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Nomenclature

A point de I’axe de symétrie de la chambre de combustion cylindrique
A surface d’échange, m?

Aqir surface d’échange du c6té de I’air pressurisé, m?

Ac section d’ailette, m?

Aga surface d’échange du c6té des gaz brilés, m?

Ag aire de la face k du volume élémentaire, m?

A, section de passage efficace d’une soupape, m?

B point de la paroi de la chambre de combustion cylindrique
Bi nombre de Biot Bi=h.D, /X,

Carbre couple réel appliqué sur le vilebrequin, N.m

Chielle couple réel appliqué sur la bielle du cylindre de détente, N.m
Cq coefficient de débit empirique, sans unité

Cs couple de frottement global moyen, N.m

Ci couple indiqué, N.m

Cp capacité thermique massique & pression constante, J.kg™*.K™
Cv capacité thermique massique & volume constant, J.kg™*.K™
Dp diamétre du piston du cylindre de détente, m

Ds diamétre de la soudure chaude, m

dw diameétre du tube d’échangeur, m

E partie détente du moteur Ericsson

Ech, Efr efficacité d’échangeur c6té fluide chaud, coté fluide froid
Ex flux d’exergie, W

Foielle force exercée sur la bielle, N
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Fearter forces de pression d’air appliquées sur le bas du piston, N

Fhpiston force appliquée sur le piston, N

fy fraction volumique de suie

g accélération de la pesanteur, m.s™

h enthalpie massique, J.kg™

H flux d’enthalpie, W

he coefficient d’échange convectif de 1’air dans un tube, W.m?ZK?
hevr coefficient d’échange convectif et radiatif des gaz brilés, W.m2K?!
Nparoi coefficient d’échange convectif a la paroi du cylindre, W.m?2K?

h, coefficient d’échange radiatif, W.m2.K™

hs coefficient d’échange convectif sur la soudure chaude, W.m?ZK?

I intensité radiative directionnelle monochromatique, W.m?.sr*.(m™*)*

I intensité monochromatique du corps noir, W.m?.sr*.(m™?)*

k coefficient polytropique de I’air

kgj pseudo coefficient d’absorption, m™*
K, paramétre du modéle CK, m™

L longueur de la bielle, m

L largeur d’ailette, m

Iy hauteur de levée de soupape, m

m, m;, m; masse d’air, kg

débit masse, kg.s™

M point situé dans les gaz bralés

Ma nombre de Mach

Meycle masse d’air aspiré par cycle, kg

Min masse d’air aspirée lors de la phase d’admission a pression constante, kg
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my masse d’air résiduel contenu dans le volume mort au point mort haut, kg

N vitesse de rotation, tr/min

Mg vecteur unitaire normal a la paroi de 1’échangeur

N vecteur unitaire incident normal a la paroi

n, vecteur unitaire normal a la surface sortant d’un volume élémentaire
Ny nombre de surfaces d’un volume élémentaire

P, Pi, Pj pression d’air, Pa

P périmetre de la section d’ailette, m

Patm pression atmosphérique, Pa

PCI pouvoir calorifique inférieur massique, J.kg™

Pn pression d’air en entrée de cylindre de détente, Pa

Pi puissance indiquée du moteur Ericsson, W

Pie puissance indiquée du cycle de détente du moteur Ericsson, W
Ppiston pression d’air de la chambre de détente appliquée sur le piston, Pa
Pin puissance thermique apportée a 1’air du moteur Ericsson, W

pme pression moyenne effective du moteur Ericsson, Pa

pmi pression moyenne indiquée du moteur Ericsson, Pa

pPMie pression moyenne indiquée du cylindre de détente, Pa

dq puissance thermique élémentaire perdue a la paroi, W

Q puissance thermique transmise a la paroi, W

Qeff quantité de chaleur effective transmise a I’air du moteur dans 1’échangeur, J
Om débit masse, kg.s™

q,, débit masse adimensionnel

Om ref débit masse de référence, kg.s™

Qparoi quantité de chaleur transmise a la paroi du cylindre de détente, J
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Q paroi

Qv
Q(T)

Railette
Reh, Rr
Red

Rev
Rcv-R

ld

fv

Iv

gén

T, Ti, Tj
Ta

Tey

Th

Th

TOUI

puissance thermique transmise a la paroi du cylindre de détente, W

débit volume, m3s™

fonction de partition interne

constante massique de Iair, J kg*.K™

longueur du maneton du cylindre de détente, m

coordonnée radiale dans la chambre de combustion de la chaudiére, m
résistance thermique d’ailette, K. W™

ratio des capacités thermiques coté fluide chaud, c6té fluide froid
résistance thermique de conduction, K.W™

résistance thermique de convection, K. W™

résistance thermique de convection et rayonnement, K. W™
résistance thermique linéique du dépét de suie, m*.K.W™*

rayon de soupape, m

coordonnée radiale du centre d’un volume élémentaire, m
abscisse curviligne,m

entropie, J.K™*

surface, m?

flux d’entropie générée, W.K™*

temps, s

température, K

température ambiante, K

température d’air de la chambre de détente, K

température d’air en entrée de cylindre de détente, K

température des gaz briilés du modele d’échangeur élémentaire, K

température d’air a I’échappement du moteur Ericsson, K
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Ts température de surface du dépét de suie, K

Tw température de paroi du tube, K

u énergie interne massique, J.kg™

U coefficient d’échange global, W.m? K™

u, d, u, vecteurs unitaires direction d’angle solide

Ua coefficient d’échange global rapporté a la surface A, W.m?2K?
Up vitesse du piston, m.s™

v vitesse, m.s™

V, Vag volume élémentaire, volume élémentaire adjacent, m®
V. cylindrée du cylindre de compression, m®

