare la corrélation d’Achenbach pour les empilements de sphéres avec celle
de Lof et al. pour les empilements de graviers, dans des conditions équivalentes.

Il apparait que I’échange est environ quatre fois moins intense pour un empilement de graviers
que pour un empilement de sphéres. La forme des graviers peut expliquer une partie de cette
différence. En effet, dans 85|, R. Singh et al. étudient l'influence de la sphéricité des particules.
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Figure 1I-31 : Comparaison des corrélations retenues pour un

empilement de sphéres (Achenbach), et pour un lit de gravier (Lof et al.).

La figure II-32 présente les nombres de Nusselt mesurés en fonction du nombre de Reynolds,
pour différentes sphéricités de particule.

On constate que le nombre de Nusselt peut varier d’un facteur deux, pour un méme nombre de
Reynolds, suivant la sphéricité. Il est maximum pour des sphéres, et minimum pour une
sphéricité de 0,8. La corrélation du nombre de Nusselt de Bird et al. donnée table II-2 peut
étre extrapolée dans le cas non-sphérique, grace & un facteur de sphéricité w:

Nu = 061PR® R (g(1- £))** o (11-57)

ou la sphéricité est définie par :

w= S? (II-58)

ou Sest la surface de la particule, et S la surface de la sphére de méme volume.

Cette corrélation est une fonction croissante de la sphéricité, ce qui est en accord avec les
résultats présentés figure I1-31, ou ’échange est plus intense en empilement de sphére.
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Figure II-32 : Influence du nombre de Reynolds superficiel sur le nombre
de Nusselt superficiel, pour des particules de différentes sphéricités [85].

= Pertes de pression

La littérature portant sur la perte de pression dans un milieu granulaire constitué de grains de
formes arbitraires et de tailles non uniformes est peu fournie, et provient quasi-exclusivement
de journaux consacrés a I’énergie solaire. Les corrélations mentionnées dans la littérature sont
celles de Chandra & Willits [30], Hollands & Pott [86], McCorquodale & Annoura [20],
Hollands & Sullivan [76]|, Sagara & Nakahara [35|, et Dunkle & Ellul [87]. Ces corrélations
peuvent se mettre sous la forme de 1'équation d’Ergun (II-43), ou les coefficients A et B sont
constants ou fonctions de parameétres, comme indiqué table 1I-4.

Auteurs Corrélation Validité
Ergun [55] A =150B=175
Hollands & Pott [86] A =160w?,B =381

. A =1330¢%/(1- ) e 0.125 <K < 0.4
Hollands & Sullivan [76] {B — 366%/(1-£)e M 45 < Re < 200
Chandra & Willits [30] A =185¢%%/(1-£)?,B=17£%/(1-£) 1<Re <1000
Dunkle & Ellul [87] A =1750s%/(1-£)?,B = 21£%/(1- £)

McCorquodale et al. [20] A =166w72,B = 474c%2

Table II-4 : Corrélations des coefficients A et B en empilement de
graviers selon différents auteurs. K et w sont respectivement ['uniformité
de taille et la sphéricité des graviers.

K est défini par Hollands & Sullivan comme Pécart-type du spectre granulométrique (figure
I1-29) divisé par la taille de gravier moyen. Hélas, il n’est pas possible d’appliquer cette
corrélation dans la configuration des autres études, car leurs auteurs ne donnent aucun moyen
Pestimer K. Les différentes corrélations ont été comparées, dans les conditions les mieux
connues qui sont celles de Hollands & Sullivan ou les courbes granulométriques sont données,
et ol il est précisé que les graviers ont été soigneusement lavés. Il apparait, comme mentionné
dans [83], que la corrélation d’'Hollands & Pott a tendance & surestimer les pertes de pression
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quand on l'applique aux mesures d’autres auteurs. Cependant, on constate des disparités
importantes entre les pertes de pression prédites par ces différentes corrélations, probablement
liées a la caractérisation insuffisante des milieux granulaires employés. Notamment, le spectre
granulométrique, la forme des graviers, et le soin avec lequel ils ont été « lavés », peuvent
influencer considérablement la perte de pression, toutes choses égales par ailleurs [76].

L’équation d’Ergun (corrélation de référence en empilement de sphéres uniformes) a alors été
comparée aux points expérimentaux des différents auteurs, ou, lorsqu’ils ne sont pas donnés,
aux corrélations appliquées dans les conditions expérimentales qui ont servi a les établir. Cela
permet d’estimer la validité de ’équation d’Ergun dans différentes configurations.

La figure 1I-33 compare la corrélation de Chandra & Willits [30] avec I'équation d’Ergun, et
indique que cette derniére sous-estime les pertes de pression pour tous les milieux granulaires
employés par Chandra & Willits. En effet, les lignes continues correspondent & I’équation
d’Ergun augmentée d’un facteur 1,7, et affichent un accord raisonnable. Les pertes de pression
sont moins sous-estimées lorsque la porosité est faible (&= 0,38, courbe noire) que lorsqu’elle
est plus importante (& = 0,46, courbe bleue).

La figure II-34 montre la comparaison des points expérimentaux de Hollands & Sullivan avec
I’équation d’Ergun.

£=0.46, d=10.8mm
+ £=0.46,d=18.9mm
10071 - £=0.46,d=269mm [T T

£=0.41,d=9.9mm /
+ £=0.38,d = 16.3mm

50 7

Perte de pression par métres [Pa/m]
—+

0.08 0.1 0.12 0.14 0.16 0.18
Débit massique surfacique [kg/s/m?]

Figure II-33 : Comparaison des corrélations de Chandra et Willits [30]

(points) et d’Ergun augmentée dun facteur 1,7 (lignes continues), pour

cing des huit milieux granulaires employés par Chandra et Willits.

80»11"/

60
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£=0.39,d=10.84 mm, K =0.165

0.16 0.18
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T R L L
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Figure II-34 : Comparaison des points expérimentaur de Hollands &
Sullivan avec la corrélation d’Ergun (lignes pleines), pour siz des dix
milieux granulaires employés par Hollands & Sullivan.

Contrairement aux résultats de la figure 1I-33 (Chandra & Willits [30]), on n’observe pas de
tendances générales de sous estimation pour 1’équation d’Ergun, probablement parce que les
milieux employés par Hollands & Sullivan sont plus variés que ceux de Chandra & Willits, en
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termes de porosité et d’uniformité des tailles de grain. Les surestimations peuvent s’expliquer
par le fait que les graviers utilisés par Hollands & Sullivan ont été soigneusement lavés, ce qui
peut réduire notablement les pertes de pression. Les autres études ne donnent pas d’indication
sur d’éventuels traitements préalables subis par les graviers.

Sur la figure II-34, 1’équation d’Ergun affiche un accord satisfaisant avec les courbes
correspondant aux porosités typiques des empilements de sphéres ([0.4). Pour des porosités
supérieures (0.48), elle sous-estime les pertes de pression, alors qu’elle les surestime pour des
porosités inférieures (0.31). Cependant, le cas affichant une porosité de 0.34 ne rentre pas dans
cette tendance, et la quantité de donnée est trop faible pour conclure, d’autant que 'uniformité
des tailles, la forme des grains et leur rugosité jouent manifestement un réle non négligeable
[76].

Du point de vue de la modélisation du procédé SEPT, I'équation d’Ergun sera utilisée plutot
que les corrélations citées, car elle correspond & une configuration de référence relativement
précise (sphéres uniformes de porosité [0.4), configuration dans laquelle de nombreux auteurs
lont jugée satisfaisante. Une constante multiplicative permettra a lutilisateur d’ajuster la
perte de pression en fonction des données dont il dispose sur les graviers employés. Pour
améliorer la confiance dans les résultats du modéle, des études expérimentales de perte de
pression en fonction du débit peuvent sans trop de difficultés étre effectuées sur les échantillons
de graviers que I'on souhaiterait utiliser.

= Conductivité effective

Dans les différents articles traitants de la modélisation de « rock beds », la conduction n’est
jamais estimée ni prise en compte [36], [77-79], [81], [88], sauf dans [80], ou la conductivité
effective du milieu granulaire est prise égale a celle de la phase solide (roches), qui vaut
0,48 W/m/K. Cependant, si ces conductivités sont proches dans certains cas, considérer
qu’elles sont égales est erroné dans le cas général.

1.3 Influence de la température sur les propriétés physiques de ’argon

Les propriétés de 1'argon, employé comme gaz caloporteur dans le procédé SEPT, dépendent
de la température. En effet, la conductivité thermique et la viscosité varient d’'un facteur [B
entre la température ambiante et 1000°C, comme le montre les figures 11-35 et II-36, ce qui a
un impact important sur I’échange thermique et les pertes de pression, par l'intermédiaire des
équations I1-24, 11-25 et II-26.

= Conductivité thermique

0.06
Enceinte B

A < Chen & Sawena
T 0.04 Hoshino et al..
= Fauber & Springer
N~ Simulis®

0.02

h Enceinte H
0 I I I
0 500 1000 1500 2000
TIK]

Figure 11-35 : Conductivité de l’argon et plages de température typiques
de chacune des enceintes. Corrélations comparées : Chen & Sawena [89],
Hoshino et al [90], Fauber € Springer [91], et une corrélation obtenue
avec le logiciel Simulis® de la société ProSim.
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Aucune corrélation qui soit valide en dessous de 300 K n’a été trouvée, hormis les données du
logiciel Simulis®. La corrélation obtenue avec ces données est en bon accord avec les autres
corrélations, et son expression est :

ki =4x10°+ Tx48x107° - T2x8x10°° (I1-59)

Cette corrélation demandant moins de ressources de calcul, son utilisation permet de gagner du
temps lorsqu’elle doit étre réévaluée a chaque pas de temps et & chaque volume élémentaire du
modéle.

= Viscosité dynamique

Une corrélation donnant la viscosité de I'argon est donnée dans [92], et affiche une déviation
maximum de 2% avec les résultats expérimentaux de plus de 40 auteurs. Cette corrélation est
comparée & une corrélation d’expression simple, également établie grace aux données Simulis® :

4 =372x107° + Tx67,87x107° - T*x 1564x10™° (I1-60)

La figure II-36 montre que dans la gamme de température 200-1300 K correspondant aux
extrema de température du procédé SEPT, la différence relative entre les deux corrélations est
inférieure a 2%.

x 10

0.8

o /
E 0.6

=

3. 04

Lemmon & Jacobsen

/ Simulis®
0.2 >
0 ! ! !
100 500 1000 1500 2000

TIKI
Figure I1I-36 : Viscosité de l'argon en fonction de la température.

1.4 Influence de la température sur les propriétés physiques du solide

La nature chimique des matériaux réfractaires employés n’étant pas précisément spécifiée, la
capacité thermique et la conductivité thermique sont prises égales & leur valeur a 'ambiante.
Etant donné le peu de données existant pour les matériaux envisagés dans les plages de
température considérés, la prise en compte des variations nécessiterait d’effectuer des mesures
spécifiques.

1.5 Turbomachines

1.5.1 Généralités

Le terme turbomachine désigne les machines tournantes échangeant du travail avec un fluide
de facon continue, par opposition aux machines & pistons qui ont un fonctionnement
périodique. Ces machines sont employées dans de nombreux secteurs industriels, que ce soit en
aéronautique, dans les centrales thermiques et hydroélectriques, dans 'industrie pétroliére ou
en cryogénie. Les turbomachines destinées & céder de I'énergie au fluide sont appelées
compresseur, pompe, ou ventilateur selon les applications, alors que celles destinées & recevoir
de I'énergie du fluide sont appelées turbines, €oliennes, ou hydroliennes, leurs ancétres étant les
moulins & vents et & eau. Etant donnée Iapplication visée, seules les turbines et compresseurs
sont discutés dans cette section.
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On parle de turbomachine « axiale » lorsque 'axe de rotation est orienté selon la direction de
I'écoulement, et « centrifuge » dans le cas contraire. Les turbomachines axiales facilitent
grandement la mise en série de plusieurs étages, permettant d’atteindre des rapports de
pression bien plus importants. Cependant, leur cotits de fabrication et d’entretien étant élevés,
ces machines sont généralement employées lorsque la densité de puissance requise, c'est-a-dire
le rapport de la puissance installée sur le volume occupé, dépasse les capacités des machines
centrifuges ou a piston. La figure 1I-37 montre une turbomachine axiale terrestre en montage,
utilisée pour la compression de méthane.

Le terme turbocompresseur ou turbopompe désigne un compresseur ou une pompe qui regoit de
la turbine la totalité ou une partie de l'énergie nécessaire a la compression. Ce transfert
d’énergie est généralement assuré par un arbre reliant les deux turbomachines. Dans les
moteurs de voiture dits turbocompressés, ce terme désigne par abus de langage l’ensemble
compresseur-turbine, généralement de type centrifuge, comme sur Pexemple de la figure 11-38.
L’énergie des gaz d’échappement est récupérée par la turbine et transmise au compresseur pour
comprimer les gaz d’admission et améliorer ainsi les performances du moteur. Les gains
apportés ne se font sentir qu’a partir d’un certain régime moteur, car la vitesse de rotation du
turbocompresseur, et donc son rapport de pression, dépend des conditions thermodynamiques
et en particulier du débit des gaz d’échappement.

Le compresseur d'un réacteur d’aviation est également un turbocompresseur, mais
généralement de type axial et multi étagé. L’ensemble formé par le turbocompresseur, la
chambre de combustion et la turbine est souvent appelé « turboréacteur ». Il est fréquent
d’avoir deux types d’étages séparés, dits basse pression ou haute pression, chaque type étant
relié par un arbre différent, comme le montre la figure I1-39.

B, e £ . {
- b

Figure 1I-37 : Compresseur de méthane en montage en atelier [93].
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: Com presseur

Figure II-38 : Bloc turbme turbocompresseur fabriqué par la société
Mohawk Innovative Technology. La sortie du compresseur et l'entrée de
la turbine et me sont pas visibles avec cet angle de wvue. Le gaz est
comprimé, puis alimente le moteur, avant de subir une détente dans la
turbine et étre finalement rejeté dans ’environnement.

Compresseur basse pression Chambre de combustion

Compresseur haute pression

Turbine haute pression Turbine basse pression Chambre de combustion
entrainant le compresseur  entrainant le compresseur  « Afterburner » pour atteindre
haute pression basse pression 150% de la puissance nominale

pendant un temps restreint

Figure 1I-39 : FEzemple montrant la disposition des différents éléments
d’un turboréacteur Volvo RM12.

Les turbopompes sont principalement utilisées dans 1’aérospatiale pour alimenter le moteur
principal des fusées. Une partie des ergols des propulseurs est brulée dans une petite chambre
de combustion, générant des gaz sous pression. Ces gaz alimentent ensuite une turbine qui
entraine finalement la turbopompe. L’intérét réside dans les débits importants que 'on peut
obtenir avec un encombrement réduit.

1.5.2 Analyse dimensionnelle

Généralement, le fonctionnement d’une turbomachine & un instant donné peut se résumer a 8
varlables phys1ques indépendantes [94] :
une dimension caractéristique, typiquement le diamétre d de la machine ;
— la vitesse de rotation N ;
— le débit massique du fluide m ;
- le rapport ¢,/c, =
— les états thermodynamiques a I'entrée et a la sortie :
— la pression Pe et Ps;
— l'enthalpie 4, et 4 ;
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Parmi ces 8 variables interviennent 4 unités fondamentales : masse, longueur, température et
temps [94]. En appliquant le théoréme d’analyse dimensionnelle de Vaschy-Buckingham, le
probléme peut se réduire 8 — 4 = 4 variables adimensionnelles :

— un nombre de Mach relatif a I’écoulement :

rT
e (IL-61)

nd* Py

Ma yep, =

— un nombre de Mach relatif a la roue :

Ma =N (11-62)

" 60T,

— un rapport de pression :

P
En compression : R, :FS (II-63)
e
3 P.
En détente : R, =Fe (I1-64)
S

— un rendement isentropique (rappel des équations I-9 et I-10 ) :

(&)~ %
hs = he
En détente : 17 :M

he = (4 )is

En compression : 77 =

1.5.3 Grandeurs réduites

Lorsque 'on fixe le choix d’'une machine et d’un fluide particulier, les nombres adimensionnels
Ma, et Mage, deviennent proportionnels & des variables réduites d’expression plus simple :

— le débit réduit :

/T
, = T, 0 Mag,, (I1-65)

T
e

— et la vitesse de rotation réduite :

N, = [ Ma, (I1-66)

A

En résumé, le fonctionnement d’une turbomachine donnée peut se caractériser par :
— son débit réduit m,,

— son rapport de pression Ry,

— sa vitesse de rotation réduite N,

— et son rendement isentropique 7.

1.5.4 Caractéristiques

A chaque turbomachine correspond deux courbes caractéristiques : I'une reliant (M, Ry, N), et
l'autre reliant (M, , 77, N;), sous la forme de fonctions de deux variables. Afin de représenter une
caractéristique de deux variables sur un méme graph, il est d’usage de tracer un réseau de
courbe, chaque courbe correspondant a une vitesse réduite N, donnée. De plus, pour les
compresseurs, il est courant rassembler les deux caractéristiques en superposant les courbes
d’iso-rendement isentropique sur la caractéristique (rh, Ry, et N;) comme le montre la figure
11-40.
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Figure II-40 : deux exemples de cartographie de compresseur [93].

A un instant donné, le fonctionnement de la turbomachine correspond & un point sur la figure
1I-40, appelé « point de fonctionnement ». Pour avoir un fonctionnement stable et des
rendements acceptables, ce point doit rester dans une zone nominale. Une variation des
conditions de température en entrée entraine une variation du débit réduit et de la vitesse
réduite par 'intermédiaire des équations II-65 et II-66, qui se traduit par une perturbation du
point de fonctionnement, c'est-a-dire une perturbation du rapport de pression, du débit réduit
et du rendement isentropique.

La figure 1I-41 donne un exemple de caractéristique de turbine. Il n’est pas d’usage, dans le cas
des turbines, de tracer les courbes d’isovaleurs de rendement polytropique sur la caractéristique
reliant rapport de pression et débit réduit.

Turbine mass flow function Turbine efficiency

PR °
Figure II-41 : Caractéristiques typiques de turbine

Il apparait qu’a partir d’'une certaine vitesse N; et d'un certain rapport de pression R, le débit
réduit m, et le rendement isentropique /7 d'une turbine devient constant. Ce comportement est
appréciable pour stabiliser le point de fonctionnement de la turbomachine, toutefois le débit
réel reste proportionnel & la pression d’entrée par Uintermédiaire de 1'équation I1-65).

1.5.5 Pompage et Blocage

La ligne de la figure II-40 la plus & gauche est appelée « ligne de pompage », et définit une
frontiére que le point de fonctionnement ne doit pas franchir, sous peine d’entrer dans un
régime de fonctionnement dangereux car fortement instable, appelé « pompage ». Ce
phénoméne se produit lorsque la différence de pression entre lentrée et la sortie du
compresseur est trop importante, et que ce dernier n’arrive plus & entrainer le gaz de la basse
pression & la haute pression. Cela correspond & un phénoméne aérodynamique de décrochage
des lignes de courant le long des aubes du compresseur. Pendant une fraction de seconde, le
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débit chute, voire s’inverse, atténuant la différence de pression entrée/sortie, ce qui permet aux
lignes de courant de « raccrocher » temporairement, jusqu’a ce que la différence de pression
soit & nouveau trop importante.

La figure II-42 illustre le phénoméne en affichant la trajectoire du point de fonctionnement lors
d’un pompage par simulation numérique.

l—instable
’ —stable

.. Ligne de pompage

1} Sty

Pressura Rise

@
T

% o5 1 s 2 25 3 = —i — /QN

Mass Flow

a) b)
Figure II-42 : Simulation de la trajectoire du point de fonctionnement
lors du pompage d’un compresseur. a) [95], b) [93].

Ce phénoméne brusque et périodique peut endommager le compresseur. En pratique,
Pouverture de vannes de sécurité court-circuitant le compresseur permet de faire baisser la
différence de pression entrée-sortie si un début de pompage est détecté.

Un autre phénoméne, appelé blocage, correspond & un blocage sonique lorsqu’on atteint le
débit limite d’étouffement, avec un nombre de Mach débitant Mage, égal & 1 [96].

1.5.6 Turbomachines en similitude

Pour une turbomachine en similitude avec une turbomachine de référence, ayant un diameétre d
différent de celui de référence dey, il faut corriger la vitesse nominale par un facteur d / O afin
de conserver la méme vitesse tangentielle des aubes & leur extrémité. L’expression de la vitesse
réduite normée devient :

d
Nr = d_ Nr_ref (11_67)
ref
L’expression du débit réduit s’écrit alors :
q 2
If.nr = If'n'_ref [d_J (11_68)
ref

2 Description du modéle

Le modéle développé est monodimensionnel, et basé sur I'approche « volumes finis ». Il est
instationnaire, étant donnée la nature transitoire du stockage. Il consiste en la résolution
numérique d’'un systéme d’équations reliant les inconnues du systéme. Ces inconnues sont les
conditions thermodynamiques de chaque volume élémentaire, en termes de température,
pression, masse et débit, plus les rendements isentropiques des turbomachines. A chaque pas de
temps, ce systéme est résolu numériquement par la méthode de Newton-Raphson, en partant
de la solution obtenue au pas de temps précédent. Le basculement d’une période a 'autre est
décidé soit par un critére de durée, soit par un critére de température. Le calcul s’arréte
lorsqu'un régime périodique stabilisé est atteint. La figure I1-43 présente le découpage du
systéme en volumes finis, et les connexions entre les différents composants.
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D]

Enceintes
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Echangeurs
Turbomachines

]

Figure II-43 : Découpage du systéme en volumes finis.

Les volumes morts représentent le volume des canalisations joignant les turbomachines aux
enceintes. Les échangeurs et les turbomachines ne sont pas modélisés comme des volumes, mais
comme des éléments ponctuels reliant variables amonts et avales. Les enceintes sont modélisées
comme un parallélépipéde rectangle de section carrée.

2.1 Hypothéses et domaine de validité

Les hypothéses suivantes ont étés posées :
— Probléme monodimensionnel :
— Variation transversale de température solide négligeable
— Le gaz est parfait
— Evolutions thermodynamiques :
— Passage dans les machines : Compression/détente adiabatique irréversible
— Echanges d’énergie :
— Isolation thermique parfaite du systéme
— Aucun échange radiatif
— Echangeurs idéaux
— Systéme parfaitement étanche (conservation de la masse)
— Longueurs d’établissement thermique négligeables
- Géométrie :
— Enceintes de section carrée
— Machines de type turbomachines axiales
— Ecoulement :
— Ecoulement piston : pas de diffusion dans le gaz.

La validité de ces hypothéses est discutée par une analyse de 'ordre de grandeur des énergies
mises en jeu.

2.1.1 Variation transversale de température solide

La température du solide, dans un volume élémentaire d’enceinte, est considérée égale a la
température de la paroi. Cela revient & considérer que la résistance thermique du solide est
négligeable devant celle de la surface d’échange [9]. Le rapport de la résistance thermique de
conduction dans le solide par rapport a celle de I’échange convectif & la surface est traduit par
le nombre de Biot (équation II-16).

Si ce nombre est largement supérieur a 1, la résistance thermique de conduction domine celle
de convection, et I'hypothése de température de la paroi uniforme n’est alors pas justifiée. Pour
une matrice de canaux de porosité & pour un rapport d’aspect @ unitaire, Bi s’exprime :

Bi= %%(5% —1) (11-69)

La figure II-44 montre qu’en prenant ki égale & la conductivité de l'argon, et K égale a
1 W/m/K, Bi est alors inferieur & 0,1 quand € est supérieur a 0,1, ce qui est toujours le cas
dans un régénérateur.
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Figure II-]4 : tracé de Uéquation II-69 avec Ki égale a la conductivité de
Uargon, et Ks égal a 1 w/m/K

L’hypothése d’une paroi de température uniforme est donc justifiée lorsque &€ est supérieur a 0.1
et que Ks est supérieur ou égale & 1 W/m /K.

2.1.2 Longueur d’établissement thermique

Le calcul de la longueur d’établissement thermique, dans le cas d’'un écoulement laminaire
dans un canal [47], est donné par :
— Température de paroi uniforme :

L 0,037 pourPr=0,7 (I1-70)
d,Pe

— Flux de chaleur pariétal uniforme :
Lo o 0,053 pourPr=0,7 (I1-71)
d,Pe

Dans le cas de l'argon, aux conditions normales de température et de pression, Pr = 0,668
(pour la plupart des gaz Pr=0,7). En choisissant les valeurs typiques rencontrées dans les
calculs (dy = 1 cm, Re= 500) et dans le cas le plus pessimiste (équation II-71), Ly est alors
égal a 18,5 cm. La longueur d’établissement thermique est donc négligée devant la longueur
typique d’un canal (110 m).

2.1.3 Pertes thermiques des enceintes

Pour donner un ordre de grandeur des pertes thermiques Eperes d'une enceinte, rapportées a
I’énergie interne de 1’enceinte Ejy, on considére, pendant une durée D, une enceinte cubique de
coté L, munie d'une épaisseur d’isolant | de conductivité ki. Les matériaux réfractaires sont de
porosité & de masse volumique g, et portés a la température Tiy, environnement étant & Tymp,
et le coefficient d’échange convectif avec l'air extérieur étant hey

On considére la résistance thermique Req équivalente aux résistances thermiques de conduction
. . 2
et de convection en série (en m K/W) :

| 1
Req = Rcond + Rconv =—+— (11'72)
ki hext
Le flux de chaleur sortant est donc :
¢ = Tint = Tamb (I1-73)
Req
La surface d’échange s’écrit :
Son=6(L+20) (11-74)
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Les pertes thermiques s’expriment :
Epertes= SecrnD (I1-75)
L’énergie interne est :
En = o1 €)% T, (I1-76)
Finalement, les pertes relatives :

Epertes — SechD (Tint

~Tum)  _ 6(L+2)°D(T,

int

B Tamb) (11_77)

Eint - 3 L 1 — 3 L 1
pl-)egT o] pl-e)igT | 1]

L’équation II-77 montre que les pertes relatives diminuent lorsque L augmente. En faisant une
application numérique avec les valeurs présentées table II-5, on obtient une perte relative de
Pordre de 6.1x10” / 1,7><1012 = 3,58><10'3. Dans les configurations ot l'estimation de la perte
relative est inférieure au pourcent, telles que dans cet exemple, les pertes thermiques peuvent
étre négligées.

Variable Valeur

D 24 h

Tint 1273 K

Tamb 300 K

P 2500 kg/m3

£ 0,44

L 10 m

G 950 J /K /kg

| 0,5 m

k 0,05 W/m/K

h 20 W/m2/K (grand vent)

Table II-5 : Valeurs utilisées pour le calcul d’ordre de grandeur des pertes.

2.1.4 Gaz parfait

Un gaz réel séloigne du modéle gaz parfait lorsque la pression augmente ou lorsque la
température diminue. Pour évaluer la validité de ce modéle, on se place dans les conditions
suivantes :

— Pression : 10 Bars
— Température : 150 K
— Volume : 100 m®

Le modéle « gaz parfait » suppose que I'énergie potentielle d’interaction entre molécules est
nulle. Le potentiel de Lennard-Jones pour un atome d’argon s’exprime : [97]

£, = E|(/r) =0/’ (175)
ol r est la distance entre deux atomes, Ej vaut 6,85><10'12 Jetrg 3,418><10'10 m.
Le nombre d’atomes est 2 = Na (PV)/(RT) = 48.29x10°
Le volume par atome est :
V=V/[Q=207x10% m* (11-79)

La distance moyenne entre atome s’écrit :

r =3V =127x10%m (T1-80)
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L’énergie potentielle moyenne peut alors s’approcher par :

E, = EO[(%TZ —(%ﬂ = -245x107%] (I1-81)

L’énergie cinétique moyenne étant :

E, = %T =31x102) (I1-82)

Le rapport de I’énergie cinétique moyenne a I’énergie potentielle moyenne est alors :

Ben —10x10° 551 (I1-83)

=

On peut alors négliger I'interaction entre les atomes et ne considérer que les chocs. Pour des
pressions inférieures a 10 bars et des températures supérieures & 150K, I'argon se comporte
donc comme un gaz parfait.

2.1.5 Evolution thermique pendant les pauses

Le procédé de stockage réel devra quotidiennement stocker et déstocker dans certaines plages
horaires, déterminées par le cotit de 'énergie électrique au cours de la journée. Entre les
périodes de stockages et de déstockages, le systéme est a arrét pendant des durées de 1'ordre
de quelques heures. Le modéle ne simule pas ces périodes d’arrét, ce qui revient & négliger la
conduction thermique axiale dans les réfractaires pendant leur durée. Cette conduction axiale
ayant un effet indésirable, qui est le lissage du gradient thermique axial par diffusion, il
convient d’estimer son importance.

Pour donner l'ordre de grandeur de 1'énergie diffusée Egusion d'une enceinte, rapportées a son
énergie interne Ejpy, on considére, pendant une durée D, une enceinte cubique de coté L. Les
matériaux réfractaires sont de porosité & de masse volumique p, de conductivité ks et affichent
un gradient dT/dz

La densité de flux de chaleur est donnée par la loi de Fourier (en W /m®) :

¢ = -k T = -k, B(:]—T (11-84)
z
La surface d’échange, c'est-a-dire la section solide, s’exprime :
Sip = (1-&)L2 (11-85)
La quantité de chaleur diffusée est
dT
Ediftusion = éch¢D = (1_ g) szDE (11_86)

Le rapport de la quantité de chaleur diffusée sur ’énergie totale de I'enceinte s’écrit :

Ediffusion - (1_£)L2kD d_T: kD d_T
E. pl-¢)’cT, dz pclLT, dz

p "int int

(I1-87)

De nouveau, ce rapport diminue lorsque L augmente. En prenant L =10m, D = 24 h,
k=2W/m/K, dT/dz=200K/m, p= 2500 kg/mB, =044, ¢, =950 J/K/kg, et
Tt = 1273 K, on obtient Egiusion/Eint = 1.1x10%. Dans ces conditions, les périodes d’arrét
peuvent étre négligées.
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2.1.6 Echanges radiatifs

Afin de quantifier I'’échange radiatif, un modéle traitant uniquement du rayonnement a été
développé, dans lequel un canal de section carrée est discrétisé en Ng éléments, comme illustré
figure 11-45 a).

La température Ty de chaque élément K est considérée uniforme, et les surfaces émettrices S,
constituées des quatre faces de chaque élément, sont supposées étre des corps gris obéissant a
la loi de Lambert (rayonnement isotrope).

Le bilan radiatif pour une surface § est illustré figure I1I-45 b). Dans le cas présent, les surfaces
sont considérées parfaitement opaques, le flux transmis est donc nul.

Chaque surface § rayonne un flux net @ ne; différence du flux partant ¢ et incident @ inc :

¢k net ¢k ¢k_inc (11'88)

Ok netest égal en valeur absolue au flux absorbé, mais de signe contraire.

Flux partant ¢k
Flux incident ¢k_inc

Flux réfléchi @ res Flux émis @k _smis

Tea| S S " Flux absorbé
a4
IAZ Flux transmis
th
a) b)

Figure II-45 : a) Géométrie considérée b) Schéma de bilan radiatif

Le flux incident @ est la somme des flux partant de toutes les surfaces § vers la surface § :

Ny +2

Y ) (I1-89)
j=1

ou Fj est le facteur de forme de la surface i vers j, donné par :

cod8 cos(@ )
j j —— o rdsds (I1-90)
oll Rest la distance entre dS et dS, formant les angles d’incidences 4 et §.