Ve cylindrée du cylindre de détente, m®

Vi, V; volume, m*

Vine volume mort du cylindre de détente, m*

Ve volume maximum du cylindre de détente, m*

West travail effectif du moteur Ericsson, J

W, puissance effective du moteur Ericsson, W

Wk travail dissipé par frottement mécanique, J

W, puissance dissipée par frottement mécanique, W

Wi travail massique indiqué du moteur Ericsson, J

Wi travail indiqueé du moteur Ericsson, J

Wic travail indiqué du cycle de compression, J

Wie travail indiqué du cycle de détente, J

Wi travail transféré au cours d’une transformation thermodynamique, J
X fraction molaire

X vitesse du piston, m.s™
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z hauteur, m

Caractéres grecs

Oleeve parameétre de réglage de la fermeture de soupape d’échappement
Qlin parametre de réglage de la fermeture de soupape d’admission

am+1/2, 0m-12  COefficients de redistribution de la courbure angulaire

Oy absorptivité monochromatique directionnelle

Y coefficient de Laplace, rapport des capacités thermiques de 1’air
) épaisseur d’ailette, m

g épaisseur de dépot de suie, m

dy angle de portée de soupape sur son siege, rad

€eq émissivite equivalente de la paroi

&y émissivité monochromatique directionnelle de la paroi

Eparoi émissivité hemisphérique globale de la paroi

MNex rendement exergétique

Nglobal rendement global du moteur Ericsson

Nth rendement thermodynamique théorique du moteur Ericsson
Mg vecteur unitaire de la direction de propagation projeté sur €,
Ny coefficient d’émission monochromatique, W.m2.sr™

0 angle entre 1’axe du cylindre et le maneton, rad

Ky coefficient d’absorption monochromatique, m™

A conductivité thermique d’ailette, W.mtK?

Aair exces d’air

s conductivité de la soudure chaude, W.m?.K*

I vecteur unitaire de la direction de propagation projeté sur €,
v, Av nombre d’ondes, largeur de bande de nombres d’ondes, m?
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Indices
adm
air
amont
asp

atm

c, C

cd
ch
col

cv

cyl

vecteur unitaire de la direction de propagation projeté sur €,

constante de Stefan 6=5,67.10% W.m?.K*

rapport volumétrique de compression

angle entre 1’axe du cylindre et la bielle, rad

flux radiatif, W.m™

puissance thermique totale échangée, W

puissance thermique linéique (modele d’échangeur élémentaire), W.m™?
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Introduction genérale

La micro-cogenération consiste en une production simultanée d’électricité et de
chaleur pour de faibles puissances, inférieures a 50 kW en Union Européenne et inférieures a
36 kW en France. La micro-cogénération connait depuis quelques années un important
développement lié aux évolutions du contexte énergétique et environnemental. En effet, les
ressources fossiles étant limitées et la consommation énergétique mondiale étant croissante, il
s’avere nécessaire de favoriser la production d’énergie a partir de sources renouvelables et de
promouvoir 1’utilisation de systémes énergétiques efficaces pour réduire la consommation
d’énergie primaire tout en répondant aux besoins énergétiques accrus. Le constat des effets
néfastes du réchauffement climatique incite a limiter les émissions de gaz a effet de serre, en
Majorité associées au secteur de la production d’énergie [1]. Ceci nécessite une utilisation
plus efficace de 1’énergie tout en ayant recours a des ressources énergétiques limitant 1’impact
carbone, telles que la biomasse. Les systemes de micro-cogénération sont des solutions qui
peuvent répondre a ces enjeux, en particulier concernant I’amélioration de [D’efficacité
énergétique et la réduction des émissions de gaz a effet de serre. L’utilisation de chaleur
associée a la production d’¢lectricité permet d’obtenir des rendements globaux élevés (ratio
entre énergie récupérée et énergie primaire consommeée). L’implantation d’un grand nombre
de systemes de micro-cogénération domestiques présente plusieurs avantages. Cela permet
d’augmenter la puissance électrique installée a 1’échelle nationale et d’effacer ainsi la pointe
de consommation électrique hivernale en garantissant la disponibilité électrique a cette
période. La décentralisation de la production électrique, positionnée a proximité du lieu de

consommation, évite les pertes sur le réseau liées au transport d’électricité.

Pour répondre aux problématiques énergétiques et environnementales actuelles,
I’Union Européenne a mis en place différentes directives, déclinées au niveau national dans
tous les Etats membres, qui sont structurantes pour le développement de la filiére de la micro-
cogénération. La directive 2004/8/CE [2] propose d’augmenter 1’efficacité énergétique en
favorisant les systemes de cogénération a haut rendement (supérieur a 75%). Le « Paquet
Energie-Climat » (directives 2009/28/CE [3], 2009/29/CE [4], 2009/31/CE [5], 406/2009/CE
[6]), adopté le 23 janvier 2008, prévoit a I’horizon 2020 la réduction des émissions de gaz a
effet de serre de 20% par rapport aux émissions de 1990, une part d’énergies renouvelables

atteignant 20% de 1’énergie primaire consommée et une augmentation de 1’efficacité
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énergétique permettant une réduction de 20% de la consommation d’énergie primaire par
rapport aux projections pour 1’année 2020. La directive 2010/31/UE [7] se penche sur
I’amélioration de la performance énergétique des batiments, notamment en proposant
d’envisager systématiquement [’utilisation de systémes alternatifs a haut rendement
énergeétique tels que la cogénération et la micro-cogénération dans 1’analyse de faisabilité
associée a la construction ou la rénovation de batiments. La directive 2012/27/UE [8]
demande a chaque Etat membre de faciliter la mise en place d’une filiere de micro-
cogenération locale avec une identification des besoins en chaleur pouvant étre assurés par
des systemes de micro-cogénération, une mise en ceuvre de stratégies pour répondre a ces
besoins, une simplification des procédures de mise en place et de raccordement au réseau
électrique. Les reglements 811/2013/UE [9] et 813/2013/UE [10] stipulent les exigences en
écoconception des systémes de micro-cogenération et établissent un label de performances
énergeétiques de ces systéemes de niveau A+ sur une échelle de G a A++, ce qui facilitera leur
arrivée sur le marché. Tous ces dispositifs législatifs contribuent fortement au développement

de la micro-cogénération en Europe.

Concernant I'utilisation de biomasse comme ressource énergétique, notamment en
combustion, des normes ont été mises en place pour inciter a améliorer 1’efficacité des
appareils de combustion. En particulier, les performances des chaudiéres a biomasse solide
sont classées selon plusieurs normes. En France, les normes européennes NF EN 303-5 et NF
EN 12809 différencient les chaudiéres a biomasse solide a chargement manuel ou
automatique de puissance utile inférieure ou égale a 300 kW en trois classes, selon le
rendement et la quantité d’émissions polluantes (monoxyde de carbone, poussicres). Le label
Flamme Verte [11] vient compléter ces normes en proposant une classification des chaudieres
a bois selon des seuils de performance (rendement énergétique, émissions de monoxyde de
carbone et de particules fines) qui évoluent d’année en année pour inciter les fabricants a
améliorer continuellement leurs appareils. Une normalisation existe également sur les
combustibles issus de la biomasse pour garantir leur qualité, telle que la norme NF

biocombustibles solides — granulés [12] qui s’applique aux pellets de bois.

Un systeme de micro-cogénération est constitué de trois éléments principaux : une
source de chaleur, un convertisseur chaleur-électricité ou cogenérateur, et un élément de
collecte de la chaleur qui permet d’alimenter a la fois le cogénérateur et un circuit de
récupération de chaleur. Les systémes de micro-cogénération existants peuvent étre définis

selon plusieurs critéres :
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e la source d’énergie primaire utilisée, qui peut étre 1’énergie solaire [13], la géothermie
[14,15] ou un combustible gazeux (gaz naturel, biogaz), liquide (gasoil, fioul,

biocarburant, GPL) ou solide (charbon, biomasse) [16].

e le type de cogénérateur : moteur & combustion interne, turbine & vapeur a Cycle de
Rankine Organique (CRO), micro-turbine a gaz, moteur a air chaud de type Stirling ou

de type Ericsson [17,18], pile a combustible [19].

e les procédés et technologies de conversion d’énergie utilisés, qui peuvent étre mis en
ceuvre a différentes étapes de la transformation d’énergie primaire en chaleur puis en
¢lectricité, par exemple dans le cas d’un combustible solide, la gazéification et la

pyrolyse [20,21], le type de foyer de chaudiére (lit fixe [20,22], lit fluidisé[22]).

Le travail présenté ici a pour objectif de réaliser I’étude théorique et expérimentale
d’un prototype d’une unité de micro-cogenération alimentée en pellets de bois, en se penchant
sur des domaines physiques variés (thermique, thermodynamique et mécanique
principalement) et en s’intéressant des phénoménes a différentes échelles (étude de I'unité
dans son ensemble, étude locale de phénomenes physiques au sein de ses composants). Cette
unité est composée d’une chaudiére, d’un moteur a air chaud Ericsson fonctionnant avec un
cycle de Joule ouvert (cogénérateur) et d’un échangeur gaz de combustion-air pressurisé
permettant d’alimenter en air chaud le moteur (cf. Figure 1). Plusieurs systemes de micro-
cogénération associés a ce type de cogénérateur sont référencés dans la littérature. lls sont
tous développés au Laboratoire de Thermique Energétique et Procédés (LaTEP) de
I’Université de Pau et des Pays de I’Adour. Ainsi, Bonnet et al. [23] ont réalisé 1’étude
énergétique, exergétique et économique d’un systéme de micro-cogénération alimenté en gaz
naturel. Alaphilippe et al. [13] ont modélisé et étudié les performances d’une unité de micro-
cogénération fonctionnant a 1’énergie solaire. L’étude d’un systéme de micro-cogénération
équipé d’un moteur Ericsson a cycle de Joule ouvert alimenté en combustible biomasse solide
est une nouveauté. Ce type de combustible produit des gaz brdlés a forte teneur en particules
de suie qui sont responsables d’un phénomeéne de rayonnement important [24,25], d’ou la
nécessité d’une modélisation spécifique de 1’échangeur destiné au chauffage de I’air

pressurisé alimentant le moteur.
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Figure 1 — Schéma de ['unité de micro-cogénération bois avec moteur Ericsson

Ce mémoire est structuré comme suit. La premiéere partie recense les travaux
références dans la littérature se rapportant aux différents éléments de 1’unité de micro-
cogénération étudiée : technologies existantes (systemes de micro-cogénération, moteurs
Ericsson, échangeurs adaptés aux gaz de combustion de biomasse) et modélisation (moteur
Ericsson, transfert radiatif en provenance des gaz de combustion). La deuxieme partie est
consacrée au dispositif expérimental mis en place au cours de la thése, avec une description
du banc d’essai de I'unité de micro-cogénération et une présentation des résultats
expérimentaux : cartographie des températures dans la chaudiére, étude expérimentale de
I’échangeur, mesures des frottements de la partie détente du moteur Ericsson. La troisiéme
partie décrit la modélisation du moteur Ericsson. Elle inclut la présentation de deux modéles
du moteur (modele thermodynamique en régime permanent et modéle dynamique), ainsi que
les résultats de ces modeles. La quatriéme partie porte sur la modélisation des transferts
thermiques a travers 1’échangeur permettant de récupérer la chaleur des gaz brilés issus de la
combustion de biomasse afin de chauffer 1’air pressurisé alimentant le moteur Ericsson. Cette
partie comprend la description et les résultats d’'un modé¢le de rayonnement permettant
d’évaluer le flux radiatif transmis par les gaz brilés a la paroi de 1’échangeur. Elle inclut
également deux mod¢les permettant 1’évaluation de 1’échange thermique global a travers
I’échangeur (modele avec résistances thermiques, modele avec bilan thermique sur un