L’espace interne étant clos, la somme des coefficients d'une ligne de F vaut 1 :
>R =1 (11-91)
j

De plus, Fj est le produit de Fj et du rapport des surfaces j et i :

S.
F. =

Sip 11-92
ij S ji ( )
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Le flux émis par une surface s’exprime par la loi de Stephan :
Py emit = St UTk4 (11-93)

Le flux réfléchi est le produit du flux incident et de la réflectivité, égal & 1-& pour un corps
gris :

¢k_ref = (1_ E)¢k_inc (11_94)

Le flux partant ¢ est la somme de ce flux émis et du flux réfléchi :
N
P = {JTk‘l + (1_ E)¢k_inc = EUTk4 + (1_ 5)2 Fg®; (11-95)
j=L

Il est pratique d’exprimer cette relation matriciellement :
b =T +(1-¢)F (11-96)
@ est alors la solution du systéme linéaire :
Ap=B (I1-97)
ot A=Id —(1-¢)F et B=¢oT*
Finalement, le flux net rayonné par chaque surface S; s’exprime :

_ < 4

¢k_net - (JTk - ch) (11-98)
1-¢

Ce flux est fonction de I’émissivité du matériau, des températures, et des facteurs de forme.

Autrement dit, connaissant la géométrie, I’émissivité et le profil de température dans un canal,

Pensemble des flux thermiques peut étre calculé.

La matrice de facteur de forme est d’abord explicitée dans le cas le plus simple, c'est-a-dire un
parallélépipéde rectangle de section carrée, correspondant & Ng =1, illustré sur la figure I1-46.

Détermination des coefficients :

Nul (surface plane)

Par ffdh,dh,Az 5 M F'n |:12<_®
Par Z F =1 2 B 2 F= I:21_>'$ F22<_7F23
=S Epp P Fo
Par By =F 1 ﬁ
<—> Egaux par symétrie éﬁ
th

Figure II-46 : Facteurs de forme dans un parallélépipéde rectangle.

La surface 1 étant plane, Fi; est nul, alors que Fi3 correspond & un cas dont il existe une
expression analytique (rectangles face a face), qu’on notera ffxy, , dont le tracé est donné figure
11-47.
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Figure I1I-47 : Facteur de forme de deux faces opposées d’un parallélépipéde rectangle [98].

Dans le cas Ng = 1, Fi3 = ffaghann. L’équation II-91 permet d’expliciter Fip égal a 1 — Fya
D’aprés 'équation I1-92 F,; est alors le produit de Fi, et du rapport des surfaces 1 et 2. Le
probléme étant symétrique par rapport au plan médian des surfaces 1 et 3, les facteurs Fy;3 et
F1, sont égaux. Fy; est alors connu, égal & 1 — Fy; — Fos.

Une fois que F a été déterminée pour Ng = 1, il est possible de résoudre le cas Ng = 2 par la
méme méthode, et grace aux coefficients du cas Ng = 1. L’expression de Fi3, Fos, et Foy du cas

Ng = 2 est alors connue, permettant de résoudre le cas Ng = 3, comme le montre la figure
1I-48.

: ~ 9 = Connu (Cas Ng=1)
3
3 3
T R o Rt
[ Fo™> P Py iRy
VN B L
\ >
/57 _ = Connu (Cas Ne| =2)
i i —
ok LGRS
3 Py Py (B Fo> P
Nei=3 < 3 3 F= \ F34.F35
2 Fj41 E45
2 2 F5 4‘:) F55_
\_ 1

Figure II-48 : Schéma des cas Ngg = 2 et Ngy = 3.

A partir de Ng = 3, une récurrence est identifiée, permettant d’exprimer F pour un nombre
quelconques d’étages :

N —_ 1 dh
Sii=j, F, _1—55(1— ffy g ac)
Sit=1 Ky =1y o (-20 = a0, (-0 (11-99)
. . . —_ 1 dh
Sii#|, Fij _ZE(ffdh,dh,Qi—jﬂ)Az - fodh,dh,\i—j\Az + ffdh,dh,Qi—j\—l)Az)
avec la convention [x>0,y>0, ff, ;=1,[i ]| étant le nombre d’étages séparant deux

niveaux.
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Pour vérifier la validité de cette méthode d’obtention des facteurs de forme, I’équation II-90 a
été intégrée numeériquement jusqu’a |i—j | = 9. Les matrices obtenues vérifient le systéme
II-99 et I'équation II-91. Une fois les flux ¢ net calculés, par résolution du systeme linéaire 11-96,
et de 'équation II-98, la somme des puissances émises, égale a la somme des produits SX@ nes
est nulle (inférieure a 10" W) conformément & la condition d’espace intérieur clos.

La convergence de la méthode numérique a été vérifiée, et n’est satisfaisante qu’avec des
éléments dont la dimension longitudinale (d,) est au moins deux fois la dimension axiale (Az).
Autrement dit, le nombre Ng d’éléments doit étre supérieur a 2L/dy (typiquement, Ngy = 2000).

Pour les calculs suivants, le profil de température et les paramétres géométriques sont issus de
résultats affichant un gradient thermique important et localisé.

Les paramétres de ce cas sont :

— Diameétre hydraulique du canal : 4 mm;

— Longueur du canal : 10,5 m ;

— Emissivité des surfaces : 0,5 (valeur typique pour une les céramiques)

Le flux de convection peut s’exprimer :

¢convection = h(Tp _Tf ) (11—100)
La figure I1-49 superpose le résultat de flux thermique net rayonné obtenu avec le profil de
température utilisé pour le calcul présentant un gradient thermique important. Le flux de
convection calculé par I’équation II-100 grace aux profils de température extraits du cas étudié
est également tracé et montre que dans un tel cas le comportement thermique est largement
dominé par la convection. En effet, le flux de rayonnement ne dépasse pas 0,23 W/m2 alors
que le flux convectif atteint 42 W/ m’, et vaut 16 W/ m” en moyenne.

2 — . . , 800
1 1
' \
| 1
1 H \ .
I / \ 600 =
= ; \ g
g / / “\ %
’ T —— =
20 ) 1
2 / 4 5 5
ASY / Température \\ 400 @
'l 7 | sesssssssssean COnVeCtiOn
Rayonnement
-2 L i L . 200
0 2 4 6 8

Hauteur d'enceinte [m]
Figure II-49 : Comparaison des flur thermiques de convection et rayonnement.

Les puissances totales de rayonnement et de convection dans le canal s’expriment :

@ayonnememotal = j OL‘ @ayonnémen(z)‘ dz (H' 10 1)

qoconvectiontotal = j OL‘ qoconvection(z)| dz (11'102)

Le rapport du flux radiatif sur le flux de convection vaut 0,27%, ce qui justifie dans un tel cas
I’hypothése de rayonnement négligeable.

Il est intéressant de noter que, pour un profil de température fizé, le rayonnement est une
fonction croissante du diameétre hydraulique dn. En effet, augmenter d, réduit les angles
d’incidences d’une face & une autre, ce qui contribue & augmenter le rayonnement. On pourrait
donc croire qu’il existe un diameétre hydraulique dy & partir duquel le rayonnement n’est plus
négligeable. Cependant, le profil de température n’est pas fixé, car il est le résultat du transfert
convectif qui dépend également de dn: en régle générale, augmenter dy diminue l'intensité de
I’échange et donc le gradient thermique.
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Finalement, augmenter d, contribue d'une part a accroitre le rayonnement (angle d’incidence
entre les surfaces), mais d’autre part & le réduire (diminution du gradient thermique).
L’augmentation du diamétre hydraulique n’est donc pas nécessairement accompagnée d’un
rayonnement plus important.

2.1.7 Convection naturelle

Dans un fluide soumis & des forces de pesanteur, les différences de température au sein du
fluide entrainent des différences de masse volumique qui se traduisent par une poussée
d’Archiméde non-uniforme. Ce phénoméne connu sous le nom de convection naturelle peut
avoir une influence significative sur I’écoulement qui nécessite d’étre estimée.

Lorsque le fluide se refroidit en descendant ou se réchauffant en montant, la différence de
poussée d’Archiméde augmente la vitesse du gaz prés de la paroi par rapport & un cas en
apesanteur. On parle alors d’écoulement « aidant » (aiding flow) [99]. Dans le cas contraire, la
vitesse du gaz prés de la paroi diminue par rapport & un cas en apesanteur, et on parle
d’écoulement « opposant » (opposing flow), comme lillustre la figure II-50. Dans le cas du
procédé SEPT, ’écoulement est systématiquement « aidant », car le gaz se réchauffe en
montant et se refroidit en descendant que ce soit en stockage ou en déstockage.

Ecoulement montant | Ecoulement Descendant
@ T T T T T T
E‘ === Ppoussée d'Archiméde
= Direction de I'écoulement
G
. ] . i
« aiding flow » b« opposing flow » §
g 1 i
[}
[9]
@0
=]
=
@
D: 1
H « opposing flow » f « aiding flow »

Figure II-50 : Illustration du phénoméne de convection naturelle dans un canal.

La figure II-51 présente le nombre de Nusselt obtenu dans un canal vertical en fonction du
nombre de Rayleigh qui quantifie les forces de convection ramenées aux forces visqueuses.
Cette figure montre linfluence de la convection : I’échange thermique est augmenté en
écoulement aidant et diminué en écoulement opposant, d’autant plus que le nombre de
Rayleigh est grand.

40 T T T T [ T [ T ill | T I T | T
Buoyancy-mded flow, theary [14]
iy
20 =
@ hided flow. eaperimenis [12] )/‘
@ Opposed fow, expenments [12]
10
L ] 1
g sf 1
5 sk ot I
= " — =] e e e s | —Pure farced convection
y-opposed Haw, theory {12]
5 N
1 1 L1l I 14l | I
flg H 4 6 81cf 2 4+ & 8 10f 2 4 & B DY
Ra®: 1k

Figure II-51 : Nombre de Nusselt en fonction du nombre de Rayleigh
dans un canal vertical [99].
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Plusieurs calcul CFD 3D ont donc été effectués a Paide du logiciel commercial FLUENT pour
estimer l'influence de la convection naturelle dans les conditions du cas de référence industriel
du procédé SEPT défini par la suite. Ces calculs permettent d’obtenir le champ de température
au sein du fluide, en imposant le flux thermique pariétal présenté sur la figure II-52 a) ainsi que
la température d’entrée du gaz et son débit. Le profil thermique axial (température moyenne
dans le plan normal a l’écoulement) a été calculé et se montre identique au profil de la
modélisation du procédé SEPT sur la figure II-52 b).

300 1500
— a) /\ = b)
§ 200 / \ © 1000
=]
z [
3 100 @ 500
[ £
(2]
0 F oo
0o 2 10 0 2 8 10

4 6 4 6
Hauteur Z (m) Hauteur Z [m]
Figure 1I-52 : a) Flux thermique pariétal en fonction de la hauteur, b)
température moyenne du gaz en fonction de la hauteur.

La comparaison des profils de vitesse transverses obtenus en situation de stockage avec une
gravité nulle et une gravité terrestre, présenté sur la figure II-53 & différentes hauteurs z met
en évidence l'influence de la convection naturelle dans ces conditions. Les profils obtenus en
situation de déstockage sont similaires et ne sont donc pas présentés.

0 _Profil de vitesse, Z=2 m Profil de vitesse, Z=6 m

0

— -0.2f = -
2 odl | Max(Aviv) = 1.49% | £ 8'421 N, | Maxaww)=148% |
g —0'6 RN Zd % 0'6 \\\ e
%] . -0.
> . MF"*A" > -0.8 MF_M

-1 -

0 2 4 6 8 10 2 4 6 8

3
Z[m] X100 Sans Gravité Z[m]
—+— Avec Gravité

0 Profil de vitesse, Z=4 m 0 Profil de vitesse, Z=8 m
— -0.2 -0.2
Y o
E 04| \\\ Max(Av) = 1.8% | / ] E 04 \| Max(&viv) = 0.29% | / ]
(]
» -0.6 ® -06
£ o S v 8 os A pd

-1 -1

0 2 4 6 8 0 2 4 6 8
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Figure 1I-53 : Comparaison des profils de vitesse transverses en situation
de stockage avec et sans gravité, & différentes hauteurs.

Ces résultats montrent que l'influence de la pesanteur reste trés faible dans ces conditions, ce
qui indique que la convection naturelle peut étre négligée dans la modélisation du procédé.

Bien stir, la validité de cette hypothése n’est assurée que dans des conditions proches du cas de
référence.

2.2 Equations

2.21

Les équations utilisées dans la modélisation du procédé SEPT sont les lois habituelles de
thermohydraulique monodimensionnelle. Pour alléger les notations, les grandeurs physiques
correspondant au fluide n’ont pas d’indice « f », seules les grandeurs associées au solide ont un
indice « S».

Equations dans les enceintes
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Loi de conservations :

— Conservation de la masse de gaz :

9, 3pv) (I1-103)
ot 0z
— Conservation de I’énergie du gaz (enthalpie) : £
a(pﬁ) + a(pvﬁ) - I”‘VOI (T _T) (11_104)
ot 0z e °

avec 4 = C,T, or c,est indépendant de la température pour un gaz parfait monoatomique
tel que 'argon. L’équation 1I-104 devient :

o(pT) , . pvT) _ hyy (. -T) (11-105)

C
Poot P oz £

— Conservation de 'énergie du solide (enthalpie) :

(o) +i(ksﬂj _ ha (T-T.) (II-106)

N az\ ° oz 1-¢

— Pertes de pression :

(II-107)

= [,o0i de comportement

P=prT (II-108)
our=c¢-¢ =R/My

2.2.2 Expressions de hyg, fp et Keg

Comme mentionné précédemment, selon la géométrie de la matrice solide du régénérateur, les
expressions de hy, fp et K différent.

= Canaux
En canaux rectangulaires droits, la géométrie est donnée figure I1-54.

Z/ Vue en coupe

I:l Ij I—Iongueur

I-Iargeur

ol
]

Henc N
Matériaux réfractaires :
- Porosité &
ol \Z Aenc - Diamétre hydraulique
<> )
- Rapport d'aspect &
Lenc pp p

Figure II-54 : Paramétres géométriques des enceintes et des canaux
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Dans cette géométrie, on a :
— le coefficient d’échange volumique, d’aprés 'équation 1I-41 :

h Secn _ 4k Nuy,

hyo = AV 42 (II-109)
h
ou dy est donné dans ’équation 11-28 :
L, L
dh =2 longueur=largeur - ]i-aa ongeur

Liongueur t Liargeur
— Nu, est donné par I’équation II-31 :
Nu, =7,541 (1-2,61Qx +4,97Q” -5,119° +2,7022* - 0,548° )
— le facteur de friction est donné par I'équation II-30 :
f, =4Re'x 24(1-1.3553r +1.946%° -1.7012r° +0.9564r* - 0.253 %)
— la conductivité effective du solide est donnée par 1'équation I1-32 :
Keif s = ks(l"‘:)

» Empilement de sphéres

Dans cette géométrie, la corrélation d’Achenbach (table II-2) a été retenue lors de 1'étude
bibliographique (section II.1.2), mais son utilisation dans un modéle numérique utilise la
majorité des ressources de calcul du fait des 5 fonctions puissance & recalculer pour chaque
élement et & chaque pas de temps. Etant donnée sa forte similarité avec la corrélation de
Satterfield & Resnick sur les figures II-21 et II-22, cette derniére, qui ne contient qu’une
fonction puissance a recalculer, a été utilisée en substitution, montrant des différences
insignifiantes entre les résultats :

Nu =0.922x Pr*Rel (extrait de la table II-2)
— le coefficient d’échange volumique, conformément a 1’équation I1-41 :
NUSR(Re )
hVol = kf Tsup pé (H—llO)

— le facteur de friction, conformément & 1’équation I1-45 :
fo =2(A/Re, +B)
avec les coefficients d’Ergun originaux A = 150 et B=1.75.

- la conductivité effective est majorée & 2 W/m/K, conformément aux considérations de la
section II.1.2.

= Empilement de graviers

Dans cette géométrie, la corrélation de Lof (table II-3) a été retenue lors de 1'étude
bibliographique (section I1.1.2) :

— le coefficient d’échange volumique est directement donné par :

G 0,7
s =654 —
hVoI_Hof {deJ

— le facteur de friction est augmenté d’un facteur 1,7 par rapport aux sphéres pour prendre
en compte l'augmentation des pertes de pression en graviers, d’aprés les résultats de
Willits :

f, =1,7x2(A/Re, + B) (II-111)
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— la conductivité effective est majorée a 2 W/m/K.

2.2.3 Equations des échangeurs

Les équations utilisées sont trés simples, et correspondent & des échangeurs idéaux :
conservation du débit, de la pression (aucune pertes de pression), et température de sortie
égale a la température de consigne de 1’échangeur, quelques soit la température d’entrée.

Les équations correspondant aux échangeurs sont donc :
— la conservation du débit :

m, =m, (I1-112)
— T'égalité des pressions amonts et avales :
P=P (II-113)
— la température de sortie imposée :
Ts = Teonsigne (I1-114)

La puissance thermique échangée par ’échangeur est alors :

?= r;mp (Tconsigne_ Te) (II-115)

2.2.4 Compression/détente d’un gaz parfait

En plus des deux équations caractéristiques de chaque turbomachine, une équation
correspondant a la compression (ou détente) adiabatique irréversible d'un gaz parfait (équation
I-13 et I-14) relie les températures d’entrée et de sortie de la turbomachine, en fonction de son
rapport de pression, du rapport ) du gaz, et de son rendement isentropique instantané. Une
quatriéme équation d’égalité des débits entrants et sortants vient clore le systéme.

— Rapport des températures d’entrée et de sortie :
— compression (équation I-13) :

-1
Tsortie = Tentré{l-" w/] J

1
Tsortie = entréel:1+ ”(a - 1J:|

- Egalité du débit amont et aval :

— détente (équation I-14) :

My = g = M (I1-116)

2.2.5 Equations des turbomachines

Ces équations relient simplement les caractéristiques des turbomachines en grandeurs réduites,
définies en II.1.4, aux grandeurs réelles dans le systéme, en termes de débits, pressions,
températures et vitesse de rotation.

Compression : Fe =R.(m, ,N,) (II-117)

S

n=n(m ,N,) (I1-118)
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Détente : m, = r'n{%, Nr] (II-119)

e

n :,7(% ) Nrj (I1-120)

e

ou M, et N; sont donnés équations II-65 et II-66 :

2.3 Caractéristiques des turbomachines

Dans le cadre du projet SETHER lié au procédé SEPT, une méthode de reconstruction de
caractéristique a été développée par 1'Ecole des Mines de Paris et 'ONERA. Les
caractéristiques relient (M., P, N;) et (m,, 7, et N;), sous la forme de fonctions de deux
variables. Elles sont implémentées comme des polynoémes d’une variable (N;), dont les
coefficients sont eux-mémes des polyndomes de la seconde variable. (M, ou P).

Par exemple :

fonction(x, y) = a,(y) +a,(y)x+a,(y)x (T1-121)

ol &y, & et & sont les coefficients polynomiaux d’ordres respectifs 0, 1 et 2 :

2o(y) = 890 + 1Y + Y
al(y) =atayyt alzy2 (II-122)

, (y) =atayyt azzy2

En pratique, les valeurs de ces coefficients sont le résultat d’ajustements par optimisation de
type « moindres carrés », réalisés par R. Gicquel a partir de cartographies fournies par
PONERA adaptées aux conditions thermodynamiques du procédé. Pour les compresseurs
(stockage, déstockage), ces cartographies proviennent de calculs CFD réalisés sur la géométrie
d’un étage de compresseur existant.

On définit une vitesse réduite, ramenée & la vitesse réduite nominale Npom de la machine, notée
N, , et appelée « vitesse réduite normée » :

N, = N, (I1-123)
N

r_nom

ot N nomest une vitesse réduite nominale, devant donc vérifier :

N, ., =—=om (1I-124)

oll Tpom est la température d’entrée nominale de la machine, et N,om sa vitesse de rotation
nominale.

Par conséquent, I’équation II-123 peut s’écrire :

N, =— [—om (I-125)
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2.3.1 Cas des turbomachines en similitude

Pour des turbomachines en similitudes, ayant un diamétre Ogesie différent de celui d’origine

Ooigine 1l faut corriger la vitesse nominale par un facteur Oyigine/Ouesis 2fin de conserver la méme
gine g

vitesse radiale des aubes & leur extrémité. L’expression de la vitesse réduite normée devient :

N =d
d

N Tnom
N T

nom

désiré

(11-126)

origine

et I'expression du débit réduit :

d .\
rhr :m\/T_e[ orlglnej (]:[_127)

P, Ld

e désiré

Pour un jeu de coefficients polynomiaux donnés, la modification des paramétres Qyssie €6 Trnom
donnera une turbomachine différente, mais en similitude. Il est ainsi possible de jouer sur les
débits réels des machines en ajustant dyssis ce qui nécessite généralement d’ajuster la vitesse N
pour ne pas trop s’éloigner de la vitesse de rotation nominale corrigée Nnom X Qorigine / Clgsire

Par contre, les parameétres Nnom €t Gorigine ne doivent pas étre modifiés car ils correspondent a la
machine d’origine ayant servi a établir les coefficients polynomiaux.

2.3.2 Compresseur

= Ligne de pompage et de blocage

Les lignes de pompage et de gavage délimitent la zone de validité pour le point de
fonctionnement. On notera Xsuge €t Ysuge deux fonctions de Nr, dont le tracé Ysugd I<I,) en
fonction de Xsurgd Nr) donne la ligne de pompage (ligne bleue sur la figure II-55). Xsugeest donc
homogeéne a un débit réduit, et Ysuge & un rapport de pression. De méme le tracé de Xpiock €n
fonction de Yok donne la ligne de blocage (ligne verte sur la figure I1-55). A une vitesse Nlr
donnée, la limite inférieure de validité du débit réduit est Xsurgd I\Alr ), et sa limite supérieure est
Xblock( Nr )

Carte de Compresseur

1.4

1.35

/

1.25

1.2

1.15 /
1.1 /1
1.05 /

0 0.5 1 15 2 2.5 3
Débit réduit x10°
Figure II-55 : Exemple de ligne de pompage (bleue) et de blocage (verte) pour un étage.

Rapport de pression

Les fonctions Xsugeet Ysurgesont des polyndmes de la vitesse réduite normée I\Alr :

~ ) B A o
Xsurge(Nr ) - a‘><_surge_0-|- ax_surge_:Nr + ax_surge_g\lr

i ) . (II-128)
ysurge(Nr ) = ay_surge_0+ ay_surge_Nr + ay_surge_J\Ir
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Pour chaque vitesse, on peut alors définir un débit réduit normé et un rapport de pression
norme :

. m

= (I1-129)
Xsurge

O

R, =1® (11-130)
ysurge

On définit de la méme fagon Xgocket Yoiock, dont le tracé donnera la ligne de blocage :

Xplock (Nr ) =8y piock 01 A plock 1Nr + 3 piock 2N

A

Yolock (Nr ) =8, piock 0Ty block 1Nr T8y piock 2

2

, (II-131)
r

2>

» Caractéristique Rp(r;}, Nr)
On définit quatre coefficients a, b, c, et d, qui sont également des polynémes de la vitesse
réduite normée :

. . “ (II-132)
aRp_Z(Nr): Arp 20t Arp 21N; + gy 20N,
aRp_S(Nr =agp 30t Arp aiN; + aRp_32Nr2
Le rapport de pression normé Rl’jp s’exprime alors :
Ol )\ - ~\2 Az 2 ( ~ )? 3
Rp (m ’ Nr ) - aRp_O(Nr )+ aRp_l(Nr )m + aRp_Z(Nr )rnr + aRp_3 Nr m (11_133)
Le rapport de pression réel Rp est :
A A D A A A
RP(mr s Nr): (mr s Nr)x ysurge(Nr) (11_134)

» Caractéristique ﬂ(ﬁ}, Nr)
On définit quatre coefficients a;, ap, as, et a4, qui sont 1a encore des polyndémes de la vitesse
réduite normée :

aﬁ_O(Nr):an 00+a17_01’\]r+a;7_02l\]r2
aﬂ_l(Ar):aq 10 +a/7_11Nr ta, 1 Arz (II-135)
aﬁ_Z(Nr):an 20+al7_21Nr+a/7_22Nr2
an_s(’\]r):arz 0+, 4N +a, N7

Le rendement isentropique est alors donné par :

n(rﬁ , Nr): a,]_O(I\AIr)sin[a,]_l(l\Alr)rﬂ + a”_z(ﬁlr)] + aq_3(l<|r)r?1, (11-136)

= Valeur des parameétres :

Avec cette modélisation, un compresseur est donc modélisé par un jeu de 39 parameétres :
— 12x3 coefficients polynomiaux,

— sa vitesse nominale,

— sa température nominale,

— son diamétre d’origine.
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En stockage, les paramétres du compresseur proposé par 'ONERA sont :
— vitesse nominale : 1672 tours/min

— température nominale : 750K

— diamétre d’origine : 4 métres

— coefficients polynomiaux : (annexe : table 1)

En déstockage les paramétres du compresseur sont :
— vitesse nominale : 1203 tours/min

— température nominale : 200K

— diamétre d’origine : 3,1 métres.

— coefficients polynomiaux : (annexe : table 2)

= Tracés des caractéristiques

Sur les figures suivantes, les données de 'ONERA sont les points en rouge, alors que les lignes
bleues sont construites avec la méthode de reconstitution présentée.

0.88

51— + Données

—— Reconstitution 1,1 0.86

0.84

E '
. + 7 £
0% 3 < i l‘z: f +
0.82 0*9 7
2 I
0.8 1
11
1 ‘ ‘ ‘ 0.78
0 0.05 0.1 0.15 0.2 0 0.05 0.1 0.15 0.2
Deblt réduit [kg Kﬂzls/Pa] Débit réduit [kg Kﬂzls/Pa]
5 0.88
. 0.86
o  0.84
3
Destocka e 0.82
) | Déstuckage | E;
0.8 + /
1 0.78 ‘ ‘ ‘
0 005 015 0.2 0 0.05 0.1 0.15 0.2
Débit réduit [kg.K”Z/s/Pa] Débit réduit [kg.K"%/s/Pa]

Figure 1I-56 : Caractéristiques des compresseurs de stockage et de déstockage, avec la vitesse
normalisée variant de 0,5 a 1,1

2.3.3 Turbine

Les axes étant différents et les courbes n’ayant pas les mémes allures (voir 11.1.4), les équations
ne sont pas tout a fait les mémes. Les turbines ne sont pas contraintes par une zone de validité
comme le compresseur, ce qui simplifie le traitement. Un seul jeu de coefficients a été fourni
pour les deux turbines, autrement dit, les turbines utilisées en stockage et en déstockage sont
en similitude et ne différent que par leur diamétre et leur vitesse.

» Caractéristique m(Rp, Nr)
On définit quatre coefficients a, b, cet d :

A

_ 2
r)_ Agp 00T Arp 0Ny gy o2

r

2>
Z>

aRp_O(

2

+ r

r T agp 12

—_—
=Z>
=Z>
2>

r )= Qrp 101 Arp 11
r ) =agp 20T Agp 24!

r ) =aRgp 30t 8rp 3iN; + ARy 32

Agp 1
aRp_Z(

aRp_S(

, (11-137)
r

Z>
Z>
Z>

r Tagp 22
2

2>
Z>
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Le débit réduit s’exprime alors :

rhr (RP’ l<|r): aRp_O(Nr)+ aRp_O(KIr )RP_l + aRp_O(KIr )RP_2 + aRp_O(KIr )RP_3 (11'138)

En réalité, cette caractéristique n’a pas été fournie sous forme de débit réduit mais de débit
réel. Le débit réel est donc ramené & un débit réduit par un facteur qui dépend des conditions
de fonctionnement nominales voulues pour la machine : en stockage, les conditions
thermodynamiques d’entrée dans la turbine sont 3 bars et 300 K, alors qu’elles sont de 4 bars
et 1200 K en déstockage :

constantg, yage = %gom 17321KP—a (II-139)
constantgegiockage™ 400000_ 11547P (I1I-140)

V1200 K¥?

Cela revient a dire que la machine a été concue pour ces conditions.

» Caractéristique I7(Rp, Nlr)
On définit sept coefficients :

aq_o(Nr)z a; oot ar7_01’<|r + ar]_OZer
a/]fl(/‘r)z a/]flO + a/] 11l<|r + a/]712 Arz
ar]_Z(Nr):ary 20ta, 21|<lr + a,7_22|<lr2
87773( Ar)z a/7730 + a/]731’<|r + a/7732|<lr2 (11'141)
an,4('<|r): &, 4% an,41'<|r + af;,42'<|r2
a,7_5(l<lr)= a, 50t ar]_51|<lr + a/7_52’<|r2
a,LG(IQI,): 3, o+, N, +3, N’

Le rendement isentropique est alors donnée par :

i )oa i )e Sl _m ) a b

4('<') @/RP &_ 5( r))2 @/Rp_a”_6([{|r))3

Avec cette modélisation, une turbine est donc modélisée par un jeu de 36 paramétres :
— sa vitesse nominale : 13 000 tours/min,

— sa température nominale : 288 K,

— son diameétre d’origine : 0.468 m,

— et 11x3 coefficients polynomiaux : (annexe : table 3)

= Valeur des paramétres :

Le débit de la turbine d’origine est trop faible pour le procédé SEPT, mais on peut obtenir un
débit adapté en jouant sur le diamétre de la machine par l'intermédiaire de I’équation II-127.
La condition de similitude impose alors de changer la vitesse de rotation conformément a
Péquation II-126, pour garder la méme vitesse tangentielle périphérique des aubes, mais aussi
pour tenir compte de la différence entre la température nominale de la machine initiale (288K)
et la température de fonctionnement voulue ([1250K).

= Tracés des caractéristiques

La figure II-57 présente les caractéristiques correspondant aux parametres de la table 3 donnée
en annexe. La caractéristique ijp N fest représentée sous la forme N X m (R N ), sans
quoi les courbes se superposent et ne sont pas distinguables, avec N Varlant de 0 6al 3
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x 10

4
— =+ —
T : .
2, -+ =
" : =
:x% -+ -
= —+ -
2 + <
% i =
[a) 1 =

+ Données
—— Reconstitution

0 : { ———

] ]

0.8 ~ ?XL n 1

0.6 |

0.4

-
0*‘ ! ! | ! ! ! Il ! ! ! ! Il ! ! ! Il ! ! ! Il ! ! ! ! Il ! ! !
0 2 3 4 5 6 7 8
Re []

Figure I1I-57 : Caractéristique de rendement isentropique reconstituée, avec 0.6 < I\Alr < 1.8

2.4 Modéle numérique

2.4.1 Discrétisation des enceintes

Le schéma de discrétisation utilisé est de type « volumes finis », implicite, centré d’ordre 2 en
espace, et d’ordre 1 en temps. Le terme « volumes finis » indique que les équations II-103 & 108
sont intégrées sur des volumes élémentaires, permettant aux bilans de masse et d’énergie d’étre
respectés exactement quel que soit le nombre d’éléments, dans la mesure ot la résolution des
équations est exacte [100]. C’est pourquoi les méthodes de ce type sont dites conservatives.

Etant donné qu'une résolution numérique n’est pas exacte, les bilans sont respectés avec une
certaine précision. La masse totale de gaz est contrélée par rapport & la valeur initiale tout au
long du calcul avec une précision de 10™. Les bilans d’énergie sur chaque pas de temps et
depuis le début de la période en cours sont contrélés avec la méme précision.

iéme

Dans les paragraphes suivants, 'exposant n correspond au n™" pas de temps, alors que I'indice
k correspond au K™ élément. Le pas d’espace est uniforme, autrement dit tous les éléments
ont le méme volume, hormis les volumes morts présentés figure 11-43.