¢lément d’échangeur). La derniére partie décrit I’analyse exergétique du systéme de micro-
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cogénération. Les figures de ce mémoire sont numérotées par ordre d’apparition. Cette thése a
été réalisee dans le cadre du projet régional Sylwatt porté par le laboratoire TEMPO de
I’Université de Valenciennes, en partenariat avec le laboratoire PC2A de I’Université de Lille
1, le Centre Commun de Mesures de 1’Université du Littoral Cote d’Opale de Dunkerque et
I’entreprise Enerbiom située a Denain. Le projet Sylwatt a été financé par la Région Nord-
Pas-de-Calais dans le cadre d’un dispositif ARCIR (Actions de Recherche Concertée

d’Initiative Régionale) et par Enerbiom dans le cadre d’un financement de thése Cifre.
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Chapitre 1. Etude bibliographique

. Systemes de micro-cogénération a

combustion de biomasse

Il existe deux systémes principaux permettant la conversion d’énergie thermique en
énergie mecanique utilisés dans les systémes de cogénération : les turbines et les machines
volumétriques. Différents cogénérateurs adaptés aux échelles de puissance de la micro-
cogénération sont présentés dans le Tableau 1 [18,26-35]. Leur utilisation dépend de la source
d’énergie primaire employée et des plages de performances souhaitées : puissance installée,
rendement électrique (ratio entre énergie électrique produite et énergie primaire consommeée).
Les rendements globaux associés aux différents cogénérateurs se situent entre 65 et 95%.
Dans le cas des systtmes de micro-cogénération a combustion de biomasse solide, les
cogénérateurs adaptés sont les micro-turbines a gaz, les générateurs thermoélectriques, les
turbines a Cycle de Rankine Organique (CRO) et les moteurs a air chaud de type Stirling et
Ericsson [17]. La présence de particules de suie dans les produits de combustion de biomasse
conduit a choisir préférentiellement un fonctionnement du cogénérateur avec une combustion
externe afin de limiter les contraintes d’encrassement, ce qui exclut I’utilisation des moteurs a
combustion interne. Les micro-turbines a gaz présentent un rendement faible (inférieur a
17%) pour les petites puissances (inférieures a 50 kW) et nécessitent une source d’énergie
stable [26,31], ce qui limite leur intérét comparé aux autres systémes de conversion d’énergie.
Les générateurs thermoélectriques ont également un rendement électrique faible, de 4 a 9%
[36], et sont encore a un niveau de développement peu avancé. Les turbines a CRO
nécessitent la présence d’une source de chaleur stable pour maintenir un niveau de
performance élevé [37]. Les moteurs a air chaud de type Stirling et Ericsson présentent de
bonnes performances a faible puissance, et celles-ci restent élevées dans les cas de
fonctionnement & charge partielle [26]. Le rendement global d’une installation de micro-
cogénération munie d’un moteur Ericsson n’a pas encore été évalué, d’ou I’intérét d’étudier

ce moteur.
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cogénérateurs sources d’énergie puissance | combustion | rendement | rendement
primaire adaptées installée électrique | global
moteur a combustibles gazeux | 3 kWe a interne 25a45% | 65a92%
combustion et liquides [18] 10 MWq [18,26-28] | [18,26-28]
interne (MCI) [26]
turbine a Cycle tout type de 4 kWe a3 | externe 10a20% | supérieur
de Rankine combustibles, MW [18] a70%
Organique (CRO) | solaire, géothermie [26,29] [18,30]
[18,26]
micro-turbine a combustibles gazeux | 15 kWg a | interne ou 15a30% | 65a90%
gaz et liquides [31] 300 kW | externe [26] [26]
[26]
moteur Stirling tout type de 3kWe a externe 10a33% | 65a95%
combustibles, 1,5 MWy [18,26,27] | [18,26-28]
solaire, géothermie [26]
[18]
moteur Ericsson | tout type de 1a35 interne ou 9a52%* | donnée
combustibles, KW méca externe [32-35] non
solaire, géothermie [32,33] disponible
pile a hydrogene, 1a7 kW, 30a40% | 70a90%
combustible hydrocarbures [18] [26] [18,27] [18,27,28]
générateur tout type de 2 kKW 4239% 74 2 90%
thermo-électrique | combustibles, [36] [36] [36]

solaire, géothermie

* rendement thermodynamique

Tableau 1 — Comparaison des cogénérateurs adaptés a la micro-cogénération
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Plusieurs installations de micro-cogénération a combustible biomasse solide, a
différents stades de développement (modélisation, dimensionnement et fabrication d’un
prototype, études expérimentales), sont decrites dans la littérature (cf. Tableau 2) [18,36,38-
41]. Les systémes décrits n’ont pas encore atteint le stade de développement commercial. Les
technologies de cogénérateurs utilisés dans ces systéemes sont variées: module
thermoélectrique, moteur Stirling, turbine & CRO. Le rendement électrique expérimental le
plus élevé (28%) est obtenu avec un moteur Stirling. Il existe également des systémes de
micro-cogéneération hybrides utilisant, outre la biomasse, une deuxiéme source d’énergie
primaire, telle que I’énergie solaire, employée par exemple dans le préchauffage du
combustible [42].

Les combustibles issus de la biomasse solide envisageables dans les systémes de
micro-cogénération peuvent se présenter sous forme de bdches, de plaquettes, de granulés
(pellets), de sciure ou de poudre, qui proviennent de bois d’essences diverses ou de plantes
herbacees (paille, foin) [22,43,44]. La combustion de biomasse solide est réalisée en plusieurs
étapes : chauffage, séchage, pyrolyse, gazéification, combustion [22,43,45]. Elle induit
I’émission de dioxyde de carbone et de polluants, principalement des particules fines
(particules de suie, cendres volantes), du monoxyde de carbone, des hydrocarbures
aromatiques polycycliques (HAP) et des oxydes d’azote [22,44,46], les oxydes de soufre émis
restant négligeables [44].