Les inconnues dans un élément sont :
— la température du fluide T,

— la température du solide T,

— le débit entrant de fluide m

— la masse de fluide m

— la pression du fluide P

L’indice « f » a été omis des propriétés du fluide pour alléger les notations.
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La figure II-58 montre les positions des inconnues dans les volumes : elles sont placées au
centre, & I'exception des débits qui sont placés & la frontiére, ce qui est couramment employé
en CFD pour éviter certains problémes d’instabilités [100].

Elément k+1 ‘F
Ty (Ts)k+1v Mears B ——
Irhk+1\ =
Elément k 3
Tk-(Ts)k- m,R Ecoulement
M—
Elément k-1
T (Ts )k—l' My, B
Me—

Figure II-58 : Position des inconnues dans les volumes élémentaires.

Equations de conservation

— Masse de gaz :

n+l _ ~an
el - =0 (11-143)

— Energie du gaz : (enthalpie)

+Vihyg (Tkn+l - (Ts )Eﬂ) =0

Echangeconvectif gazsolide

n+l n+l n n n+l n+l n+l n+l
c T, m™ =T, my +o | mmt T +TG L T +T,
o] At o] k+1 2 k

Transitoire

Transport

(11-144)

ou Vi est le volume de I'élément K en cours de calcul (Vx = Vi + Vs i), et hy est défini & la
section I1.2.2 en fonction de la géométrie.

— Energie du solide : (enthalpie)

N+l _ [ \n n+l _ n+l n+l
(Ts)k ~ (Ts)k _Vs_kkeff_s (Ts)k+1 2(152); +( s)k+1 Vi, (( s)E+1 _Tkn+1)= 0 (IL-145)

— - Echangeconvectif gazsolide
Transitoire Conduction

Vs_ kp sCs

ol ket s est défini section I1.2.2 en fonction de la géométrie.

— Pertes de pression :

Pkn+1 _ Pn+1 pUZ o

Kl 4 f I1-146
Az °2d, ( )
ot fp est défini section I1.2.2 est fonction de la géométrie.
= Loi de comportement :
RV -meh T =0 (II-147)

Le caractére implicite de la discrétisation se traduit par la présence de variables d’indice n
uniquement dans les termes transitoires, et nécessite un algorithme de résolution du systéme S
formé par les équations I1-143 & 147, et 11-112 & 120.
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2.4.2 Meéthode numérique

Lorsqu’un systéme d’équation est linéaire, une méthode telle que celle du pivot de Gauss donne
immédiatement sa solution Xg, Cependant, pour un systéme non-linéaire tel que le notre, la
résolution est nécessairement itérative, et requiert un point initial X, permettant de calculer le
systéme linéaire équivalent S% en ce point. La résolution de Sy donne alors le point Xy, qui
est une meilleure approximation de la solution Xgo que Xo, dans la mesure ou X est
suffisamment proche de Xgq

X; peut alors étre utilisé comme nouveau point de départ, donnant le systéme S ¥ ayant une
solution X, et ainsi de suite. Dans la mesure ou le systéme S est bien posé, la suite de points
Xoy «oey Xy converge vers Xgop

Cette méthode, connue sous le nom de méthode de Newton-Raphson, est couramment
employée pour résoudre les systémes non linéaires, et présente une bonne vitesse de
convergence. La figure II-59 illustre cette méthode dans un cas monodimensionnel ou le
systéme se résume a une équation, que l'on peut toujours mettre sous la forme f(x) = 0. Pour
cet exemple, la fonction f a deux racines Xso 1€t X501 2

S X, s’exprime alors :

fo (X)= F'06)x =)+ F(x,) =0 (11-148)
o f'(x,) est la dérivée de f en X

L’équation II-148 n’est autre que le développement limité de f en X & 'ordre 1. La solution X;
s’écrit donc :

X =X —% (I1-149)

La figure II-59 illustre également l'importance du choix du point X, qui dans cet exemple
conduit a la solution Xs 3, mais un choix différent aurait pu conduire a Xsof 2

A
f(x) 0
N

Xsol_1 Xsol 2
0 >
X

7\11&/

XO X2 X3 Xl

Figure II-59 : Illustration de la méthode de Newton-Raphson en dimension 1.

Dans le cas multidimensionnel d’un systéme de | équations & | inconnues, I'inconnue X devient
un vecteur X a | composante X, correspondant chacune & une inconnue du systéme. De méme,
f devient une fonction vectorielle F & | composantes f;, correspondant chacune au résidu d’une
équation du systéme S. Chaque f;i dépendant donc d’un certain nombre d’inconnues X.
L’équation II-149 devient le systéme linéaire Sg(”o , qui peut s’écrire sous forme matricielle :

J(XO)X(Xl—X0)= F(xo) (1I-150)

ol J(XO) est la matrice jacobienne au point X, , équivalente a f'(xo) dans P'équation II-149.
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Cette matrice s’écrit :

_ 0fi(Xo)
J;(Xo)= Iaxj (TI-151)
La résolution se fait itérativement, jusqu’a ce que la condition d’arrét soit respectée :
X ~XpsTolx X (II-152)

ot m est le numéro de litération de Newton, et Tol est la tolérance de la méthode de
Newton-Raphson, valant typiquement 10°.

Une fois la condition d’arrét respectée, on a également F(Xm) =0. La solution X, est retenue
comme solution au temps t, actuel, notée X, . La solution X,, correspondant au temps ty
sera le résultat d’une nouvelle résolution par itérations de Newton-Raphson.

Dans la modélisation du procédé SEPT, la grande majorité des coefficients du Jacobien sont
nuls car chaque fonction fi ne dépend que de quelques inconnues « voisines » X.
Numériquement, l'utilisation de matrices creuses (sparse matriz) dans lesquelles seuls les
coefficients non nuls sont stockés permet de gagner considérablement en temps de calcul et en
utilisation mémoire. La résolution du systéme linéaire « creux » de ’équation II-150 nécessite
alors des algorithmes spécialisés, provenant habituellement de la librairie « BLAS » (Basic
Linear Algebra Subprograms) [101], comme c’est le cas avec le logiciel Matlab. Toutefois, la
librairie « KLU » [102] a été employée car elle est plus rapide avec les matrices creuses a trés
faible remplissage, ce qui est généralement le cas avec un modéle monodimensionnel.

2.4.3 Initialisation

Pour un pas de temps At suffisamment petit, le systéme évolue peu entre t, et ta. X, est alors
une approximation suffisante de la solution X1, et peut étre utilisé comme vecteur initial de la
méthode de Newton-Raphson au temps ty.1.

Cependant, le premier pas de temps du calcul ne peut étre initialisé ainsi, et une solution
initiale approchée doit étre calculée. Pour ce faire, des conditions uniformes de pression, débit,
et température sont imposées dans chaque enceinte, et les pertes de pression sont ignorées. Le
systéme d’équation posséde alors une solution analytique. On calcul d’abord la masse totale de
gaz dans le systéme, qui restera constante tout au long du calcul :

P (V V,
rntot init = = + = (11_153)
- r Tinit_H Tinit_B

ol Tinit 1 et Tini g sont les températures initiales des enceintes H et B, et Pi est la pression
qui régne dans le systéme lorsque les turbomachines sont a ’arrét et que les pressions Py et
Pg sont égales.

Pt étant une grandeur intensive, son utilisation comme valeur de référence permet la
comparaison entre des calculs n’ayant pas les mémes volumes d’enceinte mais correspondant
au méme Py.

Etant donnée la modélisation des turbomachines décrite au paragraphe II.1.4, les cartographies
ne sont valides que pour des vitesses de rotation comprises entre 60% et 140% de la valeur
nominale. Autrement dit, on ne peut pas initialiser le systéme avec des machines a larrét et
des pressions uniformes dans tout le systéme. Il faut l'initialiser avec un débit m,; , des
rendements isentropiques /Jint, et un rapport de pression R, it approchés, correspondants a la
vitesse de rotation N, ;. La méthode retenue consiste a choisir un point de fonctionnement
initial « raisonnable » sur la cartographie du compresseur, donnant les grandeurs recherchées.
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La pression initiale des enceintes s’exprime alors :
P _ mtot_init rTBTH
B_init — T.V. +V. T
RoTeVin +VisTh

Myt init " Tg Th
P it = R Mo e =R, Py it
RpTBVf_H +Vf_BTH

(11-154)

En opérant ainsi, toutes les équations du modéle sont respectées hormis les équations de
compression et détente d'un gaz parfait au niveau des turbomachines (I-13 et I-17), les
équations de pertes de pression II-146, et celle en rapport avec la turbine II-119 et 11-120.

Cette initialisation fournit généralement une valeur initiale suffisamment proche de la solution
pour obtenir la convergence de la méthode de Newton-Raphson. Le rapport de pression et les
débits sont alors influencés par le choix du point de fonctionnement initial. Cependant les
pressions des deux enceintes se rééquilibrent rapidement, faisant apparaitre un régime
transitoire artificiel durant quelques dizaines de secondes correspondant au temps de transfert
des masses de gaz, comme lillustre la figure I1-60 et II-61.

3.2%::::;;
3

; 2'8=_ — Turbine
2.6 — Compresseur
2.4" L L L
0 10 20 30 40

Temps [secondes]
Figure II-60 : Régime transitoire artificiel avec une initialisation a
Re = 2,35. Ce premier point correspond au point Xo donné au calcul, qui
ne respecte pas toutes les équations du systéme. Le deuxiéme point
également a [abscisse t=0, correspond a la wvaleur initiale apreés
résolution du systeme d’équation par la méthode de Newton-Raphson, et
respecte donc toutes les équations du systéme.

650 |
- 1
;: 600 \ ___ Turbine =
% 550 \ —— Compresseur
° M
500 W =
0 10 20 30 40

Temps [secondes]

Figure II-61 : Initialisation o un débit uniforme de 667 kg/s. Le
rééquilibrage du rapport de pression de la figure II-60 se traduit par une
différence de débit entre les deux machines, qui s’estompe rapidement.

Le systéme retourne donc rapidement a son équilibre malgré un état initial approximatif. Etant
données les variations rapides qui peuvent avoir lieu pendant ce régime transitoire artificiel, un
pas de temps At = 1 s est utilisé jusqu'a t = 10 s, puis At = 2,5 s jusqu’a t = 50 s.

2.4.4 Basculements charge/décharge

Le systéme alterne entre deux états : stockage et déstockage. Imposer directement au systéme
de basculer d'un état a 'autre au bout d’une certaine durée nécessite de prévoir la durée de
« remplissage thermique » des enceintes, ce qui n’est pas évident a priori, et impose un
tatonnement pour arriver a un fonctionnement raisonnable. « Raisonnable » veut dire un
fonctionnement qui d’une part ne gaspille pas dans ’échangeur froid une trop grande partie de
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la chaleur stockée dans les enceintes, ce qui est le cas si la durée de stockage est trop longue, et
qui d’autre par n’arréte pas le stockage trop tot alors que les enceintes ne sont remplies qu’a
une fraction de leur capacité.

On est donc amené a définir un critére permettant au systéme de basculer d'un mode & Pautre
lorsque les enceintes sont estimées « chargées » (ou déchargées), limitant les pertes d’énergie
dans les échangeurs. Un critére de tolérance sur les écarts entre températures nominales et
températures atteintes aux extrémités des enceintes a été retenu :

— En stockage : basculement si

— En déstockage : basculement si

ou T,

nom

et T,

nom

ne sont pas

ou

ou

T,0(1 tol,

T, 0(1+ tol,,

T, 01+ tol,,

T,0(+tol,

)T,

2nom

)T,

Onom

)Tlnom

)T3nom

(11-155)

(1I-156)

des paramétres donnés au calcul, mais sont définies au

moment du basculement stockage/déstockage comme étant égales aux températures Ty et T
a cet instant.

La figure I1-62 donne un exemple des évolutions de température au cours d’un cycle et des
basculements qui en résultent, avec :

Température [K]

Tyrom = 750K
Tonom = 298K
Tlnom = Tl (t = tbasculeme'ﬂstockagea déstocakg) =1224K
T3nom = T3 (t = tbasculemenstockagt% déstocakg) =199K
tol_ TH=0.5
tol_ TB=0.5
1500 )
an Fan — Tl, Intervalle de tolérance :
\ \V % T . .
g T - | 2, Intervalle de tolérance :
1000y, | — T3, Intervalle de tolérance :
To Intervalle de tolérance :
"""""""""""""" - ﬁ? Dépassement
soof S R 0 Hl (O Définition de T1nom
] P
--------------- C'j'“"'“"“ }"“““""",'\- :y—ﬁ? O Définition de T3nom
oH Stc)cl<619“a "'D'é316§ﬁé§é"‘ st‘ockage ---‘--[;és-b&ééé--T
185 190 195 200 205
Temps [h]

Figure II-62 : Illustration des basculements avec Tolg = Toly = 0,5. Les
basculements ont lieu lorsque 'une température du cycle dépasse un seuil

de tolérance définit par Tolg et Toly,

On constate dans cet exemple que les basculements sont déclenchés :

— en fin de stockage, par Ty, qui dépasse le seuil (1+ tol,, ) T,

=420 K

nom

— en fin de déstockage, par Ty, qui dépasse le seuil (1+tol,)T,, ., = 290 K

Baisser les tolérances permettra de réduire la durée des cycles, améliorant le rendement (moins
de pertes d’énergie dans 1’échangeur froid) mais réduisant la capacité énergétique.
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Une option du modéle permet d’imposer directement les durées des périodes et d’ignorer les
tolérances de basculement. Cela ne change pas les résultats atteints une fois le régime
périodique stabilisé atteint, a condition d’imposer comme durées de périodes celles obtenues
lors du calcul avec basculement sur tolérance. Seuls les cycles « transitoires » sont différents, et
le régime périodique stabilisé est plus long & atteindre.

Numériquement, le basculement entre les périodes est équivalent au renversement des profils de
température, de débit, de masse et de pression dans les enceintes, associé au changement de
caractéristique des turbomachines qui gardent alors leur place, ce qui permet de réutiliser telles
quelles les équations définies pour le stockage. Les conditions thermodynamiques des volumes
morts supérieurs sont également échangées avec celle des volumes morts inférieurs.

Les basculements sont délicats car ils correspondent a un changement instantané des
conditions limites que sont les caractéristiques des turbomachines. Le vecteur d’état X se
retrouve alors éloigné de la solution du systéme d’équation, pouvant entrainer une divergence
de la méthode de Newton-Raphson. Une méthode de Newton-Raphson portant uniquement sur
le débit du compresseur permet d’initialiser correctement sa valeur ce qui réduit les chances
d’une divergence lors du premier pas de temps d’une période.

Ce changement de caractéristique provoque de plus un régime transitoire similaire a celui
rencontré lors de I'initialisation du calcul, nécessitant un ajustement similaire du pas de temps.
Ce régime transitoire se traduit par des déplacements importants du point de fonctionnement
qui réduisent la marge de manceuvre vis-a-vis de la ligne de pompage et de blocage, et qui
peuvent grandement compliquer ’ajustement des vitesses des machines et de leurs diamétres.

2.4.5

A chaque nouveau cycle, Pobtention du régime périodique stabilisé est contrblée par une
tolérance relative TOlgrps sur I'écart de I'énergie Eesy restituée entre le cycle actuel et le
précédent, qui vaut généralement 10,

Régime périodique stabilisé

Etant donné qu’entre deux tests d’arrét donnés par les équations II-155 et II-156, un temps At
s’est écoulé, le basculement s’effectue nécessairement avec un retard compris entre 0 et At. Cela
implique que, d'un cycle & I'autre, ’énergie restituée Eesp n’est pas précisément la méme selon
ce léger retard, ce qui peut empécher d’atteindre la tolérance Tolkps du régime périodique
stabilisé. Un deuxiéme critére est donc défini, qui arréte le calcul lorsque Essse stabilise autour
d’une valeur.

La figure I1-63 compare deux calculs ayant atteint un régime périodique stabilisé, avec un
grand et un petit pas de temps, c'est-a-dire 1 et 100 secondes. L’écart entre les derniers points
de la figure a) peut atteindre une énergie égale a la puissance instantanée (C100 MW)
multipliée par le pas de temps, c’est a dire 2,77 MWh, alors que cet écart reste 100 fois
inférieur sur la figure b), affichant une convergence plus homogéne.

580 600
° L]
% 0e®°°° soece +000000000000000000
ur 560 oot - 5801—; ...'..0
oe® ®ee® *
540 560
0 10 20 30 0 20 40

Figure II-63 : Convergence vers le régime périodique stabilisé au cours

Nombre de cycles

a)

Nombre de cycles

b)

des cycles, a) At = 100 secondes, b) At = 1 seconde

2.4.6 Schéma amont

En cas de gradients thermiques importants, on peut observer des instabilités spatiales pouvant
mener & une divergence de la méthode de Newton-Raphson si les oscillations deviennent trop
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importantes. Une option du modéle permet d’utiliser un schéma de discrétisation décentré, dit
amont, inconditionnellement stable, mais introduisant une diffusion artificielle [103] obligeant a
choisir At et Az trés petits pour y étre insensible, ce qui augmente considérablement la durée
des calculs. Dans la grande majorité des cas de calculs, le schéma centré convient, et la
présence d’oscillations peut avancer artificiellement 'instant des basculements, mais ne fausse
pas réellement les calculs.

Ces oscillations sont dues au schéma de discrétisation centré utilisé pour le terme de transport
dans I’équation II-144, qui interpole linéairement la température sur les frontiéres des éléments.
Une solution oscillante peut apparaitre sous la forme de valeurs « alternées », malgré la
résolution exacte des équations discrétisées [100]. En effet, comme le montre la figure 11-64,
Iinterpolation de ces valeurs alternées sur les frontiéres les fait apparaitre comme constantes
dans le terme de transport de I’équation II-144.

y —
r Frontiéres Points Ty

Valeur

Valeurs interpolées
vues par I'équation
T T

»
»

Espace
Figure II-64 : Interpolation d’une solution alternée sur les frontiéres.

Le schéma amont évite ce probléme [100] en considérant que la valeur de la variable au centre
de I’élément est égale & sa valeur sur sa face amont.

Le terme de transport de I’équation II-144 devient alors :
¢, (Mt - ) (II-157)

Lorsqu’il ne diverge pas, le schéma centré donne des résultats identiques méme en présence de
faibles oscillations, et permet de réduire le nombre d’éléments (et donc le temps de calcul)
nécessaire pour étre insensible au pas d’espace.

2.4.7 Influence des pas de temps et d’espace selon le schéma de discrétisation

Les résultats du modeéle sont comparés pour différents pas de temps et d’espace, en schéma
amont et centré, en se servant d’un cas de référence qui sera explicité dans la section suivante.
L’influence du pas d’espace est analysée avec le pas de temps minimum (1 seconde), et celle du
pas de temps avec 500 éléments.

= Influence du pas d’espace

La figure II-65 montre les profils thermiques obtenus en régime périodique stabilisé dans
Penceinte H, au moment des basculements, avec le schéma centré et amont, et pour différents
nombre d’éléments K allant de 10 & 1000. La hauteur est l'ordonnée et la température
Pabscisse, afin de mieux visualiser le parcours du gaz et la propagation des fronts dans le sens
horaire en stockage et antihoraire en déstockage.
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| [
— Fin de stockage
— Fin de déstockage

10

E
A =10
g K=200
32
@
T K=500
K=1000
0
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400 600 800 1000 1200 400 600 800 1000 1200
TIK TIK]
a) schéma centré b) schéma amont

Figure II-65 : Comparaison de Uinfluence du pas d’espace entre le
schéma centré et le schéma amont, avec un pas de temps de 5 secondes.

Il apparait que le schéma centré souffre d’oscillations importantes lorsque K est inférieur & 50,
mais présente en contrepartie le méme gradient thermique quelque soit K. Le schéma amont ne
présente aucune oscillation, mais affiche une forte dépendance du gradient thermique en
fonction de K, due a la diffusion artificielle mentionnée précédemment qu’implique I'utilisation
de ce schéma.

La figure I1-66 présente la capacité et le rendement obtenus avec le schéma amont et le schéma
centré en fonction du nombre d’éléments utilisés. On voit que le schéma amont requiert 1000
éléments pour atteindre une convergence relative de 1%, alors que 100 éléments suffisent avec
le schéma, centré. De plus, les résultats du schéma amont montrent qu’un nombre insuffisant
d’élément fait baisser le rendement et la capacité, alors que les résultats du schéma centré
affichent une plus grande capacité lorsqu’on diminue le nombre d’éléments. En fait, le principal
phénoméne qui a lieu avec le schéma centré tient & linfluence du nombre d’éléments sur
linstant exact des basculements, alors que leffet principal que 'on constate avec le schéma
amont est di a la diffusion artificielle qui réduit le gradient thermique.

0.8
g3
600 fH— i i i
—_ i 4+
s + = +:t: * +
= L 06
g 400 +
w H- -+ Schéma centré
~+ Schéma amont
i i 1+
200 : 0.4 .
0 500 1000 0 500 1000
Nombre d'éléments K Nombre d'éléments K
a) capacité du procédé b) rendement du procédé

Figure 1I-66 : Convergence de la capacité et du rendement selon le nombre d’éléments.

Nous verrons par la suite que le critére de basculement permet d’augmenter la capacité en
diminuant le rendement, et inversement. En conséquence, avec le schéma centré, les différents
points de la figure 1I-66 afficheraient une valeur quasi uniforme, égale & 600 MWh pour Es; et
0,66 pour [/, si on ajustait les tolérances de basculement pour faire baisser Esp et augmenter /.
Cette tolérance étant une variable de controle plutdot qu’une grandeur physique, sa valeur n’a
pas grand intérét lors de la comparaison de résultats, c’est sa conséquence en termes de
rendement, durée et capacité de cycle qui est pertinente.
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Par conséquent, le nombre d’élément retenu est de 50, pouvant étre augmenté en cas
d’oscillations importantes.

» Influence du pas de temps

La différence entre les deux schémas est faible sur la figure II-67, ce qui est cohérent avec les
résultats de la figure II-66 sachant que le nombre d’éléments est de 500. On voit que le pas de

temps doit étre suffisamment petit pour ne pas sous-estimer le gradient thermique et fausser les
calculs.

T T
At=1000 s I At=1000 s
o L
At=5000 s At=5000 s At=5000 s At=5000 s
At=1000 s At=1000 s
At=250 s At=250 s
E s
~ / At=250's / At=250's
— Fin de stockage
— Fin de déstockage
0
1] N
A T T S T S S [ S TS S T T ST T [T S S S T S S 1 PRI B PRI T RS R R L
0 500 1000 0 500 1000 1500
TIK] K]

a) schéma centré b) schéma amont

Figure II-67 : Comparaison de l'influence du pas de temps entre le
schéma centré et le schéma amont, avec un nombre d’élément de 500.

La figure I1-68 montre qu’'une convergence relative de 1% nécessite un pas de temps de 25
secondes pour les deux schémas. On voit également qu’avec un grand pas de temps, les deux
schémas donnent des résultats identiques, car le gradient thermique est alors faible, comme il
apparait sur la figure II-67. Lorsqu’il est faible, il « masque » la diffusion artificielle du schéma
amont, qui donne alors des résultats identiques au schéma centré sur la figure II-68. Dans les
calculs présentés par la suite, le pas de temps sera de 5 & 25 secondes selon le gradient plus ou
moins important.

600 I i . 0.7 . .
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Figure II-68 : Convergence de la capacité et du rendement selon le pas de temps.

Avec les parameétres de discrétisation retenus, un calcul typique nécessite 200 000 pas de temps
et 30 cycles stockage/déstockage pour atteindre le régime périodique stabilisé, et dure environ
5 minutes sur un processeur Intel Core Duo & 3 Ghz. Bien sur, le nombre de cycles nécessaires
a Pobtention du régime périodique stabilisé dépend du calcul, et le nombre de pas de temps
nécessaires peut atteindre 1 000 000 pour 150 cycles.
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3 Cas industriel de référence

Afin de mettre en évidence le comportement du procédé SEPT, un cas de référence sera défini,
correspondant & lapplication visée de stockage électrique & grande échelle. En considérant le
modéle comme une boite noire donnant un ensemble de résultats en fonction dun certain
nombre de paramétres, comme l'illustre la figure 1I-69, un cahier des charges de référence
impose la grande majorité des paramétres du modéle mais également certains résultats a
atteindre.

Propriétés physiques —>, —>» Rendements, capacités, durées des périodes
Dimensions —>| § g —> Températures, pressions, débits...
: viques—>| 2 Modéle =
Parametres numeriques g é —> Points de fonctionnement des machines
Caractéristiques des turbomachines —>| g e
>

Figure II-69 : représentation du modéle en tant que boite noire.

Le comportement du systéme correspondant & ce cahier des charges, qu’on appellera cas
industriel de référence, est ensuite détaillé, faisant apparaitre les évolutions thermodynamiques
au cours de chaque période, la trajectoire du point de fonctionnement des turbomachines, ainsi
que la convergence vers le régime périodique stabilisé.

3.1 Cahier des charges industriel de référence

Ce cahier des charges est défini pour réduire la complexité du probléme en fixant un maximum
de parameétres et de résultats & atteindre. Le fait d’imposer certains résultats et d’observer les
conséquences sur certains parameétres correspond a un probléme inverse. Le respect du cahier
des charges étant obtenu par essais successifs, atteindre un jeu de résultats avec une grande
précision demande beaucoup de temps, sans présenter beaucoup d’intérét. Un intervalle de
validité correspondant & quelques pourcents de la valeur & atteindre est donc défini.
Idéalement, un cahier des charges correspond de fagon unique & un jeu de paramétres, mais
cette tolérance implique une correspondance & un ensemble de jeux de paramétres voisins.

Ce cahier des charges ne laisse donc que quelques paramétres libres : la largeur commune des
enceintes Lepng leur tolérance de basculement commune Tol, et les quatre vitesses des
turbomachines N et leur diamétre dgesre Les niveaux de température et de pression étant
essentiels, leurs valeurs minimales et maximales & atteindre sont imposées. On peut voir ce
cahier des charges comme un cadre permettant de constater l'influence des performances
désirées sur le dimensionnement des composants du systéme. Le rendement /~ spécifié est donc
un choix arbitraire qui n’a pas pour vocation de prouver les performances atteignables. Ce
rendement & atteindre ainsi que d’autres spécifications seront par la suite modifiés pour
constater quelle largeur d’enceinte et quels diamétres de machine sont alors nécessaires.

Malgré la minimisation du nombre de paramétres libres, il est probablement possible de
trouver deux jeux de paramétres assez différents mais respectant un méme cahier des charges.
Par exemple, en imposant des vitesses de turbomachines suffisamment éloignées de leurs
valeurs nominales, on peut faire chuter significativement leurs rendements, puis
surdimensionner le systéme pour compenser ces pertes. Imposer également les rendements des
turbomachines dans le cahier des charges est possible, mais il est en pratique difficile de
controler cette valeur avec précision par I'intermédiaire des paramétres, d’autant plus que ces
rendements sont liés aux points de fonctionnements instantanés des machines qui peuvent
montrer d’importantes variations au cours des cycles, en particulier en fin et en début de
période.

Pour limiter cette « marge de manceuvre » laissée a l'utilisateur, une condition supplémentaire
est que la vitesse normée réduite N, des machines reste comprise entre 80% et 120%. Lors des
basculements, les turbomachines sont sujettes a des perturbations parfois importantes, mais de
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courtes durées. On tolére donc des vitesses Nr sortant de l'intervalle autorisé si cela ne dépasse
pas 1% de la durée d’une période.

Finalement, le cahier des charges industriel de référence correspond aux contraintes suivantes :

Catégorie Type Variable Valeur
Températures

parameétre  Tonom 25°C

résultat Trnax [950°C ; 1000°C]
Pressions

parameétre Py 2 bars

résultat Prax [4 bars ; 5 bars|
Matériaux réfractaires

parameétre K 1 W/m/K

paramétre s 2500 kg/m3

paramétre  Cp g 950 J/K/kg

Géométrie (canaux)
parametre o (rapport d’aspect) 1

paramétre € (porosité) 44%
paramétre 8 mm
Enceintes
paramétre  Hepe (hauteur) 10 m
Procédé de stockage
, Eres2 (énergie 588 MWh ; 612
résultat restit(uée) {\/IWh]
résultat r [65% ; 67%]
résultat Dstock [5h45 ; 6h15]
résultat Dgestock [5h45 ; 6h15]

Table II-6 : Cahier des charges du cas industriel de référence.

Une telle installation peut stocker 900 MWh avec une puissance de 150 MW et déstocker
600 MWh avec une puissance de 100 MW, ce qui correspond a des durées de 6 heures, et un
rendement global de 66%. Ces performances correspondent a celles d’une installation de
stockage hydraulique gravitaire de taille modeste.

3.2 Comportement du systéme

Cette section présente les résultats du cas industriel de référence correspondant au cahier des
charges de la table II-6, et ot I’échangeur chaud est désactivé. L’échangeur chaud permet un
fonctionnement plus stable du point de vue des températures, mais n’est pas essentiel au
fonctionnement du procédé.

Les parameétres nécessaires sont :

Parameétres Valeurs Parameétres Valeurs

Lenc 33,3m Tol 57,5%

e stock 4,11m Nc stock 1675 tours/min
0 stock 5,27 m Nt stock 1190 tours/min
de_destock 3,2 m N¢_déstock 1203 tours/min
0 déstock 5,96 m N déstock 1800 tours/min

Table II-7 : Parameétres du cas industriel de référence

Le volume total occupé par les enceintes est donc de 2x 10><33,32 =22 178 m®. La masse
d’argon est de 26 950 kg, le débit moyen de 712 kg/s, et la masse de solide de 30 858 tonnes.
La température maximale atteinte est de 1256 K (983°C), et la pression maximale de 4,6 bars.
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3 CAS INDUSTRIEL DE REFERENCE

3.2.1 Convergence vers le régime périodique stabilisé

La figure II-70 montre les 30 cycles nécessaires pour obtenir le régime périodique, et la figure
II-71 montre les profils thermiques en fin de stockage et de déstockage des différents cycles.

1000
_ 900 PSRRI L b it
s
= 800 ° o Eres1
8 * Eres2
wl 700 .

600 ..........l' -----------

500 - !

0 10 20 30 40

Nombre de cycles
Figure II-70 : Convergence des énergies stockées et déstockées au fur et a mesure des cycles.

Il apparait que les températures en bas de I'enceinte sont plus stables qu’en haut du fait de
Iéchangeur froid, et que les gradients thermiques s’affaiblissent au cours des cycles, ce qui
correspond au phénomeéne de diffusion des fronts thermiques mis en évidence dans 1'étude
bibliographique de la section II.1.1.

La convergence vers le régime périodique stabilisé est influencée par la température initiale de
I'enceinte B, en noir sur la figure II-71 a), égale & Tonom qui est la température de consigne de
I’échangeur chaud. Cependant, cet échangeur étant désactivé dans ce cas de référence, la
température initiale n’influence pas le profil de température final. C’est en fait la différence
entre le rapport de pression de stockage et de déstockage qui va déterminer la température
finale atteinte. Dans ce cas I'ajustement du rapport de pression de déstockage par rapport a
celui de stockage est le seul moyen de controler la température atteinte en régime périodique.
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2 —— Temperature initiale B
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8
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2
0 . ‘ ‘ ‘ ‘ ‘
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Température [K]
Figure II-71 : Convergence des profils thermiques en fin de période.
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La différence de température entre le gaz et le solide étant faible, de 'ordre de 10 K, les
températures du gaz ne seront généralement pas représentées sur les profils thermiques tels que
ceux de la figure II-71.

3.2.2 Reégime périodique stabilisé

Les figures suivantes présentent les évolutions des principales grandeurs physiques du systéme,
correspondant & un cycle ayant atteint le régime périodique stabilisé.

» Evolution des températures

I’échangeur chaud n’étant pas indispensable au fonctionnement, le cas de référence industriel
ne l'utilise pas et montre donc des niveaux de température sujets & d’importantes variations.
Pour une meilleure compréhension, un cas ot I'’échangeur chaud est activé est préalablement
présenté figure 11-72.

Les températures sont stables jusqu’a larrivée des fronts thermiques aux extrémités des
enceintes, ce qui se traduit par une sollicitation des échangeurs mis en évidence par des
hachures sur la figure II-72. La correction de la température T, se traduit par un apport de
chaleur (hachures orange), alors que la correction de Ty représente une perte énergétique. Les
hachures bleu clair représentent la part du refroidissement due aux irréversibilités des
turbomachines, prise en compte lors de 1'analyse thermodynamique du chapitre I, alors que les
hachures bleu foncé représentent la part du refroidissement due a Iélargissement des fronts
thermiques. Cet élargissement est lié aux irréversibilités de I’échange thermique qui peuvent
étre diminuées en augmentant le coefficient d’échange thermique, comme mentionné dans la
section I1.1.1.4.

Ce rapprochement avec I’analyse thermodynamique du chapitre I est possible grace au rapport
de pression constant di & la stabilisation de T, par I’échangeur chaud. Le cas industriel de
référence n’utilisant pas I’échangeur chaud, le rapport de pression varie pendant un cycle,
comme le montre la figure II-75, et le comportement s’éloigne un peu plus de celui de 'analyse
thermodynamique.

1200 T
N \ T:l amont échangeur
1000 ﬁ aval échangeur
3 TS amont échangeur
= , o aval échangeur
9_3-‘ 800 Echangeurs :
§ T, 7 e B~ E— Chauffage : |:|
\qui 600 ' | Refroidissement :
o] “
= | Stockage | || Déstockage | | [ Stockage | || Déstockage | } Fronts thermiques
400 N B e Q: m— Irréversibilités
. -\\\'\\\ RN des machines
200
1 1 1 1 1
185 190 195 200 205

Temps (heures)
Figure II-72 : Illustration de ’évolution des quatre températures du cycle
thermodynamique en régime périodique stabilisé, dans un cas ou
[’échangeur chaud est activé.

La figure II-73 présente 1’évolution réelle des températures du cas de référence, ol la seule
correction de température est au niveau de To.
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Figure II-73 : Evolution des températures au cours d’un cycle.

L’évolution temporelle de T; se retrouve dans les évolutions spatiales de la température des
enceintes sur la figure II-71, du fait du transport de 1’énergie thermique par le gaz.

= BEvolution des pressions

La figure 1I-74 montre ’évolution des pressions des quatre points du cycle correspondant a To,
Ty, T, et Ts. Les pertes de pression dans chaque enceinte ne dépassent pas 250 Pa c'est-a-dire
0,0025 bars, ce que se traduit par la superposition des courbes Py avec Py, et P, avec Ps. Si le
rapport de pression était constant, les pressions seraient croissantes en stockage et
décroissantes en déstockage, du fait de 'apport puis de la restitution d’énergie thermique qui se
traduit par une température moyenne plus élevée en fin de stockage. Mais ’évolution du
rapport de pression fait apparaitre un comportement plus complexe.

3 Po, P2
8 3f :
o
2
P27 P3
10
0 2 4 6 8 10 12

Temps [heures]
Figure II-7/ : Evolution des pressions au cours d’un cycle

Les conditions thermodynamiques d’entrée des machines n’étant pas stabilisées hormis To, le
point de fonctionnement des machines évolue au cours du cycle. Au lieu du fonctionnement
idéal ot Rp est constant égal a [B en stockage & )1 en déstockage, on constate une progression
du rapport de pression de 3,2 & 4,7, suivie d’'une diminution de 4,7 & 2,8, comme on peut le
voir sur la figure 11-75.

5
4.5 / \\
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- \
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0 2 4 6 8 10 12

Temps [heures]
Figure II-75 : Evolution des rapports de pression de chaque machine au cours d’un cycle

On observe également que le rapport de pression de fin de stockage est quasiment égal a celui
de début de stockage, mais ceci tient plutot de la coincidence, car le rapport de pression atteint
en fin de période dépend des tolérances de basculement. Réduire les tolérances permet
généralement de réduire les variations des grandeurs au cours d’un cycle.
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Etant données les faibles pertes de pression, Re est le méme aux bornes de chaque machine, et
les deux courbes sont quasiment superposées.

Ces faibles pertes de pression sont possibles grace a la faible vitesse des gaz dans les enceintes,
qui ne dépasse pas 2 m/s.

» Evolution des débits

Les débits des machines sont croissants en stockage et décroissants en déstockage comme le
montre la figure II-76, du fait de l'équation II-65 ou le débit réduit est inversement
proportionnel a la pression d’entrée. La progression moyenne des pressions se traduit donc par
une augmentation du débit en stockage, et une diminution en déstockage.

La masse de gaz dans chaque enceinte en fin de stockage n’est pas la méme qu’en début de
stockage, faisant apparaitre une légére différence de débit entre le compresseur et la turbine.
Toutefois, cette différence de masse entre le début et la fin d’'une période étant faible devant les
masses totales débitées, les courbes sont quasiment superposées sur la figure I1-76.

1000
= 900
§> Stockage Déstockage
= 800
Qo
N
o
700
600
0 2 4 6 8 10 12

; Temps [heures]
Figure II-76 : Fvolution des débits de chaque machine au cours d’un cycle

» Turbomachines

La figure II-77 montre des rendements isentropiques relativement stables et proches de leur
valeur nominale, du fait de la trajectoire du point de fonctionnement qui reste dans les zones
acceptables de la cartographie présentée figure II-78, ot les fleches en pointillés représentent les
régimes transitoires rapides aprés et avant le basculement, alors que les fléches pleines
représentent 1’évolution des points de fonctionnement.

On retrouve les évolutions du rapport de pression de la figure II-75, mais les débits réels
n’apparaissent pas directement sur les axes des cartographies qui sont en débit réduits. Le
fonctionnement de la turbine est plus stable que celui du compresseur en termes de débits
réduits et de rendement isentropique. En effet, & partir d’une certaine valeur du rapport de
pression, une turbine entre en régime de blocage sonique [94] et son débit devient quasiment
constant, comme le montre le faible intervalle de débit réduit sur la figure I1I-78 b), alors que le
débit d’'un compresseur dépend généralement de son rapport de pression.

0.92 : ‘ ‘ ‘
S S
0.9 Stockage | | | Déstockage | |
< —_ Turbine
0.88 — Compresseur
0.86
0 2 4 6 8 10 12

Temps [heures]

Figure II-77 : Evolution des rendements isentropiques de chaque machine au cours d’un cycle.
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Figure II-78 : Trajectoire du point de fonctionnement du compresseur et
de la turbine sur la caractéristique de rapport de pression, en stockage et
en déstockage. Les lignes bleues correspondent & la caractéristique
instantanée en fin de la période.

L’évolution des énergies est présentée figure 11-79, dans le formalisme de la figure 1-16, ou
apparaissent les énergies échangées avec le réseau Ees celles de refroidissement dans
I’échangeur ambiant E;, ainsi que les enthalpies Ey, Eg et Eq des enceintes H, B et du systéme
entier. Les flux d’énergie sont positifs lorsqu’ils rentrent dans le systéme, et négatifs lorsqu’ils

en sortent.

Les valeurs des énergies de la figure II-79 sont :
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Figure II-79 : Evolution des énergies échangées au cours d’un cycle.

Energie Valeur
Eres1 901 MWh
Eres2 ~600 MWh
Eq -91 MWh
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Energie Valeur

= —210 MWh
AE, 1910 MWh
AEg 1100 MWh

Table II-8 : énergies échangées au cours d’un cycle.

On retrouve le fonctionnement d’une pompe & chaleur décrit en section 1.2 (figures I-11 et
I-12), ou le travail W (correspondant & Eesy) vient s’ajouter a Egog (correspondant a AEg), pour
donner Egpayg (correspondant & AEy + Ey). On retrouve également le fonctionnement d'un
moteur thermique ou la différence entre Eggg (correspondant & AEg) et Ecpauq (correspondant a
AEy + Ep) donne le travail W (correspondant & Esp). Le régime périodique stabilisé se traduit
par le retour du systéme a la méme enthalpie totale Eq en fin de cycle, alors que I’échangeur
froid est sollicité en fin de stockage, et durant tout le déstockage.

La dérivée temporelle de Es donne la puissance instantanée échangée avec le réseau, qui est
tracée sur la figure II-80. On constate que la puissance est sujette & des variations d’un facteur
1,5 & 2, ce qui peut poser probléme pour I'intégration du systéme dans un réseau électrique.

200 : :
150 //
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Figure II-80 : Evolution de la puissance échangée avec le réseau au cours d’un cycle.
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Des solutions industrielles existent, telles que I'utilisation de turbomachines & vitesse variable,
ou l'utilisation d’une enceinte supplémentaire sans matrice solide, uniquement destinée &
stabiliser les pressions au cours du cycle, stabilisant ainsi les débits et finalement les puissances.
Cependant, I’étude de ces solutions ne rentrant pas dans les objectifs de cette thése, elles n’ont
pas été abordées en détail ni modélisées.

L’insertion d’échangeurs stabilisant les températures en amont des turbomachines a toutefois
été étudiée mais cela représente un cotit important sans apporter de grands bénéfices.

» Profils thermiques

La figure 1I-81 montre les profils thermiques en fin de périodes, ainsi que plusieurs grandeurs
associées : les différences d’enthalpie AEg et AE, présentées figure II-79, les températures
moyennes ATy et AT, , les utilisations thermiques ¢z et ¢}, données par I’équation II-12,
ainsi que les tolérances de basculement Tol.

En bas de l'enceinte B, le profil de fin de déstockage montre un gradient croissant avec la
température, di a la dépendance de la conductivité de 'argon en fonction de la température,
donnée par 1’équation II-60.

Les évolutions temporelles des températures présentées sur la figure II-73 montrent qu’en
déstockage T; est maximale & la mi-période, ce qui résulte en une température maximum de
Penceinte H atteinte & deux tiers de sa hauteur sur la figure 1I-82, ce qui n’est pas courant dans
les régénérateurs. Ce comportement correspond au phénoméne de translation-diffusion d’un
profil thermique décrit en section II.1.1.4, qui se traduit par une correspondance entre
I’évolution temporelle de la température d’entrée et son évolution spatiale dans le régénérateur.

Les basculements sont provoqués par le dépassement de l'intervalle de tolérance par Ty en fin
de stockage et par Tz en fin de déstockage, comme sur la figure II-62. Les utilisations
thermiques des enceintes sont proches de 50%, ce qui est satisfaisant.
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Figure 1I-81 : Profils thermiques en fin de périodes dans chaque enceinte.

4 Etude de sensibilité

Une étude de sensibilité a été effectuée pour mettre en évidence les grandeurs pertinentes et les
influences principales du systéme, en se basant sur la variation du cahier des charges défini
précédemment plutoét que sur la simple variation de parameétres.

En effet, deux jeuxr de parameétres qui ne different que par le diamétre dy des canaux
conduisent a des résultats qui différent en termes d’énergies consommeée B et restituée Eesn
de rendement [/, de durées de périodes D; et D,. Cela ne permet généralement pas de
comparaisons significatives en termes de performances du systéme, par exemple lorsque /™ est
plus élevé alors que Eespest plus faible.

Par contre, deux cahier des charges qui ne différent que par ce diamétre dy, aboutiront aux
mémes résultats (Eresy Eresa /5 D1, D), mais avec des dimensions différentes en termes de
largeur d’enceinte et de diamétre des machines. Le cas affichant des dimensions plus petites
pour les mémes résultats peut alors étre considéré comme plus performant.

4.1 Influences principales

Arriver au respect d'un cahier des charges se faisant par tdtonnement, la connaissance des
influences principales est nécessaire pour progresser dans la bonne direction. Elles ont été
étudiées qualitativement, sur quelques cycles, sans atteindre de régime périodique, et sans
imposer de cahier des charges. Cette étude préliminaire se contente de faire apparaitre
certaines tendances entre les résultats (Eesy /7, D1, Dy) et les paramétres Len TOl, et ceux des
turbomachines. Les figures II-82, 1I-83 et II-84 montrent les influences constatées en faisant
varier Lene TOl, et un facteur multiplicatif du débit des machines K.

4.1.1 Influence de la largeur des enceintes

Lorsque la largeur des enceintes augmente, sur la figure II-82 :

— la quantité de matiére stockant I’énergie augmente, ce qui augmente la quantité d’énergie
stockée Ejes1 et Eresa

— la section de passage du gaz augmente pour un méme débit, ce qui diminue la vitesse du
gaz et la différence de température locale entre le gaz et la paroi. Cela réduit les
irréversibilités ainsi que la diffusion et augmente les gradients thermiques, ce qui augmente
finalement le rendement /-

— Eesz augmente pour un méme débit, et donc une méme puissance, ce qui rallonge la durée
de cycle nécessaire.
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Figure II-82 : influences de Lenc sur Ewsp, I, €t D.

Influence de la tolérance de basculement

Lorsque la tolérance de basculement augmente sur la figure 11-83 :

permet de stocker et déstocker d’avantage d’énergie, augmentant Eeqa

le basculement a lieu plus tard, la course des fronts thermiques est augmentée, ce qui

la plus grande course des fronts thermiques implique un refroidissement plus important

dans I’échangeur ambiant, ce qui augmente les pertes E, et diminue le rendement /.
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Le basculement ayant lieu plus tard, la durée de cycle D augmente.
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Figure I1I-83 : influences de Tol sur Eesy, I, et D.

Lorsque K, augmente sur la figure II-84 :
— la vitesse des gaz augmente, ce qui augmente la différence de température entre le fluide et
la paroi. Cela augmente les irréversibilités ainsi que la diffusion et réduit les gradients
thermiques, ce qui diminue finalement le rendement /-
— Dénergie restituée Esp diminue car le rendement /~ diminue.
— la puissance des turbomachines est augmentée, et ’énergie restituée Eisr diminue, ce qui
diminue la durée des cycles.
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Figure 1I-84 : influences de Ky, sur Eesy I, et D.
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On retrouve dans ces différentes influences plusieurs phénoménes fréquents dans les systémes
de stockage d’énergie : un déstockage plus rapide ou une décharge plus poussée font baisser le
rendement, alors que I'ajout de volume de stockage augmente la capacité.

En conclusion :

— Augmenter la largeur des enceintes Lenc :
— augmente la capacité Eesa
— augmente le rendement /
— augmente la durée des cycles D.

— Augmenter les tolérances de basculement Tol :
— augmente la capacité Eesa
— diminue le rendement [
— augmente la durée des cycles D.
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— Augmenter les débits :
— diminue la capacité Eresa
— diminue le rendement 7/
— diminue la durée des cycles D.

Il est ainsi possible d’obtenir les résultats voulus en jouant sur Len., TOlet les débits par
lintermédiaire du diamétre des machines. En effet, augmenter les diamétres des deux
turbomachines va augmenter les débits. Mais ces diameétres peuvent également influencer le
rapport de pression Rp et donc les températures du cycle thermodynamique. Par exemple, en
stockage, augmenter le diamétre du compresseur tout en réduisant celui de la turbine va
augmenter Rp ainsi que T;. Bien sir, le Re d’'un compresseur donné est limité par le phénoméne
de pompage mentionné a la section I1.1.4.

Enfin, on peut maitriser I’évolution des températures au fur et & mesure des cycles en jouant
sur le rapport de pression de déstockage. Augmenter le rapport de pression de déstockage
Re  destock va diminuer les températures atteintes en régime périodique stabilisé.

En conclusion, malgré le faible nombre de paramétres libres du cahier des charges, il est
possible d’atteindre les résultats souhaités, a condition que les turbomachines soient capables
de fournir le rapport de pression requis, et que le rendement & atteindre soit inférieur au
rendement maximal théorique /[, donné par I’équation I-37.

4.2 Variation du cahier des charges

A partir du cas industriel, qui va servir de cas de référence, d’autres cahiers des charges sont
définis, regroupés en études d’influence. Quatre études d’influence ont été effectuées,
correspondant au diamétre hydraulique dn, au rendement /7, & la hauteur d’enceinte Hepg et &
la porosité & Le diamétre hydraulique joue un roéle clé dans le transfert thermique, et sa
diminution permet d’augmenter le coefficient d’échange thermique h, donné par 1'équation
I1-40. Le rendement / est important du point de vue de la rentabilité du stockage. La hauteur
d’enceinte joue sur les pertes de pression et le rapport d’aspect des enceintes, et la porosité a
une influence importante sur la surface d’échange, mais au détriment de la quantité de matiére
solide.

Chaque étude d’influence consiste en trois cahiers des charges, présentés tables II-9, 1I-10, II-11,
et 1I-12 : le cas industriel, servant de référence, et trois autres, dans lesquels on fait varier
uniquement la grandeur imposée que 'on étudie. Les grandeurs qui ne sont pas indiquées sont
identiques au cahier des charges de référence.

cas «dh 4»  cas « Référence »  cas «dh 16 »

dh 4 mm 8 mm 16 mm
r 66,6% 66,6% 66,6%
Hene 10 m 10 m 10 m

£ 44% 44% 44%

Table II-9 : Etude de Uinfluence de dh

Cas « Référence » cas«R 71» cas « R 76 »

dn 8 mm 8 mm 8 mm
A 66,6% 71,6% 76,6%
Hene 10 m 10 m 10 m
£ 44% 44% 44%

Table II-10 : Etude de Uinfluence de I’
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Cas « H 5»  cas « Référence » Cas « H 20 »

dn 8 mm 8 mm 8 mm
r 66,6% 66,6% 66,6%
Hene S5 m 10 m 20 m
£ 44% 44% 44%
Table II-11 : Etude de Uinfluence de Henc
Cas « € 30 » cas « Référence » Cas « € 60 »
dn 8 mm 8 mm 8 mm
I 66,6% 66,6% 66,6%
Hene 10m 10 m 10 m
E 30% 44% 60%

Table II-12 : Etude de Uinfluence de €.

4.2.1 Variation du diamétre hydraulique

La figure II-85 montre les profils thermiques obtenus avec les diamétres hydrauliques 4 mm,

8 mm, et 16 mm.
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Figure II-85 : profils thermiques obtenus avec les cahiers des charges
« dh_4 », « référence », et « dh_ 16 ».

Le cas «dh 16 » souffre d'un échange thermique faible en raison du grand diameétre
hydraulique. Cela implique un écart de température important entre le fluide et la paroi, donc
une grande diffusion thermique, qui oblige & réduire les tolérances de basculement pour
conserver un rendement de 66,6%, comme le montre la figure II-85. C’est pourquoi ce cas
affiche les plus faibles tolérances de basculements et gradients thermiques, impliquant une
utilisation thermique des enceintes de seulement 20%, et nécessitant une largeur d’enceinte de
59,5 métres pour atteindre la capacité imposée.

Le cas « dh_4 » montre la tendance inverse : 1’échange thermique y est intense, permettant
des gradients thermiques importants qui se traduisent par une utilisation thermique d’environ
75%, et nécessitant une largeur d’enceinte de seulement 26 métres pour atteindre la capacité
imposée. Les tolérances de basculements sont augmentées pour conserver un rendement de
seulement 66,6% malgré un meilleur échange thermique générant moins d’irréversibilités. Les
pertes de pression commencent & devenir non-négligeables mais leur impact négatif sur les
performances n’apparait pas encore.

La figure II-86 fait apparaitre un régime périodique bien plus long & atteindre dans le cas
« dh 16 », mais aussi un investissement énergétique Eg; initial plus important.
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Figure I1I-86 : Comparaison des énergies Ees dans les cas « dh_ 4 » et « dh_ 16 ».

La figure I1I-87 a) montre qu’a partir d’'un diamétre hydraulique de 4 mm, le volume d’enceinte
nécessaire est croissant, et augmente plus vite qu'une droite, & cause du faible échange
thermique. Un petit diamétre hydraulique est donc bénéfique jusqu’a une certaine limite qui
apparait aux points dh =2 mm et 1,5 mm, correspondant & des cas supplémentaires qui
n’apparaissent pas sur la figure II-85 pour ne pas Palourdir. Ces cas mettent en évidence 'effet
néfaste des pertes de pression.

La figure 1I-87 b) montre que le cas dy = 4 mm correspondant au plus faible volume d’enceinte
est lié¢ a la plus grande tolérance et la plus grande utilisation thermique. En effet, lorsque la
diffusion thermique et les pertes de pression sont faibles, peu d’irréversibilités sont générées, ce
qui laisse une marge d’efficacité autorisant une tolérance de basculement élevée, impliquant de
grandes charges et décharges, et donc de petites enceintes.
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Figure II-87 : a) Volume d’enceinte en fonction du diamétre hydraulique.

b) Tolérance en fonction du diamétre hydraulique.

¢) Utilisation thermique en fonction du diamétre hydraulique.

La figure II-88 illustre comment les pertes de pression dégradent les performances du procédé
par comparaison avec un cas sans pertes de pression.

==> Trajet du gaz
— Avec pertes de pression

Hatueur

----- Sans pertes de pression

3 4% T © 3 %} 0
—_—> > — 0y 5
Pression Pression

Figure II-88 : lllustration de linfluence des pertes de pression sur les
profils de pression dans les enceintes et sur les rapports de pression aux
bornes des turbomachines.

Les pertes de pression étant liées & des phénoménes de friction, elles s’opposent toujours au
mouvement du gaz, ce qui implique une pression décroissante dans la direction de ’écoulement.
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Elles augmentent par conséquent le rapport de pression du compresseur tout en réduisant celui
de la turbine, aussi bien en stockage qu’en déstockage. Autrement dit, alors que la compression
cotite plus d’énergie, la détente en restitue moins, ce qui fait baisser le rendement et la capacité
du procédé. Le respect du cahier des charges nécessite alors une compensation obtenue par
laugmentation du volume de stockage et la diminution des tolérances de basculement que 'on
constate sur la figure II-87.

Les pertes de pression du cas Oy = 1,5 cm sont présentées figure 1I-89 a). La différence de
pression aux bornes des enceintes peut atteindre 0,1 bar, ce qui représente 5% de la différence
de pression aux bornes des turbomachines, et qui modifie les rapports de pression vus par les
turbomachines, comme on peut le constater sur la figure I1I-89 b). L’évolution du rapport de
pression du cas de référence, dans lequel les pertes de pression sont négligeables, y est
également reportée en noir.

6
P, — Compresseur

1 — P; 1] 5[] — Turbine
g = | Reference |
n 0.8 N z 4 ~ )
o= \_/ / -

o s 0 0 5 10

Temps [heures] Temps [heures]

a) b)

Figure II-89 : Résultats du cas avec Oh = 1,5 cm : a) pression aux
extrémités de [l'enceinte B, b) rapport de pression auxr bornes des
turbomachines.

Les rapports de pression apparaissent plus constants que sur le cas de référence, mais ceci est
principalement di aux tolérances de basculement faibles (0,2 ai lieu de 0,575) qui limitent les
variations des températures, donc des points de fonctionnement, et finalement des rapports de
pression.

On retrouve les conséquences des pertes de pression illustrées figure 1I-88 : le rapport de
pression du compresseur est toujours plus important que celui de la turbine, ce qui 1’éloigne de
la zone nominale de sa caractéristique, diminuant son rendement isentropique et augmentant
sa température de sortie. Cette baisse de rendement isentropique entraine & chaque cycle un
apport de chaleur plus important que le cas de référence. Or il a été établi a la section 1.3.3 que
cet apport doit étre compensé par un plus grand rapport de pression en déstockage, ce qui
diminue encore les rendements isentropiques.

Ce cercle vicieux peut rapidement rendre impossible I'atteinte du cahier des charges lorsque les
pertes de pression augmentent. Par exemple, un cahier des charges imposant un diamétre
hydraulique de 1 mm a été défini mais n’a pas pu étre atteint. Une caractéristique de
compresseur différente atteignant des rapports de pression plus élevés pourrait permettre
d’atteindre le cahier des charges, mais n’enléverait pas le caractére néfaste des pertes de
pression illustré figure II-88.

La figure II-90 a) montre que le rapport de pression du compresseur de déstockage du cas
dn = 1,5 cm (lignes pleines) est lié & un point de fonctionnement qui longe la ligne de pompage
et qui affiche un rendement médiocre voisin de 0,77, alors que le cas de référence (lignes
pointillées) affiche une trajectoire du point de fonctionnement qui reste dans une zone de
rendements satisfaisants voisins de 0,87.
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Figure 1I-90 : Comparaison du cas dy = 1,5 cm (lignes pleines) avec le
cas de référence (lignes pointillées). a) Rendements isentropiques des
turbomachines au cours dun cycle, b) Trajectoire du point de
fonctionnement du compresseur de stockage.

Cette étude sur linfluence du diamétre hydraulique montre son importance et confirme les
roles primordiaux que jouent I’échange thermique et les pertes de pression dans les
performances du procédé, au méme titre que les rendements isentropiques des machines.

4.2.2 Variation de la hauteur des enceintes

La figure 1I-91 montre les profils thermiques obtenus avec les hauteurs de 5 m, 10 m, et 20 m,
et fait apparaitre que les profils des différents cas affichent la méme utilisation thermique dans
chaque enceinte. En fait, ces profils sont identiques une fois ramenés & une méme hauteur, et la
figure I1-92 montre que ces différents cas ont le méme volume de stockage.

20
[ THenc=5m
/ ) [ 1Henc=20m
15 —— Fin de stockage
—— Fin de déstockage
i Cas de référence
10 .. ;

/ / i Gem a0

(o= 52,6%( |

Hauteur [m]

200 | 400 600 800 1000 1200 200 ; 400 600 800 1000 1200
T TIK]

} Ecart permis par TO”

Figure 1I-91 : Comparaison des profils thermiques obtenus dans les cas
« H 5», « Référence », et « H 20 »

Bien que la hauteur de chaque élément Az soit modifi¢e par le changement de hauteur
d’enceinte, la conservation du volume total entre les différents cas de la figure I11-92 implique la
conservation du volume V,, du débit m et de la masse de gaz m, de chaque élément dans
Iéquation d’énergie du gaz II-144. De plus le coefficient d’échange ne dépend pas de la vitesse
du gaz en régime laminaire, ce qui fait que I’équation II-144 reste inchangée.

Cependant, le terme de conduction dans 'équation sur Iénergie du solide II-145, ainsi que
Iéquation de perte de pression II-146 sont modifiés. Ces termes sont négligeables dans les cas
« H 5 », « Référence », et « H 20 », mais ils finiraient par provoquer des différences notables
si 'enceinte avait une hauteur trés grande ou trés petite. En effet, pour un méme volume, une
trés grande hauteur implique une section d’enceinte faible et donc des vitesses de gaz
importantes générant de fortes pertes de pression linéaires, qui de plus ont lieu sur une plus

107



Chapitre II. Modélisation numérique

grande distance. Une hauteur trés faible implique quand & elle des gradients thermiques trés
importants se traduisant par une grande diffusion par conduction thermique.

x10*
E 4
g, + + +
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=
>
30 : : : :
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Hauteur des enceintes [m]
Figure II-92 : Volume d’enceinte nécessaire en fonction de la hauteur.

En conclusion, lorsque la conduction thermique axiale et les pertes de pression sont faibles, le
rapport d’aspect des enceintes n’a pas d’'importance, et c’est alors le volume de stockage qui est
le parameétre pertinent.

4.2.3 Variation du rendement global

La figure II-93 montre les profils thermiques obtenus dans les cas « Référence » ou
Lenc=33,3m, « R_71» ol Lene=39,5m et « R_76 » ot Lene= 56 m. Plus le rendement /~ &
atteindre est grand, plus l'utilisation thermique ¢ des enceintes diminue, ce qui nécessite des
enceintes plus larges et des tolérances de basculement plus faibles pour parvenir a la capacité
Eres2 imposée, comme le montre la figure 11-94 a).
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Figure 1I-93 : Comparaison des profils thermiques « Référence », « R_71 » et « R_ 76 ».
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Figure 1I-94 : Rendement du procédé a) en fonction du volume total des
enceintes, b) en fonction de lutilisation thermique des enceintes.
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La figure II-94 b) montre la dépendance entre le rendement du procédé et l'utilisation
thermique ¢& Il est intéressant de remarquer qu’une régression linéaire fait correspondre le
rendement théorique du procédé /[y donné par ’équation I-44 & une utilisation thermique
tendant vers 0. En effet, utiliser de trés grandes enceintes avec une trés faible utilisation
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thermique rends négligeable la diffusion thermique. Ces cas n’ayant que trés peu de perte de
pression, les turbomachines sont alors les seules sources d’irréversibilités, comme dans 'analyse
thermodynamique aboutissant a I’équation 1-44.

4.2.4 Variation de la porosité

La figure II-95 compare les profils thermiques des cas « € 30 », « Référence », « € 60 », et
«€ 80». Le cas «&€ 80 » a été rajouté a la gamme de porosité étudiée pour mettre en
évidence les tendances a porosité élevée.

Il apparait qu’augmenter la porosité permet d’augmenter I'utilisation thermique des enceintes.
Cela s’explique par Paccroissement de la surface d’échange avec la porosité, tendance que I'on
retrouve dans 'expression du coefficient d’échange volumique donnée par I’équation II-109, ot
ce dernier est proportionnel & la porosité &

Enceinte B Enceinte H
10
8
E & [ 1E=30%
p:j [ € = 44% (référence)
=}
T 4 E=60%
] E=80%
2 —— Fin de stockage
—— Fin de déstockage
0 T |
200 400 600 800 1000 1200 200 400 800 1000 1200

TIK TIK]
Figure I1I-95 : Comparaison des profils thermiques avec différentes
porosités : 30%, 44%, 60% et 80%.

Bien que l'utilisation thermique soit croissante avec la porosité, le volume total des enceintes
affiche un optimum vers & = 50% sur la figure II-96 : lorsque la porosité est grande,
Paugmentation de l'utilisation thermique ne compense pas la réduction de la quantité de
matiére solide par unité de volume. Cette baisse de densité oblige & augmenter le volume des
enceintes afin de conserver suffisamment de matiére solide pour assurer le support physique des
600 MWh qu’impose le cahier des charges. Le cas « € 50 » a été calculé pour mieux préciser
loptimum, et montre que la gamme de porosités de 40% a 60% se traduit par des
performances proches de 'optimum en termes de volume total.

Le volume de solide quant & lui, n’affiche pas d’optimum et continue de décroitre lorsque la
porosité augmente. Cependant, passé optimum du volume total a & = 50%, l'intérét que
représente le gain de volume solide est rapidement limité par la nécessité d’une trés grande
enceinte et donc d’un investissement trés important.

On retrouve également sur la figure I1-96 les tendances précédemment observées : lorsque
l'utilisation thermique de l’enceinte croit, le maintien des performances imposées par le cahier
des charges nécessite d’augmenter les tolérances de basculement et de réduire le volume total
de matiére solide.