Les quantités de polluants émis varient notamment en fonction de la composition de la
biomasse employée. Par exemple, les émissions d’oxydes d’azote sont plus ¢levées avec des
pellets de foin qu’avec des pellets de bois [44]. La combustion de biomasse solide,
notamment dans des chaudieres, est etudiée dans la littérature par des modeles ou par
expérimentation. Différents approches sont adoptées : modélisation de la combustion d’un
point de vue thermique (températures, transferts thermiques), mécanique des fluides
(écoulements, vitesses locales) ou chimique (réactions chimiques, produits de combustion,
polluants) [24,25,47,48] ; études expérimentales de chaudieres, incluant les performances
(rendement thermique, rendement de combustion), la répartition des températures dans la
chaudiére, la mesure des produits de combustion et des polluants émis, avec des combustibles

biomasse de divers formats et essences [44,49-51].
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auteur configuration stade de puissance | rendement | rendement
développement installée | électrique | global

Alanne et chaudiere modelisation 1,91 kWe | 8,9% 74391%
al. [36] domestique a

pellets de bois avec

module

thermoélectrique
Cremaet al. | chaudiere a pellets | dimensionnement, | 18 kW, NC* 89,2%
[38] de bois avec fabrication d’un 1 KWy

moteur Stirling prototype
Biedermann | chaudiere étude 35 kKWe 9,2% 90%
etal. [39] automatique a expérimentale

plaquettes de bois | d’un prototype

avec moteur

Stirling
Podesser chaudiére a étude 3,2 KWg 25a28% | NC*
[40] biomasse solide expérimentale 12,5 KWy,

avec moteur d’un prototype

Stirling
Thiers et al. | chaudiére a pellets | étude 1,38 kW | 14,3% 72,1%
[18] de bois avec expérimentale 10,5 KW,

moteur Stirling d’un prototype
Qiuetal. chaudiére étude 0,86 kWg | 1,41% 78,69%
[41] automatique a expérimentale 61,2 kWi,

pellets de bois avec
turbine a cycle de

Rankine organique

d’un prototype

*NC : non communiqué

Tableau 2 — Exemples de systémes de micro-cogéneration biomasse de la littérature
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Il1. Moteurs a air chaud Ericsson

Le moteur Ericsson a été inventé par John Ericsson au XI1X® siécle. Il fait partie de la
famille des moteurs a air chaud, qui comprend également les moteurs Stirling. Les moteurs a
air chaud présentent un rendement thermodynamique élevé pour les niveaux de puissances
rencontrés dans les systémes de micro-cogénération, comparé aux autres cogenérateurs a
combustion externe. Les moteurs Ericsson fonctionnent avec des cycles de Joule
(transformations isentropiques) ou d’Ericsson (transformations isothermes) qui peuvent étre
ouverts ou fermés et associés a une combustion interne (cycle ouvert) ou externe (cycle ouvert
ou fermé). L’utilisation d’un cycle ouvert permet une réutilisation de 1’air chaud a
I’échappement, par exemple pour du préchauffage, de la cogénération ou pour des procédés
annexes [17]. Les moteurs Stirling suivent un cycle du méme nom. Il existe différentes
configurations de moteurs Stirling : alpha, béta, gamma, a piston libre, a déplaceur libre. lls
fonctionnent tous avec un cycle fermé, ce qui nécessite la présence d’un puits froid et induit
des contraintes technologiques importantes, notamment une étanchéité adaptée a la pression
¢levée régnant a 'intérieur du moteur. L’échangeur utilisé comme source chaude dans les
moteurs Stirling est également associé a des contraintes de conception importantes : sa
surface d’échange doit étre grande tandis que son volume doit rester faible pour garantir le
bon fonctionnement du moteur [52]. Les moteurs Ericsson a cycle ouvert ne sont pas soumis a
des contraintes aussi séveres. Ils fonctionnent avec un niveau de pression plus faible que les
moteurs Stirling, limitant les problémes d’étanchéité. Le volume de 1’échangeur associé est
peu contraignant car il n’a pas d’effet négatif sur les performances du moteur. Pour des
performances similaires a celles du moteur Stirling [32,53], le co(t des moteurs Ericsson peut
s’avérer potentiellement plus faible que celui des autres technologies concurrentes du fait de

ces contraintes limitées [17,23].

La littérature mentionne plusieurs études numériques de moteurs Ericsson a cycle de
Joule [32-35,54-56], composés de deux cylindres réalisant respectivement un cycle de
compression et un cycle de détente de 1’air qui constitue le fluide de travail. Elles sont
recensées dans le Tableau 3 qui détaille la configuration des moteurs Ericsson présentes et
leurs conditions de fonctionnement. Wojewoda et al. [32] ont montré I’influence de la
configuration du moteur sur ses performances dans le cas d’un fonctionnement avec un cycle
fermé. Moss et al. [33] ont présenté la conception et le dimensionnement d’un moteur

Ericsson a combustion interne et a cycle de Joule ouvert. Bell et al. [34] ont congu un moteur
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similaire et proposé une optimisation des conditions de fonctionnement. Lontsi et al. [35] ont
démontré¢ la stabilité du fonctionnement d’un moteur Ericsson & combustion externe et a cycle
ouvert. Touré et al. [54,56] ont réalisé une analyse de sensibilité des parametres de
fonctionnement (pression maximale, température, rapport des volumes, rapport des cylindrées
de compression et détente, débit masse d’air) sur les performances d’un moteur Ericsson
semblable. Fula et al. [55] ont analysé ’effet des transferts thermiques a la paroi des cylindres
sur les diagrammes indiqués des cycles de compression et détente. Le cas d’un moteur
Ericsson suivant un cycle d’Ericsson fermé avec récupérateur a été décrit par Kaushik et al.
[53] et par Chen et al. [57] avec des modeles thermodynamiques en temps fini qui incluent les
pertes thermiques et les irréversibilités du cycle. Une étude expérimentale d’un moteur
Ericsson a combustion externe et a cycle de Joule ouvert a été amorcée par Touré et al.
[54,56] qui se sont penchés principalement sur la caractérisation du cycle du cylindre de

détente du moteur.