En conclusion, la porosité joue un role important car elle influence non seulement ’échange
thermique par l'intermédiaire de la surface d’échange, mais aussi la quantité de matiére dans
les enceintes et donc la quantité d’énergie qu’elles peuvent stocker. Cette étude suggére que la
valeur la plus adaptée au procédé SEPT se situe entre 40% et 60%, & moins que le cott de la
matiére solide employée soit suffisamment élevé pour justifier une porosité supérieure et donc
un volume total d’enceinte plus grand.
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Figure II-96 : Evolution du volume total des enceintes et de solide, de la
tolérance de basculement et de lutilisation thermique en fonction de la
POTOSILE.

4.3 Cas des milieux granulaires

4.3.1 Empilements de sphéres

Un cas industriel en empilement de sphéres a été défini avec le méme cahier des charges que le
cas de référence en canaux, a 'exception des diamétres de sphéres variables. La figure 11-97
montre les cas ou d= 1, 2 et 4 cm, affichant respectivement une largeur d’enceinte de 28,75 m,
27 m, et 29 m.

10 \)
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S .
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T 4n 1 Jd=4cm
/7 | [ d=2cm
P i =1 em
—— Fin de stockage
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TK] T K]

Figure II-97 : Comparaison des profils thermiques des cas en empilement de sphéres, avec des

diametres de 1, 2 et 4 cm.

La figure II-98 met en évidence les fortes pertes de pression engendrée par le diamétre de 1 cm,
qui obligent & pousser la vitesse des compresseurs a 120% de leur valeur nominale pour
atteindre le rapport de pression requis de 6, ce qui est impossible & une vitesse de 100%,
comme le montre la caractéristique du compresseur de déstockage sur la figure II-56.
Cependant, le point de fonctionnement du compresseur s’éloigne alors de la zone nominale, ce
qui diminue son rendement isentropique et force 'augmentation du volume total d’enceinte et
la réduction des tolérances de basculement pour parvenir au cahier des charges.
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Figure II-98 : Pressions aux bornes de 'enceinte B et rapport de pression
aux bornes des turbomachines dans le cas avec un diametre hydraulique
de 1 cm.
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La figure II-99 montre que le diamétre de sphére présentant le meilleur compromis entre
I’échange thermique et les pertes de pression se situe entre 1 et 4 cm.
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Figure I1I-99 : Largeur des enceintes en fonction du diamétre des sphéres.

4.3.2 Empilements de graviers

Le manque de corrélations généralistes permettant de quantifier ’échange thermique et les
pertes de pression oblige a utiliser une corrélation propre a un certain type de graviers, dont les
caractéristiques géométriques et géologiques ne sont pas connues avec précision.

Par conséquent on ne connait pas précisément & quelle type de graviers correspondent les
résultats, ce qui limite l'intérét de I'étude. Une solution consiste & effectuer des mesures
expérimentales de pertes de pression, d’échange thermique et de conductivité effective sur un
échantillon de gravier que 'on désire modéliser, mais cela ne rentre pas dans le cadre de cette
thése.

Un cas correspondant au cahier des charges de référence ot les graviers affichent un diamétre
équivalent moyen de 2 cm est présenté figure II-100, & titre indicatif, mais ces résultats n’ont
probablement pas de caractére général, car ils dépendent du type de graviers utilisé par Lof
[36] pour établir la corrélation donnée table II-3. Ce cas affiche une utilisation thermlque de
62% et une largeur d’enceinte de 28,75 métres correspondant & un volume de 16 530 m ce qui
le rapproche des cas en empilement de sphéres.
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{5=62,1% / (1= 63,6%
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Figure II-100 : Profils thermiques du cas industriel correspondant o un
empilement de graviers de diamétre équivalent moyen égal a 2 cm.

Hauteur [m]

4.4 Comparaison des types de matrices solide

Parmi 'ensemble de cas testés, les canaux montrent les meilleures performances, et ce pour un
diameétre hydraulique de 4 mm, alors que 'optimum de diamétre pour les sphéres est d’environ
2 cm, correspondant & un diamétre hydraulique d, de 16 mm (donné par 'équation 11-36). Cela
s’explique par le fait que, pour un méme diamétre hydraulique, les pertes de pression plus sont
importantes en milieux granulaires du fait du parcours tortueux imposé au fluide.

Cependant, il est industriellement difficile de réaliser une matrice de canaux de 4 mm car cela
implique de concevoir et d’assembler des éléments sur une hauteur d’une dizaine de métres
avec une précision latérale de 1'ordre du millimétre. Un décalage latéral de quelques millimeétres
entre deux éléments empilés peut alors obstruer un grand nombre de canaux. De plus, la
porosité de 44% implique une épaisseur de solide entre les canaux de seulement 2 mm, ce qui
requiert une méthode de fabrication trés précise et donc cofiteuse.
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Les empilements granulaires présentent des performances maximales moindres, mais
nécessitent des méthodes de production et d’assemblage moins contraignantes et donc moins
cotiteuses. Une analyse économique du meilleur rapport performances/prix n’a pas été effectuée
mais serait nécessaire pour donner la configuration la plus intéressante d’un point de vue
industriel.

4.5 Conclusion de ’étude

L’importance et le caractére antagoniste de ’échange thermique et des pertes de pression ont
été mis en évidence dans les différents cas étudiés, et montrent que les meilleures performances
sont atteintes en canaux droits grace & leurs faibles pertes de pression, mais pour des
dimensions de canal industriellement contraignantes voire irréalisables.

L’ajout d’obstacles dans les canaux permettant I'intensification de 1’échange thermique pour
des diameétres hydrauliques « raisonnables » apparait alors comme une solution potentiellement
intéressante, dans la mesure ot 'augmentation des pertes de pression associée ne réduit pas les
performances globales du procédé.

L’intérét de cette intensification de ’échange thermique en canal est étudié dans le chapitre
suivant.

5 Synthése

Une étude bibliographique sur les régénérateurs a permis de comparer différents modéles
existants et de mettre en évidence les aspects principaux de leur comportement thermique : la
translation et la diffusion d’un profil de température. Les propriétés thermohydrauliques des
matrices de types canaux et empilement de sphéres ou de graviers ont été étudiées et des
corrélations issues de la littérature ont été sélectionnées dans le but de modéliser des
régénérateurs adaptés aux conditions du procédé SEPT. Les caractéristiques décrivant le
fonctionnement des turbomachines ont été décrites, et leur modélisation a été détaillée. La
modélisation globale du procédé, qui intégre un modéle de turbomachine et un modéle de
régénérateur de type volumes-finis, a été explicitée, et un cas de référence correspondant &
Papplication de stockage électrique massif a été défini. L’étude de ses résultats a mis en
évidence le comportement thermodynamique du systéme au cours dun cycle
stockage/déstockage en régime périodique stabilisé. Les performances du cas de référence
suggerent que le procédé est adapté aux applications de stockage électrique & grande échelle, au
méme titre que le stockage hydraulique gravitaire (PHS), ou que l'air comprimé en caverne
(CAES).

Une analyse d’influence basée sur la variation des exigences du cahier des charges a ensuite mis
en évidence le role clé que jouent I’échange thermique et les pertes de pression dans les
performances du procédé, par l'intermédiaire de la variation du diameétre des canaux et des
sphéres. Du point de vue du dimensionnement des régénérateurs, un diamétre hydraulique des
canaux optimal de 4 mm est obtenu, permettant une réduction de volume des régénérateurs de
38% par rapport au cas de référence. Cette analyse fait également apparaitre un compromis
entre le rendement du procédé et l'utilisation thermique des régénérateurs : en triplant le
volume des régénérateurs et en réduisant leur utilisation thermique, il a également été possible
d’obtenir les mémes performances hormis rendement global plus élevé valant 76% au lieu de
66%. Enfin, une valeur optimale de porosité a été obtenue, située entre 40% et 60%, et des
valeurs supérieures permettent de diminuer encore la quantité de matiére nécessaire mais au
détriment du volume total.

Dans une optique de fabrication de piéces destinées & la validation expérimentales prévue a la
suite de cette thése, et en considérant la difficulté de réalisation d’une géométrie correspondant
au diamétre hydraulique optimal de 4 mm, l'amélioration des performances par une étude
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d’intensification de I’échange thermique dans un canal de dimensions supérieures est apparue
comme une solution attrayante, qui fait 'objet du chapitre suivant.
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Chapitre III

Intensification des échanges

Le chapitre précédent a montré I'intérét que représente l'intensification de 1’échange thermique
pour amélioration des performances du procédé SEPT. Le projet SETHER prévoyant la mise
en ceuvre d’une expérience de stockage thermique a échelle semi-industrielle, la définition d’une
géométrie et le choix de matériaux adaptés ont été fixés comme objectifs de cette thése. La
géométrie de type « matrice de canaux » décrite dans le chapitre précédent a montré que le
diameétre hydraulique optimal des canaux résulte d’un compromis entre ’échange thermique et
les pertes de pression. Sa valeur a été estimée & 4 mm, ce qui pose le probléme de la réalisation
d’une matrice solide de ce type.

Des échanges avec des partenaires du projet SETHER ont abouti & envisager la réalisation
d’'un empilage constitué de plaques juxtaposées, de forme ondulée ou crénelée, afin de former
des canaux pouvant laisser passer un gaz. Les dimensions de canaux réalisables étant
supérieures a celles du canal optimal de 4 mm, l'intensification de I’échange thermique par
génération de turbulence apparait comme un axe de recherche intéressant, qui a fait 'objet de
ce chapitre.

Les différentes techniques d’intensifications et les phénoménes physiques sur lesquels elles se
basent sont présentés, aprés quoi les types de géométries envisagés avec les partenaires du
projet SETHER sont étudiés. Un type de géométrie est ensuite sélectionné et fait 'objet d’une
étude d’optimisation géométrique, en utilisant des corrélations établies par calculs CFD en
trois dimensions & 1’aide du logiciel FLUENT. Ces corrélations sont finalement intégrées dans
la modélisation globale du procédé décrite au chapitre précédent pour faire apparaitre la
géométrie la plus intéressante du point de vue de la dimension des enceintes nécessaire au
respect du cahier des charges.

1 Etat de I’art

L’intensification des échanges thermiques est un sujet vaste et largement étudié dans I'industrie
pour optimiser les procédés utilisant des fluides caloporteurs. Le terme « intensification » sous-
entend une intensification par rapport a une référence qui est généralement le canal droit

119



Chapitre III. Intensification des échanges

équivalent. Etant donnés les cas présentés dans le chapitre précédent, affichant des nombres de
Reynolds ne dépassant pas 1500, 'étude a été limitée & l'intensification a bas nombre de
Reynolds.

Les techniques d’intensification en canal reposent généralement sur des promoteurs de
turbulence mis en place périodiquement dans la direction de P'écoulement [1]. Le canal peut
alors étre vu comme la répétition d’'un motif géométrique correspondant & la plus petite
périodicité spatiale du canal.

Les géomeétries les plus répandues sont :

— les canaux a renfoncements (grooved channels) et & rides transverses ou obliques [1-10],
présentés sur les figures I1I-1 a) et b),

— les canaux a fossettes [11-13], présentés sur la figure II1-1 c),

— les plaques corruguées [14-16|, présentées sur la figure III-1 d),

— ou encore des canaux droits & inserts, souvent des fils enroulés [17-20], présentés figure
IIL1 e).

Ribs and thermocouple's layout

90-deg. riby

60-deg. ribs

DA,

45-deg. ribs

-

a5

(a) concave - convex (h) cancave - concave i) convex - convex
channel channel channel

c)

Figure III-1 : Exemples de géométries d’intensification d’échange thermique.

L’augmentation de la surface d’échange apportée par ces promoteurs est bienvenue, mais ils
sont généralement concus pour aider le mélange de I’écoulement, dans le but d’augmenter les
gradients thermiques pariétaux qui sont le moteur de 1’échange thermique.

Pour préparer les discussions sur lintensification du coefficient d’échange thermique par
convection h défini lors du chapitre précédent, quelques précisions sont nécessaires, pour établir
les liens entre ce coefficient et les gradients thermiques pariétaux, et pour illustrer comment ces
gradients sont influencés par la géométrie de I’écoulement.

1.1 Gradients thermiques et coefficient d’échange

1.1.1 Grandeurs locales

La formulation monodimensionnelle de 1’échange thermique employée dans le chapitre
précédent simplifie le probléme en considérant que le fluide est a une température T; et une
vitesse v; qui ne dépendent que d'une coordonnée, en l'occurrence la hauteur. En réalité ces
grandeurs ne sont pas constantes selon la section du canal. Dans le cas d'un écoulement établi
laminaire visqueux en canal, la vitesse suit la distribution de Poiseuille, illustrée sur la figure
II-2, et la température suit généralement une distribution d’allure similaire.
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1 ETAT DE LART

Vitesse [m/s]

Ecoulement

Figure I11-2 : Exemple de profil de vitesse dans un canal droit de section carrée.

La vitesse notée v dans le précédent chapitre est en fait une vitesse moyenne débitante v :

pv Ohds
(2) :L’(Z)— , (II1-1)
Jap ®
ol §2) est la section du canal & I’abscisse z,et N est le vecteur normal & dS
De facon similaire, on définit une température moyenne débitante & 'abscisse zZ:
. pvT, Ohds
T, (2)= / s2) (I1-2)

B J.S(Z)pﬁ Chds

On définit également un flux thermique moyen a l'abscisse z que l'on peut exprimer en
fonction des gradients thermiques, grace a loi de Fourier reliant le flux thermique aux gradients
thermiques par I'intermédiaire de la conductivité ki :

1 1 =
Z)=—— MdL =——— | -k, OT, ChdL I11-3
a( ) Léch (Z) .[Léﬁz) Léch(z) J-Léch(Sf f ( )

ol Leg{Z) est le « contour d’échange », c'est-a-dire les points de la section du canal §z)
correspondant a la paroi.

Le coefficient d’échange convectif h donné par Iéquation II-24, est alors le rapport du flux
thermique moyen sur I’écart de température moyen :

ko) a2
a0 T (s

ol Ts est constant & l'abscisse z conformément & I'’hypothése de température de solide
uniforme selon la section du canal, valide lorsque le nombre de Biot est inférieur & 0,1.

La formulation monodimensionnelle peut masquer le fait que I’échange thermique dit convectif
n’est pas différent de ’échange thermique conductif. En effet, 'équation II-3 montre que le
flux d’échange thermique moyen @_résulte de la conduction thermique induite par le gradient
de température normal & la paroi LT, [N. Le champ de vitesse non uniforme présenté sur la
figure III-2 traduit le fait que le fluide se déforme, et cette déformation tend a augmenter ce
gradient pariétal, par rapport & la conduction « classique », c'est-a-dire dans un solide
indéformable.

Le nombre de Nusselt, qui est défini comme le rapport de ’échange convectif et de I’échange
conductif, traduit cette augmentation des gradients par déformation du fluide. Les équations
ITI-3 et II-4 montrent son intérét en dimension 1 : il permet de modéliser 1’échanger thermique
malgré 'impossibilité de définir un gradient thermique normal aux parois [T, [11.
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1.1.2 Grandeurs moyennes et établissement

Dans un canal droit, ’écoulement est considéré établi lorsque le nombre de Nusselt et le facteur
de friction n’évoluent plus en fonction de la position axiale, mais dans un canal & promoteurs
de turbulence périodiques, ils ne deviennent jamais constants. L’écoulement est considéré établi
lorsque leurs évolutions deviennent identiques d’un motif a 'autre, c'est-a-dire périodiques. La
valeur moyenne sur un motif est alors la méme pour tous les motifs établis.

Pour permettre la comparaison avec le canal droit, le coefficient d’échange hmei et le nombre de
Nusselt moyen NUpneg sur un motif sont généralement définis & 'aide d’une surface d’échange
projetée Scn proj C'est-a-dire la surface d’échange qu’aurait le canal si les promoteurs étaient
retirés. Il en est de méme pour le diamétre hydraulique d.

Finalement, en définissant T; i €t Tg o comme les températures moyennes sur un motif :

1 Lmoti j—
Tf_motif = j fo ( Z)dZ et (IH'5)
I-motif
1 Lmoti
Ts_motif = L IO fTs( Z)dZ, (IH—G)

motif
ol Lt est la longueur axiale d’un motif,
le coefficient d’échange moyen sur un motif d’exprime :

K [~ Onmds 1

S
hmotif = d_h Numotif =— S -T (IH'7)

ech_proj Tf_motif s_motif

1.2 Stratégies d’intensification

L’équation III-7 montre que lintensification du coefficient d’échange peut étre obtenue en
augmentant les gradients thermiques pariétaux, mais aussi par l'intermédiaire de la surface
d’échange.

1.2.1 Augmentation de la surface d’échange

Ce type de stratégie correspond généralement & 'ajout d’ailettes perpendiculairement & une
surface d’échange thermique avec 'extérieur, comme on le voit couramment sur les radiateurs
dans I’habitat. Pour les écoulements internes en canaux, cette notion est moins pertinente, car
Pajout d’ailettes a des conséquences sur le champ de vitesse et sur la longueur caractéristique
dh de 'écoulement. Ces conséquences ayant généralement un impact sur ’échange thermique
plus important que la seule augmentation de la surface d’échange, elle n’est généralement pas
considérée comme une stratégie d’intensification pour les écoulements internes.

1.2.2 Couche limite thermique et recirculations

La figure III-3 a) illustre la diminution des gradients thermiques aprés 'entrée du gaz dans le
canal, due au réchauffement global du fluide d’'une part, et aux couches externes qui se
réchauffent plus vite que les couches internes d’autre part, ce qui correspond a ’établissement
d’une couche limite thermique. Cette couche peut étre vue comme un isolant entre le fluide
froid au centre du canal et les parois chaudes.

L’ajout d’obstacles le long des parois peut permettre de briser cette isolation en stoppant
I’établissement des couches limites thermiques, ce qui engendre généralement des recirculations,
illustrées par des fleches sur la figure I1I-3 b), et mises en évidence sur la figure I11-4 b) et c).
Une recirculation se traduit par une inversion locale de la vitesse axiale du fluide comme le
montrent les profils de vitesse de la figure III-4 a), et permet généralement une intensification
de I’échange au niveau du point de recollement, car c’est 'endroit ot le fluide provenant du
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milieu du canal vient a la rencontre des parois et engendre des gradients thermiques
importants, comme le montrent les zones entourées en traits pleins sur la figure I1-3 b).

Ces recirculations correspondent cependant a des zones ot le fluide est peu renouvelé, et ot les
gradients thermiques sont faibles, comme on le voit sur la figure III-3 b). Ces recirculations
peuvent étre vues comme des régions qui isolent 1’écoulement principal des parois ce qui
détériore I’échange thermique [21]. Leur étendue a également tendance & croitre lorsque la
vitesse du fluide augmente [22|, comme le montre I'évolution de la distance de recollement X
sur la figure III-5 a), alors qu’elle est minimum pour un écoulement de Stokes illustré sur la
figure III-5 b), c'est-a-dire lorsque la vitesse est suffisamment faible pour que les effets d’inertie
du fluide soient négligeables. Cependant 'accord entre les régressions linéaires des différents
auteurs de la figure III-5 a) est plutdt accidentel, car ils n’emploient pas les mémes rapports
d’expansion (H,/H,) alors que ce paramétre semble avoir une influence significative [22].

Figure III-8 : Ilustration de [’échange thermique en canal avec une
température de paroi imposée constante. a) canal droit, b) canal avec
obstacles. Les zones indiquées par des fleches pointillées représentent les
recirculations ot les gradients thermiques sont faibles, alors que les zones
entourées en traits pleins représentent les gradients importants.

’ m
T T Recirculation
Point de séparation  Point de recollement

D

Figure III-4 : Recirculations dans wun écoulement stationnaire,
a) illustration des lignes de courant et des profils de vitesse axiauz sur
une marche descendante, b) photographie d’un canal & renfoncement a
Re = 50, ¢) idem a Re = 200 [2].
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16

12

o Armaly et al. [141]
B | ee & Mateescu [142]
o Goldstein et al. [144]
o Taneda[143]

Re
Figure III-5 : Longueur de recollement aprés une marche : a) en fonction
du nombre de Reynolds [23], b) recirculation dans un écoulement de

Stockes (Re = 10°) [24].

1.2.3 Transition vers le régime turbulent

Selon la géométrie et le nombre de Reynolds de I’écoulement, un comportement instationnaire
peut également apparaitre, premier signe du régime de transition laminaire-turbulent. Or la
turbulence intensifie I’échange thermique, car elle contribue & I’homogénéisation de la
température dans le fluide ce qui diminue I’épaisseur de la couche limite thermique et
augmente les gradients thermiques [25].

= Apparition des instationnarités

L’intensification en canal a bas nombre de Reynolds fait souvent apparaitre une zone de régime
laminaire bien plus restreinte qu’en canaux droits, la transition vers la turbulence pouvant
apparaitre & des nombres de Reynolds de l'ordre de la centaine. Cependant, la plupart des
articles traitant de lintensification des échanges thermiques en canaux ne s’intéressent pas a
cette transition ou étudient une gamme de nombre de Reynolds trop élevée pour qu’elle puisse
apparaitre. Dans [1], [2], [26], [27], les processus liés & la transition de 1’écoulement sont étudiés,
et Papparition de phénomeénes instationnaires est interprétée comme l'excitation de certains
modes de vibration de 1’écoulement stationnaire (modes de Tollmien-Schlichting), qui bifurque
vers un écoulement oscillant auto-entretenu & un nombre de Reynolds critique noté Re., par
bifurcation de Hopf.

La figure III-6 a), extraite de [26], illustre cette bifurcation en montrant 'évolution temporelle
de la perturbation transverse de la vitesse en un point dans un écoulement correspondant &
une géométrie proche de celle de la figure III-1 a), & Re= 200. Les figures III-6 b) et c)
permettent de comparer I’évolution de I'amplitude normalisée de la perturbation de vitesse
pour Re = 60 et 200, montrant une progression exponentielle quantifiable par un exposant Keyp
Il apparait donc qu’une perturbation engendre des oscillations qui ont tendance a disparaitre a
Re= 60 (Kep négatif), alors qu’elles vont s’amplifier & Re= 200 (Keyp positif), jusqu'a se
stabiliser. La figure III-6 d) présente ce facteur en fonction du nombre de Reynolds, et montre
que dans cette configuration le nombre de Reynolds critique, correspondant & Key, = 0, est égal
a 101. De plus, I'amplitude des oscillations stabilisées est proportionnelle & /Re - Re, , ce qui
correspond au comportement attendu d’une bifurcation de Hopf [2], [26].

Ces oscillations provoquent un mouvement périodique des recirculations qui se traduit par le
détachement de tourbillons (vortex shedding), parfois appelés tourbillons de Von Karman. Une
fois détachés, ces tourbillons sont emportés par I’écoulement, ce qui évacue une partie du fluide
stagnant dans la recirculation, et contribue au mélange du fluide.
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Figure III-6 : Illustration du phénoméne de bifurcation vers le régime
instationnaire. a) apparition des oscillations de vitesse transversale,
b) et ¢) amplitude des oscillations en fonction du temps, et d) facteur de
croissance exponentielle en fonction du nombre de Reynolds [26].

= Densité spectrale

La densité spectrale des fluctuations de vitesse générée par ces oscillations est d’abord formée
de quelques pics correspondants aux oscillations principales et & leurs harmoniques, comme le
montre la figure III-7 pour un nombre de Reynolds de 325 dans un canal a promoteurs
cylindriques [27]. Ces pics sont caractéristiques d’un écoulement laminaire oscillant. Lorsque le
nombre de Reynolds augmente, les oscillations s’amplifient, les tourbillons principaux
engendrent alors d’autres tourbillons a plus petite échelle, et le spectre s’homogénéise, ce qui
est caractéristique d’'un écoulement turbulent. Lorsque Re = 800, le spectre n’affiche plus que
le pic correspondant a la fréquence fondamentale.

Re=325, Re,=33 Re=462, Re,=43 Re=520, Re,=45
Se-03 [rrI—r—t-rrrmn——t—1rtrir  5e-03 LR R LU B R T - Y LA L L e AL
Y ™l \T\ ) W\ \
5¢-09 [yun 4 v gy “ 5e—09 u,_m, SENTI " ki) 2e=090 s i g g
0.5 Frea. Hz 100. Freq, Hz 100. i Freq, Hz
Re=610, Re,=47 Re=695, Re,=51 Re=800, Re,=56
2e~-03 LB R L Lo B 2e=03 [ T U TTIVITIT e nnaiiin =t
ﬁll: V7Hz |.
2¢-09 _. PETI. CORe 2e-09 R e A i 2e=090 4 v sl iaani
1.0 Freq, Hz 1.0 Freq, Hz 200. 1.0 Freq. Hz 200.

Figure III-7 : Evolution de la densité spectrale de fluctuations de vitesse dans
une géométrie de type canal rectangulaire & promoteurs cylindriques pour
différents nombres de Reynolds : 325, 462, 520, 610, 695, et 800 [27].

A haut nombre de Reynolds (>10000), le spectre n’affiche en principe plus de pics, et une
décroissance réguliére traduit le phénoméne de transfert d’énergie des grandes aux petites
échelles d’espace, comme l'illustre la figure III-8. La plus petite échelle d’espace atteinte est
appelée microéchelle de Kolmogorov et dépend de I’énergie cinétique d’agitation et du taux de
dissipation visqueux de ’écoulement.
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Figure III-8 : Spectre typique d’un écoulement turbulent [25].

» Comparaison avec le régime laminaire stationnaire

Dans un canal droit en régime laminaire, le nombre de Nusselt est constant, et le facteur de
friction est inversement proportionnel au nombre de Reynolds. Dans [1], [2], [18], [27],
Papparition d’oscillations & Re, coincide avec un éloignement du comportement par rapport a
ces lois laminaires.

Dans la plupart des configurations, les stratégies mentionnées permettent un accroissement
moyen de ’échange thermique de 300% a 800%, mais au prix d’une augmentation des pertes
de pression. Bien sir, les performances de I’échangeur ne sont améliorées que dans la mesure
ou lefficacité gagnée par l'intensification dépasse celle perdue par frottement. Certains auteurs
définissent un facteur d’efficacité de 'intensification A, qui rapporte 'augmentation du nombre
de Nusselt a celle du facteur de friction élevé a la puissance 1/3 [1], [7], [8], [17], [19], [28] :

o = Nu/Nu,
" (o foo)”

ot Nuget fy, sont les valeurs laminaires pour un méme canal sans obstacle.

(I11-8)

Kt permet d’estimer 'augmentation de 1’échange thermique ramené a l'augmentation de la
puissance consommeée par la pompe dans un cas simple, mais ce facteur manque probablement
de pertinence pour un systéme thermodynamique complexe tel que le procédé SEPT.

2 Types de géométries envisagées

A la suite de discussions avec les partenaires du projet SETHER lié au procédé SEPT, en
particulier avec 'école de céramique de Limoges (ENSCI) et la société PACT spécialisée dans
les céramiques techniques, il a été décidé que la matrice solide des régénérateurs serait formée
de plaques mises cote-a-cote, puis empilées. En considérant les types de géométries proposés
dans la littérature d’une part et les contraintes de fabrication et d’utilisation d’autre part, trois
formes permettant le passage du fluide ont été étudiées :

— la « forme 1 », qui correspond au canal rectangulaire droit, servant de référence,

— la « forme 2 », correspondant a la géométrie d’échangeurs a plaques corruguées,

— la « forme 3 », correspondant & des canaux rectangulaires, mais perturbés par des obstacles
alternés sur deux faces opposées du canal.

Ces formes sont présentés sur la figure I11-9, et la géométrie résultante sur la figure 1I-10.

2.1 Plaques corruguées

Le principe d’un échangeur & plaques corruguées est schématisé sur la figure ITI-11 : les deux
fluides s’écoulent de part et d’autre des plaques, de maniére alternée. La division de
I’écoulement sur plusieurs « étages » permet de ramener la différence de température entre les
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deux fluides & une distance caractéristique de l'ordre de quelques millimétres & quelques
centimétres. Les gradients thermiques sont donc augmentés permettant un meilleur échange
thermique et un échangeur plus compact.

Forme I : Forme 2 :

4mm Smm M gy
Qe Y o)
Figure III-9 : Formes des plaques envisagées pour réaliser la matrice
solide des régénérateurs. Les dimensions indiquées ont €té spécifiées pour
permettre o PACT de réaliser quelques plaques afin de vérifier la
faisabilité de fabrication de ces géométries.

a)

Figure III-10 : Canal formé par Uempilement de plaques de type :
a) « forme 1 »,b) « forme 2 », ¢) « forme 3 »

Figure I1I-11 : Lllustration du fonctionnement d’un échangeur a plaques & contre-courant.

L’intérét des plaques corruguées pour l'intensification des échanges thermiques est largement
reconnu. Quelques paramétres suffisent pour caractériser la géométrie des corrugations : leur
périodicité Lmeir, leur amplitude Lamp et leur angle de corrugation O, représentés figure III-12.
Lorsque @ est différent de 0° ou 90°, les plaques se touchent ponctuellement aux sommets des
oscillations, formant les pseudo-canaux de la figure II1-10 b). Lorsque © vaut 90°, les plaques
n’ont aucun point de contacts, et forment des oscillations paralléles, perpendiculairement &
Pécoulement. Une telle géométrie est alors bidimensionnelle car invariante selon la direction
transverse, ce qui permet de visualiser son écoulement figure I1I-13. Lorsque © vaut 0°, les deux
plaques sont également paralléles, mais la géométrie est alors invariante selon la direction de
I’écoulement, ce qui n’a pas grand intérét en termes d’intensification.
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Figure III-12 : Paramétres géométriques caractérisant wune plaque
corruguée : angle des corrugations O, longueur d’un motif L et
amplitude des corrugations Lamp

Re CONFIGURATION SCHEMATIQUE CARACTERISTIQUES DE
DE L'ECOULEMENT L'ECOULEMENT

<100 Ecoulement laminaire uniforme. Pas de zones
mortes

Ecoulement scindé en 2 zones :

* écoulement principal laminaire au centre

* recirculations dynamiques et stables dans les
creux avec points de séparation et de recollement

Ecoulement scindé en 2 zones :

* écoulement principal laminaire au centre

* écoulements secondaires instationnaires :
détachements alternés de tourbillons de VON

350 KARMAN se développant dans les creux

200 Ecoulement turbulent en configuration trés
instationnaire : tourbillons venant perturber
I'écoulement principal a certains endroits, mais
aussi neutralisation de ces tourbillons par des

zones de jet locales a d'autres endroits

Ecoulement turbulent avec 2 zones distinctes
(mais interface instable entre les 2)

>2000 * Ecoulement principal turbulent au centre (entre
les bosses)

* zones A faible vitesse relative

Figure III-13 : Différentes configurations d’écoulement lorsque © = 90°,
en fonction du nombre de Reynolds.
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En supposant une ondulation de forme sinusoidale, Paugmentation de surface d’échange par
rapport & une plaque plane s’exprime :

2
Lmoti lt—
Faug -1 j ‘ {ﬂ cosz—”’(} +1 dx (I11-9)
I-motif LP LP

Malgré la présence répandue des échangeurs & plaques corruguées dans l'industrie, il existe peu
de données en dehors des produits commerciaux existants, et les corrélations sont rarement
disponibles dans la littérature publique. La figure III-14 présente le tracé de corrélations du
coefficient de frottement pour Lmeit/Lamp= 2 et 3,33, et pour @= 30°, 45°, 60°, 75°, et 90 [16],
amenant plusieurs commentaires :

— Le nombre de Nusselt est supérieur & sa valeur en canal droit et croissant selon le nombre
de Reynolds pour toutes les géométries.

— Pour un nombre de Reynolds donné, on observe une forte augmentation du nombre de
Nusselt et du facteur de friction en fonction de 'angle de corrugation : de l'ordre de 10 a
30° et de I'ordre de 100 & 60° par rapport & un canal droit et pour un nombre de Reynolds
de 1000.

— les plaques & Liotit/Lamp = 2 (lignes pointillées) présentent des facteurs de frictions et des
nombres de Nusselt supérieurs aux plaques & Lmotit/Lamp = 3,33, quelque soit ©. En effet, les
corrugations sont plus resserrées lorsque Lmott/Lamp = 2 €t la plus grande « tortuosité » de
la géométrie permet alors un meilleur mélange du fluide et donc un meilleur échange
thermique, mais aussi plus de pertes de pression par frottements.

— lorsque l'on compare deux géométries, le plus grand facteur de friction correspond
généralement au plus grand nombre de Nusselt, hormis dans certaines géométries telles que
(Limotit/ Lamp = 3,33, @ = 60°) et (Lmotit/ Lamp = 3,33, @ = 75°).

— les ruptures de pentes traduisent un régime de transition plus précoce qu’en canal droit, et
donc un nombre de Reynolds critique inférieur, comme l'illustre la figure III-15.

En appliquant ces corrélations aux résultats obtenus avec le cas de référence industriel défini &
la section I1.3, on obtient une intensification d’un facteur 6, et une augmentation des pertes de
pression d’un facteur 23. Les pertes énergétiques dues aux pertes de pression restant inférieures
a quelques pourcents de 'énergie déstockée, on peut s’attendre & une amélioration significative
des performances du procédé.

100 — 100

- Ple=333 Ple=2
G-=30°
------- O=45°
0.1 f i
\<Cana| droit |-l O=60°
e O=75
S — Q=90
0.01 L L L L PR | 1 L 1 | | PR R |
100 200 300 500 1000 100 200 300 500 1000
Re [] Re []

Figure III-14 : Comparaisons des corrélations de plaques corruguées.
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Figure III-15 : Nombre de Reynolds critique en fonction de l'angle de
corrugation, et du pas relatif de la plaque [29]-/30].

2.2 Canaux a rides transverses

Contrairement aux plaques corruguées, les travaux portant sur les écoulements en canaux avec
obstacles montrent une grande diversité de type, de forme, et de disposition d’obstacle, ce qui
complique les comparaisons et les estimations.

Bien que lintérét de lintensification de I’échange thermique par ajout d’obstacles soit
également largement reconnu et que les données expérimentales soient relativement
nombreuses, il existe peu de corrélations donnant le nombre de Nusselt ou le facteur de friction
en fonction du nombre de Reynolds pour un type de géométrie donné. Sans corrélation, on ne
peut estimer ’échange thermique ou la perte de pression pour des conditions d’écoulement
différentes, ou pour un canal de dimensions différentes.

De plus, parmi les corrélations disponibles, la majorité d’entre elles se situent & des nombres de
Reynolds supérieurs a 2000, et sont basées sur des écoulements bidimensionnels, pour des
raisons compréhensibles d’analyse et de visualisation. Lorsque le rapport d’aspect d’un canal
est grand, I’écoulement plan est une bonne approximation.

Une seule corrélation empirique a été trouvée affichant une correspondance acceptable [31],
mais les obstacles ne sont pas alternés, et la hauteur des obstacles ne dépasse pas 10% du
diameétre hydraulique du canal :

L 00862 L -0425 L 0165
fo =4x 383Re-0'2”(ﬂJ —moif_ (0.185+ —) (II-10)
d, Lamp H
L 00959 L -0563 L 0254
Nu =0,628Re%®'pro34 = P [0,058+ —j (IT1-11)
dh amp H
otl le diamétre hydraulique dy s’exprime :
HL
h= Y (I11-12)

et ot L et H sont la largeur et la hauteur du canal sur de figure III-16.

Par rapport au canal droit, et dans le cas de référence industriel défini a la section I1.3, ces
corrélations prédisent une augmentation des pertes de pression d’un facteur 1,8, insuffisant
pour les rendre significatives, et une intensification de 1’échange thermique d’un facteur 1,3.
L’intérét de ce type de géométrie est trés probable, mais avec un rapport Lamp/dn plus grand,
hors du domaine de validité de cette corrélation.
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Figure III-16 : Géométrie étudiée dans [31] se rapprochant de la forme 3,
et a laquelle se rapportent les corrélations III-10 et ITI-11.

2.3 Choix d’un type de géométrie

Il apparait que les deux types de géométrie étudiés, c'est-a-dire les plaques corruguées et les
canaux a obstacle transverse, sont potentiellement intéressants pour améliorer les performances
du procédé. Il est cependant difficile d’affirmer a priori quelle solution sera la plus performante,
étant donné le manque de corrélations adaptées aux conditions du procédé SEPT.

D un point de vue scientifique, les travaux sur les plaques corruguées sont relativement
nombreux, et le comportement des écoulements dans de telles géométries a déja été décrit. En
revanche, peu de données existent sur les écoulements tridimensionnels dans un canal avec
obstacles, et aucune donnée n’a été trouvée dans le cas d’obstacles alternés. Le choix du type
de géométrie a étudier se porte donc sur la forme 3 donnée sur la figure I1I-10, qui présente un
plus grand intérét scientifique.

3 Etude CFD d’un canal a rides transverses

Le but de cette étude CFD est I'établissement de corrélations du nombre de Nusselt et du
facteur de friction en fonction du nombre de Reynolds, pour une géométrie certain nombre de
géométries voisines correspondant au type retenu. Ces corrélations seront ensuite employées la
modélisation globale du procédé, permettant de comparer les dimensions d’enceinte nécessaires
au respect du cahier des charges de référence. Il sera alors possible de choisir la géométrie de
canal qui minimise les dimensions des enceintes.

3.1 Définitions

3.1.1 Parameétres géométriques et contraintes

Les plaques de type « forme 3 », illustrées sur la figure III-9 et retenues pour cette étude
engendrent une géométrie de canal dont un motif est présenté sur la figure ITI-17.

Certaines conditions ont été spécifiées par le fabricant de céramiques techniques PACT, dues
a des contraintes de fabrication et d’assemblage :
- L=2xH
Lamp X Ly = 13,5 mm®
- 4mm < H < 6 mm
- 2mm < Lamp < 3.5 mm
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i I
Lamp I 5 ,,_-»-'; I
5 I L

L SRR s

Gaz ——p

Lmoti
X .
z

Figure III-17 : Paramétres géométriques d’un motif de la « forme 3 ». La
« ligne 1 » sera utilisée pour comparer les profils de vitesses de différents
cas.

3.1.2 Facteur de friction, nombres de Reynolds et de Nusselt

Le nombre de Reynolds est défini avec un diamétre hydraulique égal & celui du canal droit de

mémes dimensions extérieures :

LH 4
—H

L+H 3

(I11-13)

Le facteur de friction est défini en se basant sur la perte de pression d’un motif ot I’écoulement
est établi :
2 AI:)motif

fo =—5d, (II1-14)

motif

Le nombre de Nusselt et le coefficient d’échange convectif sont définis par rapport a la surface
projetée, c’est-a-dire sans prendre en compte les obstacles dans le calcul de la surface totale
d’échange thermique, ce qui permet une comparaison directe avec le nombre de Nusselt en
canal droit :

G _ 2\ (II-15)
SprojetéAT kf 2|-motif (H + L)(Tparoi _Tgaz) kf

oll & est la puissance thermique en Watt, et les indice x1, x2, y1 et y2 se rapportent aux
parois de la figure I1I-17.

NUZ[ ? th_ Fat P+ P+, d

3.1.3 Parameétres et géométries étudiés

= Variation du nombre de Reynolds

Etant donnés les nombres de Reynolds obtenus lors des calculs présentés dans la section I1.3 et
1.4, six calculs ont été effectués, correspondant a des nombres de Reynolds de 75, 200, 500, et
1000, 1500 et 2000 pour chaque géométrie.

Pour étudier le voisinage du nombre de Reynolds critique, dans certains cas les nombres de
Reynolds 25, 125, 160, ainsi que 5000 et 10000 ont été ajoutés pour contrdler la cohérence des
résultats.
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= Géomeétrie de référence

La figure III-18 présente la géométrie qui a été définie afin d’étudier I'influence du maillage et
qui servira de référence pour étudier ensuite les résultats de géométries différentes.

8 A A
_6 #aL Lomp =3 mm
€ o L, =45 mm
£ [
;4 L L] H =4 mm
2 L =8 mm
o Lot =20 mm

0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20
Z[mm]

Figure I1I-18 : Géométrie de référence.

N

Différentes géométries ont été générées a partir de cette référence, en faisant varier les
paramétres géométriques dans les limites réalisables. Dans les figures suivantes, I’échelle est
toujours la méme sauf indication contraire, et les paramétres ayant une valeur différente du cas
de référence sont indiqués en bleu.

= Variation de Lot
— Géométrie « Lmotif 30 » : (valeur supérieure au cas de référence)

8rx AT
— 6 m Lamp =3 mm
E _ v L, =45 mm
> 4 = Q = H =4 mm
2 L L =8 mm
o v Lmotit =30 mm
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30

Z[mm]

Figure 111I-19 : Géométrie « Lmotif 30 »

— Géométrie « Lmotif 40 » : (valeur supérieure au cas de référence)
8

7 A L A A B RO N N VA
[ L J
6 amp
i v
€ 4 1=
£ L il
> 2
o v e
0 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24 26 28 30 32 34 36 38 40
Z[mm]
Lamp =3 mm
L, =45 mm
H =4 mm
L =8 mm

Limotf =40 mm

Figure III-20 : Géométrie « Lmotif 40 »

D’apreés les tendances constatées dans 1’étude bibliographique, on s’attend & ce que I’échange
thermique et les pertes de pression soient diminués lorsque la longueur d’un motif augmente.
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= Variation de Lamp
- Géométrie « Lamp 2 »

: (valeur inférieure au cas de référence)

Conservé

< )

8 L

4 ]
— 6 lﬂf’l i I-amp =2 mm
g L L, =675mm
= 4 = | H =4 mm

L ; L
2 =8 mm
o LY Limotit = 24,5mm
0O 2 4 6 8 10 12 14 16 18 20 22 24

Z[mm]

Figure II1I-21 : Géométrie « Lamp 2 »

— Géométrie « Lamp 3,5 »

: (valeur supérieure au cas de référence)

8 r T
A L

=6 \Lamq amp =35 mm
£ Vi L, =3,85mm
>4 L < L > H =4 mm

2 r L =8 mm

oLy Lotif =18,7mm

0O 2 4 6 8 10 12 14 16 18
Z [mm]

Figure I11-22 : Géométrie « Lamp 3,5 »

Dans la géométrie « Lamp 2 », Lnoir est augmenté pour conserver la méme distance entre les
obstacles que dans le cas de référence. Dans ce cas on s’attend & une diminution de I’échange
thermique et des pertes de pression. De la méme fagon, L est réduit dans la géométrie
« Lamp_ 3,5 » et 1'on s’attend & une augmentation de I'échange thermique et des pertes de

pression.

» Variation de H et Lamp
— Géométrie « H 6 »

: (valeur supérieure au cas de référence)

12

10

Lam

8

b Al

Y

L,

Y [mm]
—

Lamp =3 mm
L, =45 mm
H =6 mm
L =12 mm
Lot =20 mm

0 2 4 6

[mm]

Figure I11I-23 : Géométrie « H 6 »

Ce cas va probablement montrer une diminution de I’échange thermique et des pertes de

pression.

82 10 12 14 16 18 20
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- Géométrie « H 5 Lamp_ 3,5 » : (valeurs supérieure au cas de référence)

10 N y
8 Lamg Lamp =35 mm
= \/ L, =3,85mm
€ 6 < >
= L L, H =5 mm
4 L =10 mm
2 Liott =24,5mm
0 \4

0O 2 4 6 8 10 12 14 16 18
Z[mm]

Figure III-24 : « H 5 Lamp 3,5 »

- Géomeétrie « H 6 _Lamp 3,5 » : (valeurs supérieure au cas de référence)

12 y
o -
¢ Lamp =35 mm
T 8 > L, =38mm
5 6 L Le H =6 mm
L =12 mm
4 Liotit = 18,7mm
2
0 Y
0O 2 4 6 8 10 12 14 16 18
Z [mm]

Figure III-25 : « H 6 Lamp 3,5 »

3.2 Méthode numérique

L’étude a été menée a I'aide du logiciel commercial FLUENT, en utilisant le solveur SIMPLE
[32]. La température de paroi a est imposée a 313 K, avec le gaz (argon) rentrant a 293 K mais
ces valeurs n’ont pas grande importance car elles n’influencent pas le nombre de Nusselt ni le
facteur de friction. L’écoulement est considéré incompressible, ce qui est justifiée par la faible
vitesse du gaz devant la vitesse du son.

. P . N -6 R .
Les calculs sont lancés en régime permanent, jusqu'a une convergence de 107, c’est-a-dire
. N L . ., , . . . . N -6 . . .
jusqu’a ce que les résidus normalisés des équations soient inferieurs & 10, ce qui nécessite
généralement plusieurs milliers d’itérations.

3.2.1 Domaine de calcul et conditions limites

Le domaine de calcul, présenté sur la figure III-26, comprend 8 motifs prolongés d’une zone de
stabilisation de I’écoulement pour éviter les recirculations au niveau de la sortie du fluide, qui
peuvent poser des problémes de convergence du calcul.

Condition
Parois Température imposée
— Plan de symétrie | Symétrie
I Entrée Vitesse imposée
Sortie Pression Imposée

Figure I1I-26 : Domaine de calcul et conditions limites

Comme il est d’usage pour les problémes de type « convection forcée », les conditions limites
imposent une température de paroi uniforme, une vitesse d’entrée uniforme, et une pression de
sortie uniforme. Le probléme présente un plan de symétrie qui permet de réduire de moitié le
domaine de calcul.
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3.2.2 Validation sur un canal droit

Afin de valider le calcul du nombre de Nusselt et du facteur de friction par post-traitement des
résultats de calcul, un canal sans obstacle a été modélisé & un nombre de Reynolds de 1000,
puis les résultats comparés aux valeurs disponibles dans la littérature, dans le cas des
problémes & température et a flux imposés. La figure III-27 présente des résultats extraits de
[33], ot le probléme & température imposé est dénommé « T », et le probléme a flux imposé
« H2 ».

a | fxRe Nur Num Num

1000 14,22708 29706 3460795 3091
# - 5 -

0.900 18.26098 3a06204
1/) e 14.32808 - 364531
Ve.800 14.37780 - 3.66382

Ve 750 14,47570 - 3e70052

1716 14,6482 3.077 3e73419 -
0.700 14,00538 -, -
273 1471104 37 3079033 -
G600 14, 97996 - 3 -
0e500 15+54800 3391 4012330 30

Q400 1636810 - 47185 -
> 3 1708967 3.9%56 4,79480 297
0s300 17.51209 - 2.98989 -

0.250 18,23278 4,439 S.33106 2494
0200 19.07080 - 85.73769 293

16 19.70220 54137  6.04946 2,03,

177 20.19310 - 8.29404 2.94

0e125 | 20.58468 5,597 .49033  2.94

1/9 20.9038% - 6468106 2094

1710 | 21.16888 - 678495  2.95

112 21.58327 - 6.99507 -

115 22.01891 - 7e21683 -

1r20 22.47701 - 7ea50m3 - ) <

750 23, 36253 - 7090549 -

o 24.00000 74541  He23529  B.235 00 o1 02 03 04 05 06 OF 06 09 10

a

Figure III-27 : Valeurs du facteur de friction de Fanning multiplié par le
nombre de Reynolds, et du nombre de Nusselt pour les conditions limites
«T», « Hl », et « H2 », en fonction du rapport d’aspect o du canal

» Facteur de friction

Le facteur de friction de Fanning extrait du calcul FLUENT est de 0,20215. Par conséquent,
on obtient F¢ x Re = 15,396, au lieu de 15,548. L’erreur commise est de 1%.

= Nombre de Nusselt

— Température imposée (conditions limites « T ») : Le nombre de Nusselt extrait du calcul
est de 3,425, au lieu de 3,391, ce qui représente une erreur de 1,2%.

— Flux imposé (conditions limites « H2 ») : Le nombre de Nusselt extrait du calcul est de
3,03, au lieu de 3,02, ce qui fait une erreur de 0,3%.

L’erreur maximale est de 1,2%, ce qui satisfaisant. L’approche utilisée est donc considérée
valide.

3.2.3 Modéle de turbulence

Pour les calculs & nombre de Reynolds supérieurs ou égaux a 200, la convergence n’est pas
atteinte sans 'ajout d’'un modéle de turbulence, ce qui est cohérent avec les valeurs de nombre
de Reynolds critique observées dans le cas de plaques corruguées [16], ou de canaux avec
obstacles [4], [17], [18]. Les résidus des équations montrent des oscillations périodiques
cohérentes avec les phénomeénes oscillatoires attendus, ne pouvant pas étre pris en compte par
les équations de Navier-Stokes stationnaires.

Une simulation transitoire pourrait alors mettre en évidence ces oscillations et permettrait
d’obtenir le nombre de Reynolds critique, ainsi que les valeurs moyennes du nombre de Nusselt
et du facteur de friction. Cependant, ce type d’approche, dites DNS (direct numerical
simulation), requiert une puissance de calcul considérable en trois dimensions. En effet, le
nombre de mailles nécessaires augmente trés vite avec le nombre de Reynolds & cause de la
taille minimale des tourbillons qui est d’autant plus réduite que la vitesse du fluide est grande.

L’utilisation d’un modéle de turbulence de type RANS (Reynolds Averaged Navier-Stockes) a
été nécessaire pour atteindre la convergence, ce qui ne permet pas de quantifier précisément le
nombre de Reynolds critique. Ce type de modéle n’étant pas concu pour une utilisation en
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régime laminaire oscillant, des calculs supplémentaires ont été réalisés pour estimer sa validité
dans ces conditions.

3.3 Maillage

Cinq maillages cubiques uniformes ont été testés. La dimension des mailles est :

— Maillage 1 : 1 mm (320 éléments par motifs)
— Maillage 2 : 0,5 m (2 560 éléments par motifs)
— Maillage 3 : 0,25 mm ( 20 480  éléments par motifs)
— Maillage 4 : 0,125 mm (163 000  éléments par motifs)
— Maillage 5 : 0,09 mm (430 000  éléments par motifs)

Les maillages sont comparés pour les nombres de Reynolds de 75 et 1000, en tracant les profils
de vitesse et de température obtenus avec chacun des maillages, dans une zone ot ’écoulement
est établi. Il convient d’abord de s’assurer de 1’établissement de ’écoulement.

3.3.1 Etablissement de ’écoulement

» Etablissement des vitesses

La figure III-28 présente la superposition des profils de vitesse & chaque sortie de motif,
(«ligne 1 » sur la figure III-17), pour le maillage 4 & Re= 75, et pour le maillage 5 a
Re = 1000.

0.7 : : ‘ :
a) M
o
g > f KT\'\'\L
[}
@ Sk
£ Vi B
Z 03 -
/ \'\v\k Motif 1
02 /“ "\ Motif 2
0.1 Motif 3
0 ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ Motif 4
3 35 4 45 5 55 6 6.5 7 75 8 )
7 ‘ ‘ ' ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ ‘ Motif 5
b) Motif 6
6 f,x"""m Motif 7
5 f
% 4
E rd
> 3
] /F
L 2 —
> jz-
1

o
w

3.‘5 4 4:5 5 515 6 615 7 7:5 8
Distance transversale [mm]
Figure III-28 : Profils d’amplitude de wvitesse sur la « ligne 1 » de la
figure III-17, a) Maillage 4, Re = 75, b) Maillage 5, Re = 1000.

eéme eme
u 7

Il apparait que dans les deux cas, I’écoulement est établi du 4 motif. On retrouve ce

résultat avec les autres maillages.

» Etablissement thermique

La figure III-29 présente le nombre de Nusselt calculé selon 1'équation III-15.
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157 — ' I I \+
=
2 10 —+— Maillage 4, Re=75
E —+— Maillage 5, R&=1000
I
g 5]
P4

T
0 L L L L L L L
1 2 3 4 5 6 7 8 9

Motif
Figure III-29 : Etablissement thermique, a) Maillage 4, Re= 175,
b) Maillage 5, Re = 1000.

éme eme
7

L’écoulement est thermiquement établi également du 4™ au
donc comparés sur le motif n°6.

motif. Les maillages seront

3.3.2 Influence du maillage

A Re = 1000, le maillage 1 n’a pas permis au calcul d’arriver & la convergence, et & Re = 75, le
maillage 5 n’a pas été nécessaire pour obtenir des résultats indépendants du maillage.

= Profils de vitesse

Les figures III-30 et III-31 superposent pour chaque maillage les profils de vitesse suivant z le
long de la « ligne 1 », sur le 6™ motif, pour les nombres de Reynolds respectifs de 75 et 1000.

0.7 T T T

0.6 =k

0.4 ﬁ( N
0.3 j / —+— Maillage1 \
’ —+— Maillage2
0.2 %/ —+— Maillage3 \
—+— Maillage4 \L
0.1

0 | | | | | | | | |
3 3.5 4 4.5 5 55 6 6.5 7 7.5 8

Distance transversale [mm] x 107

0.5

Vitesse [m/s]

Figure I11I-30 : Superposition des profils de z-vitesse sur la « ligne 1 », Re = 75.

L’écart entre les profils est inférieur & 2% entre le maillage 3 et 4. Pour Re = 75, le maillage 3
est donc satisfaisant.

7
6
— 5
KY
E
o 4
@
% — Maillage2
—+— Maillage3 )
—+— Maillage4 \\%
©— Maillage5

L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L 1 L
4.5 5 55 6 6.5 7 7.5 8
Distance transversale [mm] %103

Figure I1I-31 : Superposition des profils de z-vitesse sur la « ligne 1 », Re = 1000.
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Pour un nombre de Reynolds de 1000, le maillage 3 est insuffisant, car il manque des points au
voisinage de P’abscisse x = 3 mm, c'est-a-dire juste au dessus de I'obstacle en sortie de motif.
Le manque de points empéche de représenter correctement la recirculation qui apparait (les
points affichant une vitesse négative). Les maillages 4 et 5 sont suffisamment fins pour prendre
cette recirculation en compte, et présentent moins d’1% d’écart, ce qui est satisfaisant.

» Profils thermiques

Les figures II-32 et III-33 présentent des profils thermiques suivant z le long de la « ligne 1 »,
sur le 6™ motif, pour les nombres de Reynolds respectifs de 75 et 1000.

313
- X\//%
312.9 ——+— Maillagel
—+—— Maillage2

312.85 W

Température [K]

———— Maillage3
——+— Maillage4

312.8 ! ! ! ! ! ! . . T
3 35 4 4.5 5 55 6 6.5 7 75 8

-3
Distance transversale [mm] x 10

Figure I11I-32 : Superposition des profils de température sur la « ligne 1 », Re = 75.

L’écart entre les profils est inférieur a 5% entre le maillage 3 et 4. A un nombre de Reynolds de
75, le maillage 3 est donc satisfaisant.

w
g
o

313
312 —+— Maillage2
3 —+— Maillage3
g —+— Maillage4
=311 .
o \ —O— Maillage5 / ]
\8 e l
IS R
& S=u ‘, 1 1 I = %50

Distance transversale [mm]
Figure I1I-33 : Superposition des profils de température sur la « ligne 1 », Re = 1000

Pour un nombre de Reynolds de 1000, par rapport au maillage 5, le maillage 3 est insuffisant, a
plus de 11% d’écart, alors que le maillage 4 est satisfaisant, a 3,4% d’écart.

Dans tous les cas, le maillage 4 s’est révélé suffisant. La dimension de maille cubique de
0,125 mm est donc retenue pour la suite des calculs. Pour le cas de référence, le maillage
contient alors 2 000 000 éléments, ce qui représente en moyenne 2 jours de calcul sur les
serveurs mis & disposition par le CEA Grenoble.

3.4 Résultats

3.4.1 Transition vers la turbulence

= Modéle « k-€ »

Le modéle de turbulence qui a été employé lorsque le calcul stationnaire en régime laminaire
n’atteint pas la convergence requise est connu sous le nom de « RNG k-€ », et fait partie des
modeles de type RANS (Reynolds Averaged Navier Stockes). « k » et « € » désignent 'énergie
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cinétique d’agitation turbulente, de dimension [mQ/ SQ], et le taux de dissipation turbulente, de
dimension [m”/s?|. Ces grandeurs dépendent des caractéristiques locales de Pécoulement.

Le modéle « k-€» est basé sur le schéma de Prandtl-Kolmogorov donnant la viscosité
turbulente :

vy =C Kk xI (ITL-16)

ou C, est une constante du modele, et | une échelle de longueur caractéristique de
Iagitation turbulente.

| est donné par :
| =C k¥?/e (II1-17)
ot C, est une constante du modele.

Par conséquent, 'expression de la viscosité turbulente devient :

EZ
vy =C,Cp - (IT1-18)

Une description compléte de ce modéle est donnée dans [25].

Le modeéle RNG a été développé grace aux méthodes du groupe de renormalisation RNG (Re-
Normalisation Group) par Yakhot et al. [34] pour prendre en compte les effets des plus petites
échelles de l'agitation turbulente. Dans le modeéle standard, la viscosité turbulente est
déterminée par une seule échelle de longueur turbulente, et la diffusion turbulente calculée
correspond alors seulement & cette échelle, alors qu’en réalité toutes les échelles contribuent a
la diffusion turbulente.

Ce modéle peut permettre de réduire les imprécisions du modéle k-g€ standard lorsqu’il est
appliqué aux écoulements recirculants [35], mais il reste une incertitude quant a sa validité a
bas nombre de Reynolds. Plusieurs calculs supplémentaires ont été effectués avec les
géométries « Référence » et « H 6 » pour étudier comment ce modeéle de turbulence dégénére
lorsqu’il est employé en régime laminaire stable, et pour estimer sa pertinence en régime
laminaire oscillant.

La figure III-34 superpose les résultats obtenus avec et sans modéle de turbulence, et montre
que le modele « RNG k-&» est en trés bon accord avec les résultats laminaires jusqu’a
Re=100. La figure ITI-35 montre qu’a trés bas Reynolds (25) l'intensité de la turbulence
diminue par rapport & sa valeur d’entrée (10'5 m2/ SQ), et devient négligeable sur les motifs ou
I'écoulement est établi (10_10 m2/ s), permettant de retrouver précisément les résultats
laminaires.

g\\ 100 T T T
4 —+— k-espilon +
5 3 X \@\m —o— laminaire § e
s, NN ] T canal droit 9 d
; \\ %\\’\H z //ﬁ/ L7
S © .
: x\ €10 .
% 1 S [V 5 A
& > ' 5
v N P R § ___________________
0.5 : Tk B
. b . \f 2 . , )
20 100 1000 10000 20 100 1000 10000
Nombre de Reynolds Nombre de Reynolds

Figure III-34 : Facteur de friction et nombre de Nusselt obtenus avec et

sans modéle de turbulence, dans les géométries « Référence » et
« H 6 ».
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Cependant, a partir d'un nombre de Reynolds de 125, les deux modéles montrent un écart sur
la figure III-34. Les calculs correspondant & Re = 125 et Re = 160 ont convergé sans nécessiter
de modéle de turbulence, ce qui indique que I’écoulement est encore stable. La validité de ces
résultats « laminaires » est assurée dans la mesure oil le maillage est suffisamment fin, ce que
I’on peut supposer en considérant 1’étude sur les maillages présenté en section II1.3.3.2.

K [m2/s2]

o°m o ‘ - - - - B

107 [N& - 1B P P =
o S

1]E)q” 2‘/ | S i Bad B =l == = Il 5= = Il == = il SSS

10—13.

Figure III-35 : Etablissement de Uénergie cinétique turbulente dans la
géométrie de référence a Re = 25.

Pour les écoulements & grand nombre de Reynolds, le modéle « k-£€» est I'un des plus
répandus dans les applications a l'usage de l'ingénieur. Utilise en dehors des situations
d’écoulements cisaillés simples pour lesquelles il fut initialement concu, il conduit a des
résultats qui, sans étre toujours quantitativement corrects, restent le plus souvent
qualitativement représentatifs [25].

Ces considérations suggérent que le modéle « RNG k-€» est adapté au cas laminaire et
turbulent, mais lapparition d'un écart entre les deux modéles aux points Re= 125 et
Re = 160 semble indiquer qu’il fait apparaitre des phénoménes turbulents un peu trop tot,
alors que I’écoulement est encore stable. Les résultats du modéle laminaire seront donc retenus
lorsque le modéle de turbulence n’est pas nécessaire pour atteindre la convergence.

3.4.2 Facteur de friction et Nombre de Nusselt

La figure III-36 présente le nombre de Nusselt et le facteur de friction obtenus pour les
différentes géométries, en fonction du nombre de Reynolds.

5[

Facteur de friction
[

S
S i N

st e P

S \‘\ ! [ I—
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—+— Lmotif_30 //%
| —— Lmotif_40
—+—H_5_Lamp_3,5
—6—H_6
—e—H_6_Lamp_3,5
10} —e— Lamp_2
|1 —e—Lamp_3,5 2
|- Canal droit T

Nombre de Nusselt

260 . . 560. - i(I)OO 2600
Reynolds

Figure III-86 : Nombre de Nusselt et Facteur de friction obtenus pour les

différentes géométries en fonction du nombre de Reynolds.

Dans tous les cas étudiés, le facteur de friction est décroissant en fonction du nombre de
Reynolds, alors que le nombre de Nusselt est croissant (en excluant Re= 25), ce qui
correspond au comportement observé dans les articles relatifs a l'intensification de I’échange
thermique. Les cas qui affichent un grand nombre de Nusselt sont associés & un facteur de
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friction élevé, et il apparait le méme ordre lorsqu’on les classe par nombre de Nusselt croissant
ou par facteur de friction croissant. On retrouve donc une tendance typique ot 'intensification
de léchange thermique se paye par une augmentation des pertes de pression. On retrouve
également les influences observées dans la littérature : 'augmentation de la distance entre les
obstacles diminue les pertes de pression et I'échange thermique (cas « Référence »,
« Lmotif 30 », « Lmotif 40 »), alors que laugmentation de lamplitude des obstacles
augmente les pertes de pression et l'’échange thermique (cas « Lamp 2 », « Référence »,
« Lamp 3,5 »).

La comparaison avec le canal lisse (ligne pointillée) montre que les différents cas détériorent
I’échange thermique lorsque le nombre de Reynolds est inférieur & 100, alors que les pertes de
pression sont plus importantes. Autrement dit, en régime purement laminaire, ces géométries
n’ont pas d’'intérét pratique. L’échange est intensifié & partir de Re = 200, ce qui suggére un
nombre de Reynolds critique situé entre 75 et 200 pour toutes ces géométries, en cohérence
avec le valeurs trouvées dans la littérature pour des géométries similaires [1], [2], [27], [29], [30].

3.4.3 Ecoulement

» Régime laminaire :

La figure III-37 a) présente le champ de vitesse du cas de référence & un nombre de Reynolds
de 75, dans le plan de symétrie du canal. Les lignes donnent les directions des vecteurs vitesses
et I'échelle de couleur donne la norme des vecteurs, faisant apparaitre le parcours sinueux du
fluide et son accélération au niveau des rétrécissements, mais aussi les recirculations provoquées
par les obstacles, notées ry et rs. Les longueurs de recollement X sont nettement inférieures aux
résultats de la figure III-5, ce qui n’est pas surprenant étant donnée la présence alternée
d’obstacles sur la face opposée.