Comme souligné précédemment, les modeles de moteurs Ericsson a cycle de Joule
présentés dans la littérature [32-35,54-56] sont variés. Le Tableau 4 détaille le contenu de ces
modeles. Moss et al. [33], Bell et al. [34] et Touré et al. [54,56] ont développé des modeles
thermodynamiques en régime permanent, tandis que Wojewoda et al. [32], Lontsi et al. [35] et
Fula et al. [55] ont réalisé des modéles dynamiques permettant des simulations de phases
transitoires. Ces modeles prennent en compte différents aspects des échanges de puissance au
sein du moteur : transformations thermodynamiques, pertes de charge au travers des
soupapes, pertes par frottement mécanique, transferts thermiques aux parois des cylindres.
Selon les auteurs, les performances observées varient : travail massique indiqué, diagramme
indiqué, puissance mécanique, rendement thermodynamique. Tous ces éléments n’ont pas
encore été traités simultanément dans un méme modéle, et la disparité des performances
observées par les auteurs limite les possibilités de comparaison des différentes configurations

de moteurs Ericsson étudiées.
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conditions de fonctionnement

auteur configuration Pr/Paem | Tmax| N Vv
) (K) | (tr/min) | (cm®)
Touré et échangeur 2,5 873 | 950 Ve : 650 cm®
al. [54.56] | combustion externe, cycle ouvert Vine 1 10 cm®
Wojewoda | préchauffeur, chauffage, refroidisseur | 4,75 | 873 | 500 a
etal. [32] combustion externe, cycle fermé a 3000
1273
Bell et al. | préchauffeur, chambre de combustion | 1a20 | 1300 VeV :
[34] combustion interne, cycle ouvert 14246
Moss et al. | récupérateur 1a16 | 1000 300 a V, : 4650 cm®
[33] combustion interne, cycle ouvert a 2000
1200
Lontsi et échangeur 4 873 | 480 VMe :
al. [35] combustion externe, cycle ouvert 4590 cm’
Ve : 340 cm®
Fulaetal. | préchauffeur, échangeur 3 923 | 950 V. : 650 cm®
[55]

combustion externe, cycle ouvert

Tableau 3 — Etudes numériques du moteur Ericsson & cycle de Joule
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éléments modélisés

+— wn
o caractéristiques de % o S
regime . > = 4 = g
auteur .| fonctionnement et e = o | £ S
modélisé ) 2 E |8 |8 2
performances observées T g o NI =
Eg |8 |82 |¢&
2 E |8 |8¢&|%
S 2 |g |8 ¢ |8
5 S o o £ k=
Touré et al. permanent | puissance mecanique, N
[54,56] rendement thermodynamique
Wojewoda et | dynamique | puissance mécanique,
al. [32] rendement thermodynamique, X X
diagramme indiqué
Bell et al. permanent | travail indiqué massique, X X
[34] rendement thermodynamique
Moss et al. permanent | rendement thermodynamique N N
[33]
Lontsi etal. | dynamique | diagramme indiqué
X X X
[35]
Fula et al. dynamique | diagramme indiqué
X X X
[55]

Tableau 4 — Contenu des modéles de moteurs Ericsson a cycle de Joule de la littérature
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I11. Echangeurs gaz-gaz adaptés a la

combustion de biomasse

Les échangeurs utilisés pour la récupération de la chaleur des gaz brdlés issus de la
combustion de biomasse sont soumis a différentes contraintes. Ils sont situés dans un
environnement hostile. Les gaz br0lés sont a haute température (600-800 °C) [45] et
contiennent des particules de suie [58], induisant deux phénomeénes : un encrassement des
parois [59], ce qui modifie les transferts thermiques par conduction et convection, et une
augmentation du flux radiatif sur la paroi de 1’échangeur en contact avec les gaz bralés [60].
L’utilisation de ces échangeurs au sein d’une unité de micro-cogénération ajoute une
contrainte de compacité importante, 1’espace disponible dans les chaudiéres a biomasse a
échelle domestique étant restreint. Les pertes de charge de 1’échangeur doivent étre limitées
pour chaque fluide de travail, notamment lorsque 1’échangeur est associ¢ a un cogénérateur de
type moteur a air chaud, car elles peuvent affecter le rendement du cogénérateur (cété gaz

d’alimentation du moteur) et le processus de combustion (production de polluants).

Différents types d’échangeurs, constitués de matériaux spécifiques tels que les
céramiques et les alliages d’inox [61], peuvent étre adaptés aux hautes températures. Les
principales configurations d’échangeur supportant ces températures sont les échangeurs
tubulaires, les échangeurs a caloducs et les échangeurs a plaques. Le Tableau 5 recense
plusieurs catégories d’échangeurs, avec une comparaison de leur intérét pour une utilisation
en micro-cogénération biomasse dans le cas d’un cogénérateur de type moteur Ericsson. Les
criteres de comparaison retenus, par ordre d’importance, sont les suivants : résistance aux
hautes températures, a la pression, encombrement, résistance a I’encrassement et facilité¢ de
nettoyage, pertes de charge et colt. Les échangeurs multitubulaires a tubes séparés en inox

apparaissent les plus appropriés au regard de ces critéres.
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) multitube, a tubes
tubulaire _ +++ ++ ++ + ++ +
séparés (entretoises)
a +++
caloducs ++ ++ + ++ | -
caloduc (1100 °C)
multitube, a tubes
) rapprochés (maintien
tubulaire +++ ++ ++ - ++ +
des tubes : ruban
spiralé)
) multitubulaires a
tubulaire _ +++ ++ ++ - + +
tubes ailetes
a plaques | a plagues soudées ou
++ ++
a surface | brasées — échangeur ++ NC* | NC*
o ) (600°C) | (30-40 bar)
primaire | platulaire
) multitube, a tubes et
tubulaire ++ ++ - ++ - +
calandres
aplaques | )
. a plaques soudées ou ++ ++
a surface ) ) - NC* | NC*
o brasées — Packinox (600°C) (50 bar)
primaire

*NC : non communiqué

Tableau 5 — Comparaison d’échangeurs résistant aux hautes températures adaptés pour la

micro-cogénération biomasse avec cogénérateur de type moteur Ericsson [62,63]
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Plusieurs études de la littérature mentionnent des échangeurs thermiques adaptés pour
le transfert de la chaleur de gaz a haute température vers des gaz a température plus basse,
dont certains sont adaptés aux gaz bralés issus de la combustion de biomasse. McDonald [64]
a recensé plusieurs technologies de récupérateurs compacts destinés a des micro-turbines a
gaz et supportant des températures élevées (jusqu’a 1150 °C). Ces récupérateurs permettent
un échange thermique entre des gaz bralés chauds a pression atmosphérique et de I’air frais a
pression intermédiaire. Certains récupérateurs sont adaptés pour la récupération de chaleur a
partir de gaz bralés issus de combustibles biomasse, mais la plupart présentent un risque
d’encrassement accru du fait de leur géométrie trés compacte, tels que les échangeurs a
plaques ailetés en céramique. Al-attab et Zainal [65] ont mis en place et testé un échangeur
tubes et calandres en inox de puissance 57 kW, destiné a étre associé a une micro-turbine a
gaz a combustion externe alimentée par un combustible biomasse. Gaderer et al. [66] ont
modélisé et testé expérimentalement un échangeur a tubes avec déformations radiales sous
forme de bosselages, destiné a augmenter le transfert thermique tout en limitant
I’encrassement, afin d’alimenter une turbine a gaz avec combustion externe de biomasse en lit
fluidisé. Différentes unités de micro-cogénération biomasse avec moteur Stirling comportant
des géométries d’échangeurs variées ont été décrites [40,67,68]. EI-Ehwany et al. [67] ont
étudié un échangeur coudé a angle droit, a tubes et calandres et a courants croisés permettant
d’alimenter un moteur Stirling de type alpha en limitant les pertes de charges tout en
augmentant 1’efficacité de 1’échangeur. Podesser [40] a développé un échangeur avec faisceau
de tubes, pour un moteur Stirling de type alpha associé a un systeme de micro-cogénération
biomasse, qui permet de limiter 1’encrassement. Carlsen et al. [68] ont développé un
échangeur avec tubes et ailettes annulaires, destiné a un moteur Stirling alimenté par une
combustion de biomasse solide, qui limite I’encrassement et permet un nettoyage régulier des

dépdts de suie.

Parmi les références bibliographiques recensées sur les échangeurs a gaz adaptés a la
combustion de biomasse, aucune ne mentionne 1’étude d’échangeurs destinés spécifiquement
a ’alimentation en air pressurisé a haute température d’un moteur Ericsson a cycle ouvert et a
combustion externe de faible puissance (correspondant aux puissances de la micro-
cogénération). Les échangeurs évoqués précédemment ne couvrent pas exactement les mémes
contraintes que celles du systéme de micro-cogénération étudié ici. Les échangeurs utilisés
pour les micro-turbines a gaz a combustion externe correspondent a des plages de puissances
plus élevées que celles de la micro-cogenération. Les échangeurs des moteurs Stirling
présentent des contraintes de compacité plus importantes que celles du moteur Ericsson a
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cycle ouvert, avec la nécessité d’une grande surface d’échange pour un volume restreint [52],
ce qui est lié au fonctionnement en cycle fermé des moteurs Stirling. Une telle configuration
limite le niveau de température de I’air d’alimentation du moteur, ce qui n’est pas souhaitable
dans le cas d’un moteur Ericsson car cela réduit ses performances [17]. L’étude comparative
des technologies d’échangeurs supportant de hautes températures (cf. Tableau 5) conduit a
s’intéresser aux échangeurs multitubulaires a tubes séparés en inox pour 1’application qui fait

I’objet de cette these.
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I1VV. Modeles radiatifs dans les milieux en

combustion

Lorsque 1’on souhaite caractériser les transferts thermiques a travers un échangeur
placé en contact avec un milieu en combustion, il est nécessaire de quantifier 1’énergie
rayonnée par les gaz bralés vers la paroi. L’échangeur de 1’unité de micro-cogénération a
combustion de biomasse solide est situé sur la périphérie de la chambre de combustion
d’origine de la chaudiere, qui a la forme d’un cylindre vertical. Une fois inséré dans la
chaudiere, la paroi de 1’échangeur constitue la nouvelle paroi de la chambre de combustion,
également cylindrique. L’échangeur est en contact avec les gaz bralés qui présentent une forte
teneur en suie et des températures élevées. Dans ces conditions, le rayonnement correspond a
une part importante du transfert thermique des gaz brdlés vers la paroi [25]. L’évaluation du
transfert thermique total a la paroi nécessite la prise en compte des mécanismes de transferts
thermiques par rayonnement et par convection, avec une prédominance du transfert radiatif
[60].