La figure III-37 b) montre que les isocontours de température sont particuliérement espacés
dans les recirculations (zones grises), ce qui traduit un gradient faible et donc un échange
thermique peu intense alors que les zones en aval des points de recollement (repéres noirs)
affichent des isocontours plus rapprochés qui impliquent un échange thermique plus important.

La figure III-37 c¢) montre que sur la géométrie « H 6 », le plus petit rapport d’expansion
L/Lamp (équivalent du rapport Hy/H; de la figure III-4) engendre des recirculations plus
étendues, ce qui est probablement di au parcours moins sinueux du fluide, et la figure I11-37 c)
montre leur influence sur les gradients thermiques. Ces recirculations font baisser le nombre de
Nusselt, alors que le parcours moins sinueux se traduit par des pertes de pression plus faibles,
comme on le constate en comparant les valeurs correspondant a ces deux géométries sur la
figure III-36.

Les points de la figure III-36 correspondants & Re = 25 montrent des nombres de Nusselt
légérement supérieurs, car le nombre de Reynolds plus faible se traduit par des recirculations
moins étendues (figure I1I-5) et donc un meilleur échange thermique.

= Régime turbulent :

Les figures I1I-38 a) et c) présentent 1’énergie cinétique turbulente des géométries « référence »
et « H 6 », obtenue avec un nombre de Reynolds de 2000. Les figures I1I-39 a) et ¢) montrent
les champs de vitesse correspondants, ol apparait une recirculation supplémentaire sur la face
de l'obstacle paralléle & 1’écoulement, notée « r, ». Le modéle de turbulence ne donnant accés
qu’a l’écoulement moyen, ces champs de vitesse sont des moyennes temporelles. Les
observations faites dans la section II1.1.2.3 suggérent que ces recirculations sont & l'origine de
détachement de tourbillons qui sont emportés par I’écoulement. Les figures III-38 a) et c)
semblent indiquer que ces détachements ont lieu majoritairement au niveau de la recirculation
r, dans la géométrie de référence, alors que le cas « H 6 » affiche une turbulence globalement
moins importante, avec une contribution des recirculations r, et rs.
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Figure III-37 : a) et b), champs de vitesse et isocontours de température
de la géométrie de référence a Re = 75. ¢) et d), géométrie « H 6 » a
Re = 75. Les points de séparation et de recollement sont indiqués par des

repéres respectivement blancs et noirs.

Les tourbillons emportés par I’écoulement contribuent au mélange du fluide, ce qui est pris en
compte par une <« diffusivité turbulente » qui n’est pas une propriété du fluide mais de
Iécoulement. II est possible de calculer la conductivité effective du fluide qui en résulte,
présentée sur les figures I11-38 b) et d).
a)
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Figure III-38 : Energie cinétique turbulente dans les géométries
« référence » (a gauche) et « H 6 » (a droite) a Re = 2000.

On voit que lagitation turbulente se traduit dans la partie principale de I’écoulement par une
conductivité effective qui peut atteindre 50 fois la conductivité du fluide, mais qui diminue
rapidement & proximité des parois. Par conséquent, les isocontours de température, présentés
sur les figures I1I-39 b) et d), sont espacés dans les zones ou la conductivité effective est
importante et se concentrent & proximité des parois. Autrement dit, les gradients thermiques
pariétaux sont importants, et se traduisent par un flux thermique pariétal intense. On voit
également que ces gradients sont importants en amont des points de recollement de
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I’écoulement moyen, contrairement & ce que l'on observe en régime laminaire sur la figure
1MI-37.

b)

Z[mm] Z[mm]

Figure III-39 : a) et b), champs de vitesse et isocontours de température
de la géométrie de référence a Re = 2000. c) et d), géométrie « H 6 » a
Re = 2000. Les points de séparation et de recollement sont indiqués par
des repéres respectivement blancs et noirs.

3.4.4 Echange thermique

La figure III-40 présente les flux thermiques pariétaux des géométries « référence » et « H 6 »,
obtenus & Re = 75, 500 et 2000, et permet d’observer certains effets tridimensionnels sur la
paroi « y2 ». On retrouve que les flux thermiques de la paroi « x2 » sont plus intenses la ot les
gradients thermiques sont importants sur les figures I1I-37 et 111-39.

= Reynolds 75 :

A Re = 75, il n’apparait pas d’intensification particuliére sur la paroi « x2 » bien qu'elle affiche
un flux plus important que la paroi « y2 ». En fait, ’écart de température entre la paroi et le
fluide au centre du canal ne correspond pas a la méme distance selon que la direction
considérée soit x ou y. Les parois les plus rapprochées (« x1 » et « x2 » sur la figure III-17)
voient un flux plus important que les parois « y1 » et « y2 ».

Au niveau de la paroi « y2 », les flux les plus importants sont situés en aval des points de
recollement, 14 ot le fluide au centre du canal se rapproche des parois.

= Reynolds 500 :

A Re = 500, les effets turbulents provoquent un accroissement global du flux pariétal, et un
effet d’'impact commence & apparaitre au niveau du point de recollement « r{» qui se traduit
par une intensification locale importante sur la paroi « y2 » mais aussi sur la paroi « x2 ». La
figure III-41 illustre cet effet d’impact, quasi nul & Re = 75, mais qui provoque un
rapprochement du gaz froid provenant du centre du canal & partir Re = 500 au niveau du
point noté 1. Le fluide froid dévié par l'obstacle provoque ensuite des effets d’impact
secondaires notés 2 et 3. Finalement le fluide froid dévié vers le point 3 rejoint 1’écoulement
principal en provoquant une accélération le long de la paroi, et plus particulierement sur la
géométrie de référence.

144



3 ETUDE CFD D’UN CANAL A RIDES TRANSVERSES

Référence Re=75 H 6
Paroi « x2 » P D/V/mz]f ) ‘ ‘l - T‘
- _ S ~3 ! | I.‘
# Wi’ | | - j P 100 ‘ |
P11 | ::i' - '/ . ;; 75 .‘"'
8 —— =0 /
I55 o— 25 —~—
A gl s i
h S — [\ I \ T g .‘I":. !
28 _-— N o LN\
[ —— = —— N N
Paroi «y2» Y Re-= 500 ‘ -
X | - 7
P /] |
Im?|= — Tee——— | !
¢ (Wi b ] ps1 ‘ \ ‘
M 346 | r
259 | =
[173 X

k
|a_-..

i

Re= 2000

¢ Wi mzlr
P 1580 .

1185 /
I 790

S _

Figure III-40 : Isocontours des flur thermiques pariétaux des géométries
« référence » et « H 6 » 4 Re = 75, 500 et 2000.

Figure HI—41 :
de recollement de la recirculation «ry». a) Re =75 b) Re = 2000.
L’échelle de température va du plus froid en bleu au plus chaud en rouge.

= Reynolds 2000 :

A Re = 2000, l'intensification globale due & la turbulence est importante, et les effets d’impact
se traduisent par des intensifications locales bien visibles en amont et au niveau de ’obstacle
sur la figure I1I-41 b), plus particuliérement sur la géométrie de référence ou la trajectoire du
fluide est plus sinueuse. Les obstacles semblent provoquer d’autres intensifications locales plus
réduites sur la paroi « y2 » ainsi que des effets tridimensionnels complexes visibles sur la paroi
« X2 » ol des maximums locaux apparaissent de part et d’autre du plan de symétrie.

» Coefficients d’échange convectif et nombre de Nusselt :

La figure III-42 présente les coefficients d’échange convectif et les nombres de Nusselt locaux,
obtenus sur les différentes parois de la géométrie de référence. A Re = 75, la figure a) montre
des intensifications correspondant aux zones en aval des points de recollement et aux gradients
maximaux des figures I1I-37 a) et b). Le nombre de Nusselt local qui en résulte, présenté figure
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III-42 ¢), a une valeur globalement inférieure a celle obtenue en canal droit du fait des
recirculations qui détériorent ’échange thermique.

A Re = 2000, la figure II1-42 b) affiche un coefficient d’échange convectif local bien supérieur,
qui présente des maxima locaux correspondant aux zones d’intensification et aux effets
d’impact mentionnés précédemment. Le nombre de Nusselt local correspondant présenté figure
IMI-42 d), montre une intensification importante par rapport au canal lisse, grace aux
phénoménes turbulents induits par les obstacles et aux effets d’impact qui rapprochent le gaz
du centre du canal des parois.
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Figure III-42 : Coefficient d’échange convectif et nombre de Nusselt correspondant, dans la
géométrie de référence. a) et c), Re = 75, b) et d), Re = 2000.

4 Choix d’une géométrie

La pertinence du critére de performance de I'équation III-8 n’étant pas garantie pour un
systéme thermodynamique tel que le procédé SEPT, la comparaison des différentes géométries
a été effectuée en intégrant dans la modélisation globale, les relations obtenues pour le nombre
de Nusselt et le facteur de friction, ce qui permettra également la comparaison avec les autres
types de matrices solides que sont les canaux droits et les empilements de sphéres uniformes.

La démarche de I'étude de sensibilité effectuée en section I1.4 est réemployée : différents cas
sont définis, correspondant aux géométries de canaux étudiées, et chacun doit respecter le
cahier des charges du cas industriel de référence donné table II-6. La géométrie la plus
performante sera celle qui minimise la dimension des enceintes nécessaires.

4.1 Intégration dans la modélisation globale

Contrairement & I’étude CFD qui ne s’intéresse qu’a la géométrie de I’écoulement, I'intégration
dans la modélisation globale nécessite de prendre en compte ’épaisseur ¢ de la plaque qui
intervient dans lexpression de la porosité £ et du coefficient d’échange volumique h,, donné
par I’équation II-41.

4.1.1 Epaisseur de la plaque

La figure III-43 montre la géométrie d’'un motif de la matrice solide, faisant apparaitre
Iépaisseur ¢ de la plaque, la partie fluide étant représentée en clair.
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I—motif
Figure I11-43 : Géométrie d’un motif de la matrice solide.

La porosité s’exprime alors :

— V_f — H (Lmotif L- 2Lamer)
Vo Lot (H+3)(L+0)

&

(I11-19)

Pour la géométrie de référence, définie en section I11.3.1.3, on obtient les porosités suivantes :
- 0=4mm: = 277%
- 6=3mm: &= 345%
- 0=2mm: &= 44,3%

Le nombre de Nusselt ayant été défini par rapport & une surface projetée, le coefficient

d’échange volumique hyo s’écrit :
k

k S, h oroi
hvoI = d_f Nuproj e(;/_pm] = d_f Nuprojsspé_proj (HI—20)
h h

olt NUgj est le nombre de Nusselt calculé dans I'étude CFD, Scn projest la surface d’échange
projetée, V est le volume total occupé, et Spe projest la surface spécifique projeté.
Spe_projest la surface d’échange d’un canal sans obstacles ramené au volume V :

2(H +L)

S, = =) II1-21
ech_proj (H +5)(L+5) ( )
Les équations II1-19 et III-21 permettent alors d’exprimer Spg pojen fonction &:
€ Lot
Sips_proj= 3 ot (I11-22)
PPl HLmotif - I-amer

finalement, les équations III-20 et III-13 donnent hy en fonction de Nupg, & ko et des
parameétres géométriques :

9 kfeNuproj

o =
° 4H (H - Lamer/ Lmotif )

(I11-23)

Il apparait que hy est proportionnel & la porosité & L’épaisseur de la plaque 0 a donc un
impact sur hy intermédiaire de &

4.1.2 Etablissement des corrélations

En se basant sur les valeurs & Re = 75, 200, 500, 1000, 1500 et 2000 présentées sur la figure
II1-36, les corrélations obtenues ont été mise sous la forme :

Nu

} =aRe’ +c (I11-24)
I:D

ol a, b et ¢ sont des coefficients dont les valeurs sont données table III-1.
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La méthode de régression employée est de type optimisation par moindres carrés.

Géométrie Facteur de friction Nusselt
a — 101.96 a — 0.0276
Reéférence b =-0.992 b = 0.9092
¢ — 1.1686 c = 1.3989
a = 50.03 a — 0.06327
Lamp = 3,5 mm b =-0.775 b = 0.8236
¢ = 2.155 ¢ = 0.8106
a = 34.46 a — 0.07677
H = 5 mm et Lymp = 3,5 mm b =-0.745 b = 0.7823
c=1.616 ¢ = 0.4276
a— 137.16 a = 0.0115
Limotit = 30 mm b = -1.0963 b = 0.9938
¢ = 0.547 c = 1.9192
a — 148.99 a = 0.008823
Limotit = 40 mm b = -1.141 b =1.0144
¢ = 0.4019 c = 2.0451
a — 341.67 a — 0.003173
Lamp = 2 mm b = -1.3378 b = 1.1443
¢ = 0.33967 c = 2.3187
a = 773.86 a — 0.0528
H = 6 mm et Lamp = 3,5 mm b = -1.5179 b = 0.81714
c = 1.2253 ¢ = 0.73046
a — 1246.87 a — 0.01454
H =6 mm b = -1.6364 b = 0.9693
¢ = 0.9637 c= 1616

Table I1I-1 : Valeurs des coefficients a, b et ¢ des corrélations pour chaque cas étudié.

4.1.3 Cas étudiés

Chaque géométrie étudiée peut correspondre & plusieurs cas d’épaisseur ¢ différente, ce qui
multiplie le nombre de cas & étudier. Parvenir au respect du cahier des charges pouvant se
révéler long et fastidieux, toutes les configurations possibles n’ont pas été étudiées. En
particulier, parmi toutes ces configurations, certaines sont trivialement non-optimales, car elles
affichent un coefficient d’échange volumique inférieur & une autre en plus d’une perte de

pression supérieure.

Finalement, deux épaisseurs sont envisagées, et les configurations géométriques choisies pour

cette étude sont :

- Epaisseur 6 = 4 mm :

— Reéférence (€ =27%)
- Lamp= 3,5 mm (€ =27%)
- H=>5mm, Lgmp= 3,5 mm (€ = 34%)
- H=06mm, Lymp= 3,5 mm (€ = 40%)
- H=6mm (€ = 40%)
= Lmotit = 30 mm (8 = 40%)
- Limott = 40 mm (8 = 41%)
— Epaisseur 6 = 3 mm :
- H=>5mm, Lgmp= 3,5 mm (€ = 41%)
- H=6mm (e =47%)
- H=6mm, Lymp= 3,5 mm (€ =47%)
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4.2 Reésultats

Dans un seul cas, « Lamp = 3.5 mm », qui correspond au cas le plus « tortueux », le cahier des
charges s’est révélé impossible a respecter. En effet, la figure III-36 montre que cette géométrie
affiche la meilleure intensification, mais également le plus grand facteur de friction. Etant
données les grandes pertes de pression, le compresseur de déstockage n’est pas capable de
fournir un rapport de pression suffisant pour éviter que la température T; n’augmente & chaque
cycle.

4.2.1 Comparaison des cas

La figure III-44 affiche les volumes d’enceinte et de solide obtenus dans les différents cas.
Lorsque ’épaisseur dn’est pas indiquée, elle vaut 4 mm.
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9000 1] L Vi
| - VA
8000
7000 | = = =
—
6000 + | |
& S—
é | I
= 5000
£
S , I -
S 4000 | =
3000 |
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‘ H=5, Lamp=3.5 ‘ ‘ H=5, Lamp =3.5, &=3 H H=6, Lamp =3.5, &=3 ‘

Figure I11-44 : Volume des enceintes et volume de solide obtenus dans les différents cas.

Les paramétres géométriques du cas « H= 6 mm » sont ceux qui permettent le volume
d’enceinte nécessaire le plus faible, et semblent donc les plus intéressants parmi les cas étudiés.
Le role que joue la porosité € dans les études du chapitre précédent est confirmé : les cas a
faible porosité sont moins performants. Son influence est mise en évidence sur la figure I11-45 :
il existe un volume d’enceinte minimum, & & = 40%, alors que le volume de solide continue de
décroitre aprés 40%.

Il semble que les pertes de pression et 'échange thermique ont une tendance & s’équilibrer pour
donner les mémes performances lorsque la porosité est proche. Toutefois le rejet des
configurations trivialement non-optimales a probablement favorisé l'apparition d’une telle
tendance, et le nombre de cas étudié est trop faible pour conclure sur ce point.

4.2.2 Comparaison avec les autre types de matrice solides

La figure III-46 compare les volumes obtenus avec les quatre principales géométries : canaux
carrés droits (cas de référence industriel), empilements de graviers, empilement de sphéres, et
canaux avec obstacles (Forme 3 retenue pour I'étude CFD).

Il apparait que les géométries correspondant a la forme 3, & I'instar de ’empilement de spheéres,
permettent de réduire significativement les volumes. La meilleure géométrie de type « forme
3 » est celle du cas « H = 6 », qui permet un volume d’enceinte légérement plus faible que le
cas « Spheéres », mais un volume de solide légérement supérieur. Les paramétres géométriques
de ce cas sont donc retenus pour la commande passée & PACT.
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Figure III-46 : Comparaison de différentes matrices solides

correspondant au méme cahier des charges.

Par rapport & un canal droit, I'intérét de l'intensification par obstacles semble donc réel, et se
rapproche des performances d'un empilement de sphéres.

5 Synthése

Les travaux effectués confirment I'intérét de I'intensification des échanges thermiques pour le
projet SETHER. Parmi les solutions présentées, la génération de turbulence en canal
rectangulaire a 1’aide d’obstacles a été retenue pour une étude d’optimisation.

Dans un premier temps, des corrélations du nombre de Nusselt et du facteur de friction ont été
établies a l'aide de calculs de type CFD. Ces corrélations ont ensuite été utilisées dans la
modélisation globale du procédé, ce qui a permis de sélectionner la configuration géométrique la
plus intéressante, pour un cahier des charges donné.

Cette étude fait apparaitre les points suivants :

— L’ajout d’obstacle fait diminuer le nombre de Reynolds de début de transition
laminaire/turbulent & une valeur située entre 100 et 200, au lieu de 2000 en canal droit.

— Pour un nombre de Reynolds de 75, les obstacles ont un effet négatif sur I’échange
thermique. L’intensification recherchée apparait & partir du nombre de Reynolds critique.

— Quel que soit le nombre de Reynolds, les pertes de pression sont augmentées par les
obstacles.
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— Les effets tridimensionnels ne peuvent étre négligés : les parois latérales, bien que sans
obstacles, bénéficient d’intensifications locales qui peuvent participer de facon importante &
I'intensification totale.

— Le role important de la porosité est confirmé, et 'optimum semble se situer autour de 40%.

— Le cas nommé « H = 6 mm » est le plus intéressant du point de vue du volume d’enceinte
nécessaire au respect du cahier des charges, trés proche du volume obtenu avec le diamétre
hydraulique optimal de 4 mm en canaux droits.

Un empilement de plaques de géométrie « H = 6 mm » sera étudié expérimentalement grace a
la boucle expérimentale « CLAIRE » qui permet de simuler les conditions de fonctionnement
d’un régénérateur. La description de cette boucle et des essais prévus font 1'objet du chapitre
suivant.
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Chapitre IV

Programme d’essais sur la boucle
CLAIRE

Le chapitre précédent a permis de définir une géométrie de plaque optimisée pour la réalisation
d’une matrice de canaux adaptée aux conditions du procédé SEPT qui sera employée dans le
cadre d’une campagne d’essais sur la boucle expérimentale CLAIRE mise & disposition par le
CEA. Bien que cette campagne d’essais fasse parti des objectifs du projet SETHER, le
calendrier de ce projet ainsi que la disponibilité de la boucle CLAIRE ne permettaient pas
d’intégrer la réalisation et 'exploitation de cette campagne d’essais dans le sujet de cette thése.
En effet, les essais débuteront en septembre 2011, c'est-a-dire trois mois aprés la soutenance.

Toutefois, la préparation de ces essais a posé la question du maintien des plaques dans le
régénérateur, de leur mise en place, et de leur instrumentation. Des solutions pratiques ont été
imaginées en considérant les spécificités de la boucle CLAIRE, ainsi que les contraintes liées
aux températures élevées et aux dimensions réduites des canaux.

Ce chapitre présente les solutions retenues lors des discussions avec les partenaires du projet
SETHER, et illustre leur mise en ceuvre. Le fonctionnement général et la géométrie des
différents composants de l'installation expérimentale CLAIRE sont décrits, puis la disposition
et l'instrumentation des matrices solides sont explicitées. Enfin, les objectifs de la campagne
d’essais sont détaillés, en explicitant les grandeurs physiques que l'on désire quantifier et leur
méthode d’estimation a partir des mesures qui seront effectuées.

Deux matrices solides seront testées: un empilement de plaques de type « forme 3 »
correspondant & la géométrie retenue lors du chapitre précédent (géométrie « H 6 »), ainsi
qu’'un empilement de graviers adaptés aux conditions de 1’expérience.

Les objectifs principaux de cette étude expérimentale sont :

- La quantification des propriétés thermohydrauliques de ces matrices (échange thermique et
pertes de pression),

— La quantification des énergies stockées et déstockées

— La vérification de la tenue mécanique et thermique des matrices.
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Chapitre IV. Programme d’essais sur la boucle CLAIRE
1 Description de la boucle CLAIRE

L’installation d’essais CLAIRE permet de tester des matrices solides dans les conditions de
fonctionnement d’un régénérateur, en termes de débits et de températures, & une échelle semi-
industrielle. La figure IV-1 représente une version simplifiée de la boucle ot apparaissent les
principaux éléments : le brileur, les deux régénérateurs, les conduites de gaz et les vannes de
controle. Cette figure montre également les dimensions principales de l'installation, en
particulier les cinq métres qui constituent la partie active des régénérateurs.

cheminée

—)"

Figure IV-1 : Illustration schématique de la boucle CLAIRE.

Cette boucle permet de reproduire le comportement de régénérateurs de type « régénérateurs
de fours industriels » communément employés en verrerie et en métallurgie, et la présence de
deux régénérateurs permet de simuler leur utilisation par paires : 'un est en période chaude
pendant que l'autre est en période froide, comme expliqué en section II.1.1.1. Dans le cadre du
procédé SEPT, cela permettra de faire subir des alternances de périodes chaudes et froides
simultanément & deux matrices solides différentes. A la fin de la premiére période, le trajet du
gaz est modifié par Pouverture et la fermeture de vannes, comme illustré sur la figure I'V-2.

Matrice A Matrice B Matrice A Matrice B
a fi i

Période chaude Période froide t b) t Période froide Période chaude

CRRXKR

Figure IV-2 : llustration du fonctionnement alterné permis par la
disposition des conduites et des wvannes. a) Premiére période, b)
Deuxieme période.
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1 DESCRIPTION DE LA BOUCLE CLAIRE

1.1 Composants

1.1.1 Les régénérateurs

Chaque régénérateur est composé d’une enveloppe métallique de 1,9 x 1,9 m’ de section, d’une
couche de matériaux isolants de 35 cm d’épaisseur, laissant une section de passage de
1,2 x 1,2 m* comme le montre la figure IV-3.
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Figure IV-3 : Schéma et photographies de la partie basse d’un des deux régénérateurs [1].

De précédents travaux sur cette installation [2] ont mis en évidence qu’en absence de grilles,
la configuration de 1'écoulement est trés déséquilibrée des l'entrée du régénérateur : la
répartition du débit n’est alors pas homogeéne dans les différents canaux. Pour remédier & ce
probléme, une solution consiste & mettre en place deux grilles aux extrémités du régénérateur
expérimental, visibles sur la figure IV-4. Les pertes de pression engendrées par ces grilles
assurent une distribution plus homogéne du débit.

Partie haute : Intérieur

4

| Grille haute

’I

o N
[conce
"l "l"

e o N 5 o T S -
Figure 1V-4 : Photographies de la partie haute du régénérateur et de la grille haute.

1.1.2 Le brileur a gaz

Le braleur a gaz qui équipe la boucle CLAIRE fonctionne au gaz naturel, et peut atteindre une
puissance de 1,4 MW, pour un débit et une température maximum de 2000 Nm3/ h et 1500°C,
ce qui permet de simuler les conditions rencontrées dans les régénérateurs de fours industriels
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Chapitre IV. Programme d’essais sur la boucle CLAIRE

de verrerie ou de métallurgie. Cependant, dans le cadre du procédé SEPT, les températures &
atteindre sont moindres, et le gaz sortant du briileur doit étre mélangé avec de lair ambiant
pour faire baisser la température en entrée du régénérateur & une température de 800°C.

Une des deux sorties du brileur, visible sur la figure IV-5 a) est inutilisée et a donc été
initialement scellée sur la boucle CLAIRE. Une arrivée d’air passant par cette sortie a été
rajoutée en vue de la campagne d’essais pour permettre le mélange du gaz chaud avec de air
ambiant, comme le montre la figure IV-5 b).

/

Fzgure 1 V5 Bmleur de la boucle CLAIRE. a) avant modzfzcatzon
sortie inutilisée, b) aprés modification : rajout d’une arrivée d’air.

1.1.3 Les conduites et les vannes

En plus de lisolation des régénérateurs, les conduites, présentées sur la figure IV-6 a)
comprennent une épaisseur d’isolation thermique interne visible sur la figure IV-6 ¢). Des joints
de dilatations permettent d’éviter que les conduites ne se déforment sous laction de la
dilatation thermique. Les vannes basse température, situées en partie basse de I'installation,
sont des vannes courantes de type « papillon » qui ont un temps de fermeture de 25 secondes,
alors que les vannes hautes températures situées en partie haute sont plus complexes : elles
sont refroidies & 'eau et affichent un temps de fermeture de deux minutes.

Vanne haute
température |

. s e )

Figure IV-6 : Conduites, vannes et joint de dilatation. a) conduites et
vannes hautes, b) vanne basse température, c) isolation interne des
conduites.
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1 DESCRIPTION DE LA BOUCLE CLAIRE

1.2 Procédure expérimentale

Etant donnée la complexité de la boucle CLAIRE et la durée d’un essai qui peut atteindre une
semaine, le pilotage du briileur et des vannes est largement automatisé. La figure IV-7 présente
I'interface homme-machine du contréle-commande.

Ts Chem 1 [0
16 °C}

e
|
a0 [ J[~Omam |

‘ ‘
e ——

sl

Figure IV-7 : Interface homme-machine du controle-commande de la boucle CLAIRE [2].

De plus, une centrale d’acquisition permet de centraliser et d’automatiser les mesures.

1.2.1 Pilotage de la boucle

La figure IV-8 présente les trois périodes principales lors d’un essai : la mise en marche du
brileur, ’établissement du régime périodique, et les mesures.

Température
de sortie des 4
gaz

manuel automatique

ﬂd:- C D E

Démarrage LEtainssement du régime périodique Mesures

temps

Figure IV-8 : Séquence de mise en fonctionnement et mesures.

= Mise en marche du briileur :

La séquence automatique de démarrage du briileur est illustrée sur la figure IV-8 : seules les
deux premiéres phases A et B sont manuelles. La fragilité des composants en céramique vis-a-
vis des chocs thermiques impose ensuite une montée en température lente, de l'ordre de
60°C/h, nécessitant une dizaine d’heures pour atteindre la température nominale. L’acquisition
des mesures se fait pendant la période d’établissement du régime périodique stabilisé qui
représente généralement quelques dizaine de basculements, et se poursuit ensuite pendant
quelques cycles stabilisés.
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= Basculements :

Lors de précédentes campagnes de mesures [2], la gestion automatique des vannes a été
optimisée pour réduire la durée pendant laquelle les conditions de débit ne sont pas nominales,
en prenant en compte leur temps de fermeture et d’ouverture. La figure IV-9 illustre ce
pilotage automatique, ou il apparait que les durées des phases «air » (déstockage) et
« fumées » (stockage) ne sont pas tout a fait égales. L’optimisation permet de minimiser cette
différence et de réduire la durée globale de fonctionnement des vannes.

phase
régénérateur A air fumées air
"""" 1
A B C D
IOS— I —_ e

régénérateur B fumées \/ air \l/ fumées

l e . Al

E F G H

Figure IV-9 : Schéma de principe de la séquence de basculement.

Les instants de basculements seront définis par un critére de température en sortie des
régénérateurs.

2 Matrices solides testées

Deux matrices solides seront testées simultanément, chacune occupant un des deux
régénérateurs : un empilement de plaques de type « forme 3 », et de géométrie « H 6 »
présentée sur la figure III-23, et un empilement de graviers, dont les caractéristiques ne sont
pas encore déterminées. Des essais de résistance aux cyclages thermiques a haute température
sur des échantillons de graviers devront étre menés & petite échelle afin de choisir des graviers
suffisamment résistants.

2.1 Plaques « Forme 3 »

Le choix du matériau constituant les plaques a été étudié par 'ENSCI (Ecole Nationale
Supérieure de Céramique Industrielle de Limoges), avec le cahier des charges suivant :

— Résistance aux cyclages thermiques

Faible dilatation thermique

Masse volumique et capacité thermique importantes

— Géométrie permettant un empilage stable

— Coiit raisonnable.

Plusieurs matériaux ont été envisageés :

— la mullite (minéral silico-alumineux), offrant une bonne résistance aux cyclages thermiques,

— la porcelaine standard, affichant une faible dilatation thermique et supportant des
températures jusqu’a 1400°C.

— la porcelaine cordiéritique, de dilatation thermique plus faible et présentant une meilleure
résistance aux chocs thermiques.

— la cordiérite-mullite constituée d’une matrice de cordiérite contenant des inclusions de
mullite, utilisé dans I'industrie comme support de fours.

— la porcelaine alumineuse, qui offre une densité et une capacité thermique élevée, mais qui
posséde aussi un coefficient de dilatation thermique plus élevé que les autres matériaux.
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2 MATRICES SOLIDES TESTEES

Porcelaine Porcelaine Porcelaine Mullit Cordiérite-
standard cordiéritique | alumineuse e Mullite
Masse volumique (kg/m3) 2450 2550 3150 2700 2000
Capacité calorifique Cp -
720 720 760 750 800

(J/Km3) >
PCp(1016J/Km3) 1,8 1,8 2.4 2,0 1,6
Quantité de chaleur stockée =
(MWh/m3) 0,38 0,38 0,58 0,42 0,33
Conductivité thermique

1 1 23 4 3
(750°C) (W/mK) ’
Dilatation thermique (750°C) - -

13 3.8 13 5 3,5
10"-6/K) ’ ) ”~
Prix (€/tonne) 2000 2000 2000

Table IV-1 : Propriétés physiques des matériaux étudiés.

Le choix du matériau constituant les plaques s’est porté sur la porcelaine cordiéritique,
proposée par la société PACT. Sa résistance au cyclage thermique et sa capacité de stockage de
chaleur sont satisfaisants, de par son faible coefficient de dilatation thermique (3,8.10’6 K'a
800°C), sa masse volumique importante (2550 kg/ ms) et sa capacité calorifique satisfaisante
(720 J/K /kg).

La figure TV-10 présente les résultats d’'un essai de cyclage thermique de 50°C a 980°C réalisé
sur la porcelaine cordiéritique & PENSCI, et montre que la plaque revient & sa dimension
originale aprés deux cycles, indiquant un comportement réversible suggérant une bonne tenue
aux cyclages thermiques.

0
50 150 250 350 450 550 650 750 850 950

T
Figure IV-10 : FEssai de cyclage thermique sur la porcelaine cordiéritique,
réalisés par 'ENSCIL

1050

Les moyens de productions de la société PACT, bien qu’en partie artisanaux, sont adaptés a la
fabrication d’'une quantité suffisante de piéces pour occuper le volume d’un régénérateur de la
boucle CLAIRE. Ces plaques sont fabriquées & partir d’une péate de porcelaine cordiéritique
injectée dans un moule puis cuite dans un four. Les principales contraintes techniques sont liées
a la cuisson qui ne peut étre tout a fait homogeéne et qui entraine de légéres déformations, mais
aussi au démoulage qui est rendu difficile par la petite dimension des canaux et qui limite la
profondeur des motifs. Ces contraintes ont été explicitées dans la section I11.3.1.1.

La figure IV-11 présente le plan détaillé des plaques commandés & PACT, o apparaissent les
trous qui ont été rajoutés & la géométrie de base afin de maintenir les plaques et de les
instrumenter : les quatre trous principaux permettent le passage de tiges métalliques de
maintien, et les neuf autres trous permettent le passage des tiges métalliques des
thermocouples qui mesureront les températures dans le régénérateur.
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Figure IV-11 : Détail des plaques montrant la disposition des trous
spécifiés pour le maintien et linstrumentation des plaques. Toutes les
dimensions indiquées sont en mm.

2.1.1 Remplissage du régénérateur

= Maintien :
L’instrumentation des plaques pendant le remplissage du régénérateur étant problématique a
cause des tres petites dimensions des canaux, elle sera réalisée au préalable sur des groupes de
80 plaques, qu’on appellera « racks », occupant un volume de 40x80x35cm®. Ces racks,
présentés sur la figure IV-12, seront instrumentés puis descendus un par un dans le
régénérateur.

Les quatre tiges métalliques assurent le maintien des plaques et leur alignement, afin de
minimiser les contraintes sur les thermocouples lors de la mis en place dans le régénérateur.
Une fois le rack mis en place, le chariot de descente sera retiré, et les boulons aux extrémités
des tiges seront desserrés pour ne pas laisser les plaques sous pression pendant les essais. Ce
chariot, présenté sur la figure IV-13, soutiendra la périphérie des plaques et pourra étre
facilement démonté.

= Disposition :

Les 5 métres de hauteur du régénérateur correspondent a 14 étages de plaques, mais le nombre
de plaques & notre disposition est trop faible pour constituer ces 14 étages avec la section
actuelle du régénérateur de 120%120 cm’. Pour exploiter pleinement la hauteur du régénérateur
avec les 2300 plaques disponibles, une épaisseur d’isolation sera rajoutée afin de ramener sa
section a 80x80 cm’. Cette contrainte a dicté la dimension des « racks ».

Un étage est alors constitué de 2 racks placés cote-a-cote, occupant 80x80%35 cm®. Un « rack »
de 80 plaques est présenté sur la figure IV-12, et ’ensemble de I'empilement apparait sur la
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2 MATRICES SOLIDES TESTEES

figure IV-14 a). En reéalité, étant données les tolérances de planéité des plaques lices a la
fabrication, 'occupation des 80 cm d’un rack n’a nécessité sur la figure IV-12 que 77 plaques au
lieu de 80.

Chariot de descente

Chariot de descente

Tiges de maintien

Figure IV-12 : Photographies réalisées lors de la réception du premier lot

de plaques, présentant la disposition des plaques sur un « rack ».
O

a)

[ 4
Figure IV-13 : lllustration du chariot de descente, a) démonté, b) assemblé.

= Mise en place :

La mise en place des plaques dans le régénérateur nécessite de descendre et d’empiler les racks
étages par étages. Un rack repose alors sur celui du dessous par l'intermédiaire d’une grille
visible sur la figure IV-14 b). Cette grille assure une distance verticale minimale entre deux
étages de plaques, suffisante pour permettre de retirer le chariot de descente sans efforts, et
d’éviter qu'un défaut d’alignement horizontal entre deux racks superposés n’entrave leurs
canaux. FElle permet également de mieux répartir le poids des étages supérieurs, sans quoi la
plaque la plus haute d'un rack supporte seule l'intégralité du poids et risque de se rompre,
comme le montre la figure IV-12 ou certaines plaques affichent un décalage vertical de quelques
millimétres par rapport au reste du « rack ». De plus, un tri des plaques sera effectué pour
constituer des racks plus homogénes en termes de dimensions de plaques.

L’épaisseur d’isolation supplémentaire, nécessaire a la réduction de la section du régénérateur,
sera également posée étage par étage mais seulement aprés la mise en place d'un étage de
racks. Cela permettra de laisser suffisamment de place autour des plaques pour dégager le
chariot de descente de la figure IV-13.
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2 MATRICES SOLIDES TESTEES

Ciment

Légende : Thermocouples

ERREN RN Soide ———s

Figure IV-16 : Mise en place de; thermocouples dans le gaz et dans le solide.

2.1.2 Instrumentation

En considérant le nombre de voies de mesures disponibles sur la centrale d’acquisition,
I'instrumentation spécifiée sur la figure IV-15 a) et b) privilégie les mesures de température
dans le canal central (indiqué sur la figure IV-11) des plaques situées au milieu de chaque
« rack » : des mesures de température auront lieu en moyenne tout les 12 cm, & la fois dans le
gaz et dans le solide. Cela représente 2x2x42 points de mesure pour 5 métres de hauteur, ce qui
devrait permettre d’étudier le comportement thermique axial de la matrice avec une précision
satisfaisante.

Le controle de la distribution horizontale de température sera assuré par 8 thermocouples tous
les deux étages, comme l'indique la figure IV-15, ce qui représente un point tout les 70 cm, et
qui permettra également de calculer les quantités d’énergies stockées et déstockées avec une
plus grande précision.

La figure IV-16 illustre comment seront effectuées les mesures de température :

— dans le solide, 'extrémité du thermocouple sera positionnée & mi-parcours du trou qui sera
ensuite bouché avec un ciment adapté.

— dans le gaz, 'extrémité du thermocouple sera positionnée au milieu du canal, puis le
dernier trou traversé sera bouché de la méme maniére.

Les thermocouples, illustrés sur la figure IV-17, sont choisis avec une longueur suffisante pour
que la connexion se fasse a lextérieur du régénérateur, sans quoi la connexion serait
endommagée par les températures élevées. La longueur de la tige métallique des thermocouples
sera typiquement une dizaine de métres. D’aprés son fabricant, le thermocouple posséde une
tige métallique pouvant étre pliée, tordue ou aplatie sans affecter ses performances.

Tige métallique

Connexion
du thermocouple X

<
< rd

j [ __!_ . gyl

' — ———

L~ | s :_: — T
]

Figure IV-17 : Représentation schématique d’un thermocouple.

L’épaisseur d’isolant dans les régénérateurs (visible sur la figure IV-3) limite les pertes
thermiques mais ne les supprime pas complétement. Il est donc nécessaire de mesurer les
gradients thermiques dans lisolant afin de les évaluer et d’améliorer la précision des bilans
thermiques. Ces gradients seront mesurés a cing emplacements différents, ce qui nécessite dix
thermocouples car la mesure d’un gradient nécessite deux points.

Pour mesurer les températures de lair & Uentrée et a la sortie des régénérateurs, de simples
thermocouples seront utilisés aux extrémités ou la température est faible, c'est-a-dire en bas
des enceintes. Pour les zones & haute température, un appareil développé spécifiquement pour
la boucle CLAIRE permet de s’affranchir des problémes liés aux transferts thermiques radiatifs
qui peuvent fausser les mesures: le pyrométre & aspiration, présenté figure IV-18. Le
thermocouple est entouré d'un écran qui le protége des rayonnements, et 1’écoulement
provoqué par l'aspiration engendre un échange convectif entre Iair et le thermocouple.
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écrans anti-radiatifs

[\
X |

| —» gaz aspiré
4 X | (pompe)

aspiration thermocouple
Figure IV-18 : Illustration schématique d’un pyromeétre a aspiration de la boucle CLAIRE.

Enfin, des mesures de pression seront effectuées aux extrémités des enceintes, en aval de la
grille d’entée et en amont de celle de sortie (visible sur la figure IV-4), afin de quantifier les
pertes de pression de la matrice.

2.2 Empilement de gravier

L’étude bibliographique de la section 11.1.2.3 et les résultats du cas industriel en graviers ont
permis d’estimer le diamétre équivalent moyen adapté, de 'ordre de quelques centimétres pour
une porosité 40%.

Suite aux travaux réalisés par 'ENSCI, le choix du type de graviers & utiliser se porte sur des
galets roulés, des chamottes calcinés ou du basalte concassé, présentés figure IV-19, mais le
choix définitif se fera au vu d’essais supplémentaires & petite échelle qui seront effectués
prochainement. Ces essais devront estimer la porosité de l'empilement de graviers, leur
résistance mécanique lors de cyclages thermiques a haute température, leur masse volumique et

leur propriété thermiques (capacité thermique, conductivité).

Un lavage des graviers sera probablement nécessaire pour éliminer un maximum de poussiéres
qui ont des effets indésirables tels que 'augmentation des pertes de pression, ou 'encrassement
de la boucle expérimentale.
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2.2.1 Remplissage du régénérateur

Un empilement de gravier contenu dans une enceinte exerce une pression sur les parois. Pour
ne pas écraser lisolant placé contre les parois, visible sur la figure IV-3, une épaisseur
d’isolation supplémentaire en briques réfractaires rigides sera disposée le long de l'isolant,
comme indiqué sur la figure IV-20.

Graviers 1

Isolant fibreux

Isolant rigide

Figure IV-20 : Disposition de la couche d’isolant supplémentaire rigide.

La descente des graviers se fera par une gaine en tissu afin de minimiser la hauteur de chute et
les donc les chocs qui pourraient endommager les graviers, I'isolant en briques rigides ou les
thermocouples. Le remplissage se fera par couches de 50 centimétres afin de mettre en place
Iinstrumentation.

2.2.2 Instrumentation

= Mesures de température dans le solide

La méthode de mesure de la température & l'intérieur d’un gravier est illustrée sur la figure
IV-21: le gravier est percé jusqu’a son centre, puis rebouché avec un ciment adapté une fois
que le thermocouple est mis en place.

Téte du
thermocouple

Figure IV-21 : Mise en place du thermocouple pour mesurer la température d’un gravier.

La figure IV-22 présente la disposition des points de mesures, qui consiste en 10 niveaux
espacés de 50 cm, & partir d'une hauteur de 25 cm. Chaque niveau comporte 13 points de
mesures, ce qui fait un total de 130 points. Les points situés & 5 cm des parois permettront
d’estimer les effets de bord par comparaison avec les points centraux.

= Mesures de température dans lair

La mesure de température dans l'air entre les graviers pose le probléme de la localisation
précise de la téte du thermocouple dans I'empilement. Une premiére méthode consiste & faire
passer le thermocouple dans un gravier percé de part en part, et de le laisser dépasser de
quelques millimétres, comme le montre la figure IV-23 a). De cette fagon la téte du
thermocouple est assurée de ne pas se déplacer par rapport & 'empilement de gravier. Un
probléme potentiel est que le thermocouple risque d’étre endommagé lors des cyclages
thermiques avec la dilatation de 'empilement.

Une autre possibilité est de se contenter d’une rainure creusée dans le gravier et rebouché de la
méme fagon avec un ciment adapté.
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Figure IV-22 : Disposition des points de mesures dans le solide.

Téte du
thermocouple

Figure 1V-23 : Mesure de la température du gaz avec perforation.

La figure IV-24 présente la disposition des points de mesures dans Pair : 10 niveaux espacés de
50 cm, & partir d’'une hauteur de 25 cm. Chaque niveau comporte 7 points de mesures, ce qui
fait un total de 70 points.
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Figure IV-2/ : Disposition des points de mesures dans [’air.

De la méme facon que dans le régénérateur contenant les plaques “Forme 37, la température est
mesurée dans l'isolant pour quantifier le gradient thermique, et a l'entrée et a la sortie du
régénérateur.

Les fils des thermocouples doivent sortir du régénérateur par des trous préexistants dans les
parois métalliques latérales. Bien que les fils doivent traverser la matrice pour les rejoindre, ils
ne devraient pas influencer significativement 1’écoulement car leur diameétre est faible (1 mm).

3 Campagne d’essais

3.1 Objectif

Un essai comprend une période d’établissement du régime périodique mentionné
précédemment, et quelques cycles de stockage et de déstockage supplémentaires. Chaque essai
correspondra & un débit de gaz spécifique.

L’objectif de ces essais est d’acquérir suffisamment de données pour quantifier les propriétés
thermohydrauliques des matrices en fonction du régime d’écoulement, les quantités d’énergie
stockées et déstockées, et I'utilisation thermiques des enceintes.
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3.1.1 Données

Les données récupérées lors d’un essai fourniront directement :

— les températures dans le gaz, dans le solide, et dans l'isolant a différents instants et a
différentes positions,

— la différence de température entre le gaz et le solide.

— la perte de pression totale dans chaque matrice.

— La température du gaz a l'entrée et a la sortie des enceintes.

Il sera alors possible de quantifier le coefficient d’échange thermique correspondant & une paire
de thermocouples gaz/solide sur la figure IV-14 d).

Dans la suite, les grandeurs moyennes sur un volume seront notées avec une barre au dessus
du symbole. L’estimation de cette moyenne & partir de points de mesures discrets peut se faire
en considérant un profil constant par morceau, ou linéaire, mais ces aspects techniques ne sont
pas détaillés ici.

3.1.2 Calcul du coefficient d’échange

Soit dEs, I'énergie échangée entre le gaz et le solide dans le volume AV pendant un intervalle
de temps dt:

dEéch = AV,O(]._ ‘E)Cp_s(-?s(t) _-E(t + dt)) (Iv'l)

ol 'E est la température moyenne du solide dans le volume AV.

La puissance thermique échangée Pgc s’exprime alors :

dE; o,
IDéch = E';Ch = ps(l_g)AVCp_s ats (IV'Q)
ou €est la porosité (i.e. le taux de vide) de la matrice.
Le coefficient d’échange volumique h s’écrit donc :
b _pli-elove, o, .

TSGAT S AT dt
ou AT est la différence de température au point de mesure entre le gaz et solide.

L’équation IV-3 permettra donc de quantifier I’échange thermique, connaissant les propriétés
physiques (@), thermiques (C, o et géométriques (Sen et &) du solide, ainsi que les grandeurs
0T, /0t et AT grace aux mesures effectuées.

La valeur de ¢, s dépend a priori de la température, et cette dépendance devra étre prise en
compte dans I'équation IV-3. De plus, ¢, s devrait en toute rigueur faire partie de la dérivée
temporelle, mais ’écart de température entre deux mesures successives est généralement
suffisamment faible par rapport aux variations de ¢, s pour justifier cette approximation.

3.1.3 Calcul des pertes thermiques dans l’isolant

Grace aux 10 points de mesures de température dans l'isolant, il sera possible calculer le
gradient thermique a 5 positions. Etant donnée la géométrie symétrique du régénérateur et
dans la mesure ou la distribution transversale de température dans le régénérateur est
également symétrique, on peut se contenter d’instrumenter l'isolant d’une seule des quatre
parois latérales. Les cinqg mesures seront réparties tous les métres.

A un instant donné, le flux thermique @ par conduction dans l'isolant est donné par la loi de
Fourrier :

o=k 0T, (IV-4)

170



3 CAMPAGNE D’ESSAIS

et la puissance thermique instantanée perdue s’écrit :

P

pertes

=j @Onds (IV-5)
parois

ou N est le vecteur normal & la surface dS

La figure IV-25 montre le positionnement des thermocouples dans le régénérateur. Chaque
paire de thermocouples étant orientée dans la direction A, le flux thermique au point i est
donné par :

K (i ~Tioe) (IV-6)

@ = ~Kigol Ax

Les pertes thermiques s’expriment alors :

pertes Z k|so| MS (IV'7)

i=1

ot § est la surface de paroi attribuée & une mesure de gradient thermique, Ty €t Tj,ex. SONt
les deux mesures dans l'isolant & une méme hauteur (voir figure IV-25), et AX est la distance
entre T et Tiext

5 I S [x e
4 ,E_ _'15".
=
i=4 % ¥
> -
i=3 T int [ *iﬂ Tiext
2 ] i
=2 % X
N Essase
o | S ;

Figure IV-25 : Position des thermocouples permettant de mesurer les
gradients thermiques dans l'isolant.

L’énergie perdue Eperessera alors calculée en intégrant Pperessur la durée d’une période :

pertes J. ertesdt (IV'S)

période

Epertessera négative, conformément a la convention usuelle des énergies sortantes négatives.

3.1.4 Calcul des quantités d’énergies stockées et déstockées

Ces énergies seront estimées de deux fagons :

— par intégration de la différence de puissance rentrante et sortante sur la durée d’une
période,

— par intégration de la différence d’enthalpie initiale et finale du solide sur le volume du
régénérateur.
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= Intégration sur une période :

Soient M le débit massique de gaz entrant et sortant du régénérateur, T, et Ts les températures
entrantes et sortantes. Les puissances rentrantes et sortantes P et Ps s’écrivent :

P, =nc.T
©Pe (IV-9)
P, = e, T
L’énergie regue par I’enceinte s’exprime alors :
E= [rle,T, - c,T.Jot (IV-10)

période

Une fois le régime périodique stabilisé atteint, le bilan d’énergie sur un cycle
stockage/déstockage doit alors respecter :

Estock + Edéstock+ J- Ppertesdt =0 (IV—ll)

cylce

= Intéeration sur le régénérateur :

En notant Ts la température du solide, I’énergie stockée par le solide au cours d’une période
peut s’exprimer :

E=[(-e)p, (c,.m).  ~,.m). v (IV-12)

Etant donnée la répartition des thermocouples donné sur la figure IV-14, on peut estimer cette
énergie par :

E = p,(1- ‘S)Z ((CP_S-E)ﬁnaI B (CP_SE)intial )AV' (IV-13)

I
ol AV, est le volume attribué & un point de mesure.

Les énergies de stockage ou de déstockage obtenues avec ’équation IV-13 pourront étre
comparées avec celles données par I'équation IV-10, afin controler la cohérence des résultats.

3.1.5 L’utilisation thermique des régénérateurs.

L’énergie totale stockée ou déstockée pourra étre ramenée a I’énergie maximum que peut
stocker ou déstocker le régénérateur, afin de donner 'utilisation thermique ¢:

E
Z - stock (IV— 14)
105 (1 - g)vcp_s(Te - Tambiant)

ol V est le volume total du régénérateur et Te la température d’entrée dans le régénérateur.

3.2 Conditions imposées

Etant données les fortes contraintes thermiques que devront supporter les matrices, et, les
essais seront effectués & une température de 800°C plutot que 1000°C, afin de réduire les risques
de détérioration des matrices qui pourraient compromettre ’ensemble des essais.

Les débits seront imposés afin de reproduire au mieux les conditions d’écoulement du procédé
SEPT en termes de nombre de Reynolds. A priori, la disponibilité de la boucle CLAIRE étant
d’un mois, trois essais seront effectués dans une gamme de nombre de Reynolds comprise entre
200 et 1500.
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3.2.1 Débit fumées/air

Le débit de gaz en fonction du nombre de Reynolds est donné par :

m= Retuzssection (IV— 15)
h

Les débits qu’il sera possible d’imposer dépendront des pertes pression, engendrées par les
matrices solides & lintérieur des régénérateurs. Dans la mesure du possible, il serait
souhaitable d’imposer les débits suivants :

- 0,24 kg/s (correspondant & un nombre de Reynolds de 500),

- 0,48 kg/s (correspondant & un nombre de Reynolds de 1000),

- 0,72 kg/s (correspondant & un nombre de Reynolds de 1500).

3.2.2 Estimation de la durée d’un essai

En considérant un cas idéal ot le front thermique est parfaitement abrupt, autrement dit en
considérant un coefficient d’échange thermique infini, on peut estimer la vitesse d’avancée de ce
front. Le déplacement dz du front pendant dt correspond & un apport d’énergie au solide dEs
s’écrivant :

dE = psssection(l_ 3 )Cp_s(Tambiant —Te )dZ (IV-16)
ol T est la température d’entrée dans le régénérateur.
Cette énergie doit étre égale & celle cédée par le gaz pendant dt :
dE= e, (Tambiant _Tbrﬂleur)dt (IV-17)
Par conséquent :
dz e

Utont = 5, = . (IV'IS)

dt Ssection(l_ ‘9)10 SC p_s

En réalité, le front diffuse tout en avancant, mais dans le cadre du modéle de Schumann décrit
en section II.1.1.4, et en particulier sur la figure II-11, le milieu du front (plus précisément son
point d’inflexion) se situe au méme endroit quelque soit la diffusion. Cette vitesse peut donc
étre considérée comme la vitesse du point d’inflexion du profil thermique.

En considérant que la fin d’une période a lieu lorsque la température de sortie du régénérateur

est égale a (Tambiam—TbrmEW)/ 2, il est alors possible de calculer sa durée de remplissage

thermique. Avec cette définition, le temps de remplissage s’écrit :
H HSsection(l €& )10 scp_s

D= =
vfront mc

(IV-19)
p

Les durées de remplissage seront donc d’environ :
- 3,7h a Re=500,

- 1,8h & Re=1000,

- 1,2h a Re=1500.

En comptant une vingtaine de cycles pour atteindre le régime périodique stabilisé, on peut
estimer grossiérement la durée des essais :

— 3 jours a Re=500,

— 1 jours et demi & Re=1000,

— 1 jours & Re=1500.
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4 Synthése

La boucle expérimentale CLAIRE sur laquelle seront menés les essais de matrices solides a été
décrite, et ses caractéristiques ainsi que son fonctionnement ont été détaillées. Les matrices
solides qui feront 'objet des essais sont un empilement de plaques de type « forme 3 » et de
géométrie « H 6 » retenue lors du chapitre III, et un empilement de graviers adéquats. Les
solutions envisagées pour la disposition, la mise en place, le maintien et l'instrumentation de
chaque matrice, ont été explicitées. Enfin, les objectifs de la campagne d’essais et le traitement
des résultats ont été abordés, permettant d’estimer la durée des différents essais.

Les descriptions des procédures expérimentales données dans ce chapitre seront probablement
révisées au fur et & mesure de la campagne d’essais pour s’adapter aux éléments inattendus qui
sont généralement rencontrés lorsqu’une installation expérimentale est utilisée dans des
conditions nouvelles, mais qui constituent également l'intérét d’une telle étude.

Ce chapitre est une ébauche, dans le sens ol l'essentiel des travaux liés a cette campagne
d’essais est & venir, en particulier le suivi scientifique et la conduite des essais, 'exploitation des
résultats qui comprend le traitement et l'interprétation des mesures, mais aussi 1’« autopsie »
des matrices solides aprés les nombreux cyclages thermiques qui leur seront imposés.

5 Références

[1] Y. Reboussin, J. F. Fourmigué, P. Marty, et O. Citti, « A numerical approach for the
study of glass furnace regenerators », Applied Thermal Engineering, vol. 25, n°. 14-15, p.
2299-2320, oct. 2005.

[2] D. Lagarenne, « Récupération d’énergie par régénérateurs de chaleur des fours de
verrerie : expérientation, modélisation, optimisation. », Lyon, 1990.
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Conclusion

Les travaux présentés dans cette thése se sont axés sur 'étude d'un procédé de stockage
d’électricité sous forme thermique baptisé SEPT. L’intérét du stockage électrique a été mis en
évidence par une étude bibliographique montrant qu’il permet une meilleure utilisation des
sources d’énergie, en particulier des sources intermittentes qui sont destinées & occuper une
part plus importante de la production électrique dans I’avenir.

La premiére partie des travaux a consisté en ’étude du cycle thermodynamique employé par le
procédé, pouvant fonctionner en pompe a chaleur lors du stockage ou en machine thermique
lors du déstockage. Des considérations thermodynamiques ont montré que le rendement
énergétique du cycle idéal est unitaire, et 'analyse des irréversibilités des turbomachines a mis
en évidence un compromis entre la température de stockage thermique et le rendement des
turbomachines. Plus précisément, un méme rendement énergétique global peut étre atteint a
haute température avec des machines a rendement ordinaire, ou a température modérée avec
des machines performantes.

Un modéle global simulant I’évolution du systéme au cours du temps a ensuite été développé,
regroupant un modéle monodimensionnel de régénérateur de type volumes finis prenant en
compte 1’échange thermique et les pertes de pression dans des canaux ou des milieux
granulaires, et un modéle de turbomachines basé sur la reconstitution de fonctions
caractéristiques reliant débit, rapport de pression et rendement d’une machine.

Un cas industriel de référence a été défini sous la forme d’un cahier des charges, permettant le
dimensionnement des régénérateurs & l'aide du modéle, et montrant le comportement du
systéme. Ce cahier des charges impose une géométrie interne des régénérateurs sous forme de
canaux carrés de 8 mm, une température et une pression maximale de 1000°C et 5 bars,
900 MWh d’énergie consommée en stockage et 600 MWh restitué en déstockage avec une
puissance de 100 MW, impliquant une durée de cycle de deux fois 6 heures et un rendement de
66%. Les dimensions nécessaires chaque régénérateur correspondent alors & une section carrée
de 33 métres de coté, sur une hauteur de 10 métres, et le débit de gaz moyen est d’environ
700 kg/s.

Des études d’influences basées sur la variation des exigences du cahier des charges ont ensuite
mis en évidence les relations entre les dimensions des régénérateurs, leur utilisation thermique,
leur porosité, le diamétre hydraulique des canaux, et les performances du procédé de stockage
en termes de rendement énergétique, de puissance, et de capacité. Du point de vue du
dimensionnement des régénérateurs, un diameétre hydraulique optimal des canaux de 4 mm est
obtenu, permettant une réduction de volume des régénérateurs de 38%. Ce diamétre optimal
résulte d’'un compromis entre le coefficient d’échange thermique et les pertes de pression qui
augmentent lorsque le diamétre hydraulique diminue. En triplant le volume des régénérateurs
et en réduisant leur utilisation thermique, il est également possible de fournir la méme capacité
et la méme puissance mais avec un rendement global plus élevé valant 76% au lieu de 66%.
Enfin, la porosité fait apparaitre une valeur optimale située entre 40%, et 60%, et permet pour
des valeurs supérieures de diminuer la quantité de matiére nécessaire mais au détriment du
volume total.

Deux cas industriels basés sur le méme cahier des charges mais considérant des matrices solides
de type « empilement de spheéres » et « empilement de graviers » ont également été définis. Le
diameétre hydraulique optimal est de 13 mm dans le cas des sphéres, correspondant & des
spheres de 20 mm de diamétre, pour une dimension d’enceinte réduites de 28 %. Le plus grand
diamétre optimal traduit des pertes de pression plus importantes dues au parcours sinueux du
gaz.
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CONCLUSION

L’importance du coefficient d’échange thermique donc est mise en évidence, par l'intermédiaire
de linfluence du diamétre hydraulique et de la porosité, ce qui rejoint les considérations
théoriques sur les irréversibilités, ott un échange thermique intense permet de limiter la
diffusion irréversible des fronts thermiques qui réduit la stratification thermique et qui détériore
les performances du procédé.

L’un des objectifs du projet SETHER est la validation expérimentale de stockage thermique
nécessitant la fabrication des piéces constituant une matrice solide adaptée. Devant les
difficultés de fabrication d'un canal de 4 mm, une géométrie de plus grande dimension était
requise suggérant une stratégie d’intensification de 1’échange thermique par génération de
turbulence.

L’étude de la géométrie d’'un canal munis d’obstacles a fait I'objet de la seconde parties des
travaux, et ses propriétés thermohydrauliques ont été établies a 'aide de calculs de type CFD
réalisés avec le logiciel commercial FLUENT. Les résultats ont été analysés et interprétés a la
lumiére des phénoménes décrits dans la littérature portant sur des géométries et des conditions
d’écoulement similaires. La génération de turbulence & vitesse réduite apparait comme un
moyen d’intensifier I’échange mais engendre une augmentation des pertes de pression. Les
résultats ont donc été intégrés dans la modélisation globale afin de constater les conséquences
sur le dimensionnement des enceintes en fonction de la géométrie du canal et de ses obstacles.
La géométrie la plus performante a permis une réduction de volume de 38% soit autant que le
canal droit optimal de 4 mm de diamétre hydraulique.

Cette étude a permis la définition d’une géométrie adaptée a la validation expérimentale de
I’échange thermique prévue a la suite de cette thése. Les réflexions et les calculs préliminaires
liés & cette expérience ont constitués la derniére partie des travaux détaillés dans ce mémoire.
Les discussions avec 'ENSCI qui a proposé un matériau adapté et avec la société de
céramiques techniques PACT qui a été chargée de la fabrication des piéces ont abouti & la
définition de méthodes adaptées pour la mise en place des piéces dans les régénérateurs
expérimentaux et pour leur instrumentation. Ces solutions ont été détaillées, et des méthodes
de traitement des résultats et d’estimation des durées de stockage ont été proposées.

Finalement, les différents travaux présentés suggérent que le procédé SEPT offre une
alternative intéressante pour les applications de stockage massif d’énergie électrique, sans
présenter de contraintes géographiques ou environnementales particuliéres. Les performances
obtenues avec la modélisation globale se rapprochent de celles des installations de stockage
hydraulique gravitaire, qui sont actuellement les plus adaptées au stockage d’électricité a
grande échelle.

Dans un futur proche, les traitements des résultats expérimentaux permettront 'ajustement du
modéle, qui pourrait aider & la réalisation d'un démonstrateur faisant suite au projet SETHER.
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Annexes

degré 0 degré 1 degré 2

Xsurge 0.028208436 0.014686733 0.082824595
Ysurge 1.735112479 -2.8558654 4.398936571
Xplock -0.024164746 0.163053071 0.029731143
Yblock 1.305319311 -0.99142448 2.141966798
Arp 0 82.33578654 -214.4234228 135.7274669
Arp 1 -215.6948556 570.6542641 -364.0838915
Arp 2 189.8234411 -503.5924101 323.9928056
Arp 3 -55.48465491 147.4220137 -95.67688274
a0 3.694433338 0.239756399 2.457856948
a1 -0.535080202 -0.425926015 0.152270871
a2 2.887657392 0.533916704  -0.174213701
& 3 -1.7794724°77 0.092820042  -1.633516436

Table 1 : Coefficients du compresseur de stockage.

degré 0 degré 1 degré 2
Xsurge 0.01625486 0.015295944 0.052686274
Ysurge 2.22402588 -4.855272008 6.892974155
Xblock -0.023479746 0.118124404 0.014082893
Yblock 1.978082444 -3.10674033 4.296261512
Arp 0 190.3902009 -440.7027868 260.47953
arp 1 -528.6424724 1232.066966 -730.7247956
arp 2 490.2289002 -1143.227686 680.1403628
arp 3 -151.0772917 352.1335741 -210.0628526
a0 2.248815901 1.208654863 3.41741938
a1 -0.88689774 0.023002285 0.052368394
a2 2.956117688 0.498099796 -0.203841605
& 3 -1.122010604 -0.769496142 -1.741947763

Table 2 : Coefficients du compresseur de déstockage.

degré 0 degré 1 degré 2
Arp 0 -0.553190683 4.854182674 -3.671774976
Arp_ 1 3.717305603 -11.57287819 8.650971797
Arp 2 -2.889251222 8.951189781 -6.570122025
Arp 3 0.719462118 -2.212276593 1.576807055
a0 3.651195813 -0.417286751 0.702463026
a1 -0.882644041 0.929604934 -0.802139197
a2 3.311613688 -0.684176186 0.560359021
a3 3.651195813 -0.417286751 0.702463026
a4 -0.882644041 0.929604934 -0.802139197
a4 3.311613688 -0.684176186 0.560359021
& 6 -1.725775818 1.324595234 -1.342103493

Table 3 : Coefficients des turbines de stockage et déstockage.
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