Les simulations numériques d’installations expérimentales de la littérature qui
caractérisent le rayonnement des flammes de diffusion concernent des flammes générées la
plupart du temps par des combustibles liquides ou gazeux [69,70], avec des flammes de
diffusion stabilisées sur brQleur laminaires [70,71] ou turbulentes [72]. Certaines études
expérimentales concernent le rayonnement issu de la combustion de biomasse solide dans des
brleurs a échelle de laboratoire, sur des flammes non confinées [73-75]. Les modeles
radiatifs utilisés sur ces installations sont trés simplifiés, les propriétés radiatives étant
représentées par une émissivité hémisphérique globale moyenne constante déterminée
expérimentalement. Peu de travaux se penchent sur le rayonnement des flammes de diffusion
turbulentes non stabilisées. Le rayonnement des flammes de diffusion confinées turbulentes
issues de la combustion de biomasse solide dans des chaudiéres domestiques commerciales a
été tres peu étudié jusqu’ici, notamment avec des modeles radiatifs prenant en compte un
milieu non gris dont les propriétés radiatives sont formulées en termes de coefficients
d’absorption. Klason et al. [25] ont étudié le rayonnement issu de la combustion de biomasse
solide dans des foyers a lit fixe, dans le cas de chaudiéres de faibles puissances et de
puissances élevées, avec une approximation de gaz gris pour 1’évaluation des propriétés

radiatives des gaz br(lés. Bahador et Sundén [24] se sont penchés sur le rayonnement des
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cendres volantes dans des chaudiéres de puissances élevées avec foyers a lit fixe en utilisant

un modele de gaz non gris.

Le phénomene de rayonnement qui a lieu dans les gaz brdlés issus de la combustion de
biomasse est lié a la présence des émissions suivantes : H,O, CO,, CO, CH, [76] et particules
(suie, cendres volantes, goudrons [24]) a haute température. Klason et al. [25] ont considéré
que dans le cas d’une chaudiere domestique a biomasse solide de puissance 10 kW, la
présence de cendres volantes et de goudrons peut étre négligée. La vapeur d’cau et le dioxyde
de carbone émettent un rayonnement prépondérant, comparé aux autres especes gazeuses qui
rayonnent [76]. Plusieurs modeles développés dans la littérature, listés dans le Tableau 6,
permettent I’évaluation des propriétés radiatives de la vapeur d’eau et du dioxyde de carbone
qui sont nécessaires pour 1’évaluation du flux radiatif transmis par les gaz bralés. Parmi ces
modeles, le modéle CK de Riviere et Soufiani [76] est adapté aux mélanges de gaz non

uniformes contenant des particules de suie.

Les propriétés radiatives des suies sont souvent modélisées avec 1’hypothése d’un
régime de diffusion de Rayleigh, du fait de leur forme sphérique et de leur petite taille. La
taille des particules de suie varie durant les étapes de leur formation : diamétre inférieur a
2 nm durant la nucléation, entre 15 et 30 nm durant la croissance de la surface des particules,
et supérieur a 50 nm apres coagulation [77]. Les diamétres de particules de suie typiques
rencontrés dans les flammes riches sont situés entre 5 et 80 nm, en fonction de I’installation
expérimentale et du combustible [78]. D’apreés Gwaze et al. [58] et Posfai et al. [79], dans le
cas de la combustion de biomasse solide, la taille des particules de suie est située entre 10 et
25 nm. L’approximation de Rayleigh est souvent utilisée pour calculer le coefficient
d’absorption des particules de suie k*", qui dépend de la fraction volumique de suie f,, du

nombre d’ondes v et de Il’indice complexe de réfraction des suies m [80,81]:

kP = _6nf, v3Im [(m2 1)/ (m? +2)J. Pour une flamme de diffusion, la fraction volumique

de suie est généralement située entre 1 et 100 ppm [78]. L’indice complexe de réfraction des
suies est évalué dans la littérature avec un grand nombre de modeles, tels que le modéle de
Drude-Lorenz [80]. L’influence de 1’indice complexe de réfraction des suies sur le coefficient
d’absorption des particules de suie peut parfois étre approximée par une constante [82] qui est
obtenue gréace a des méthodes optiques [83].

Pour évaluer le flux radiatif a la paroi d’une chambre de combustion, I’Equation du

Transfert Radiatif (ETR) doit étre résolue dans I’enceinte contenant les gaz brilés. Plusieurs
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méthodes, rassemblées notamment par Chaabane et al. [84], Liu et al. [85] et Modest [78]
peuvent étre utilisées. En particulier, la méthode aux ordonnées discrétes (DOM), adaptée a
différents problémes radiatifs multidimensionnels, est souvent utilisée, avec les inconvénients
de I’effet de raie lorsque le maillage est trop fin et de fausse diffusion lorsque le maillage est
trop large, nécessitant un compromis dans la discrétisation spatiale de I’Equation du Transfert
Radiatif. Pour limiter ces inconvénients, une solution réside dans 1’utilisation d’un schéma de
différenciation specifique, qui dépend de la configuration étudiée, tel que le schéma step, le
schéma diamant ou le schéma exponentiel [86]. D’autres améliorations de la méthode aux
ordonnées discrétes sont décrites par Godoy et Desjardin [87]. Mishra et al. [88] ont montré
que la méthode aux ordonnées discrétes avec une quadrature S, présente une efficacité de
calcul intéressante comparé & d’autres méthodes de résolution de 1’Equation du Transfert

Radiatif.
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modéles

avantages

inconvénients

modeles globaux
Simple gray gas (SGG)
Weighted-Sum-of-Gray-Gases (WSGG)

Spectral line-based Weighted-Sum-of-
Gray-Gases (SLW)

Spectral Line Moment Based (SLMB)
Absorption distribution function (ADF)

Absorption distribution function with
fictitious gases (ADFFG)

Cumulative wavenumber (CW)

Propriétés radiatives sur
tout le spectre.

Temps de calcul rapide
avec peu de ressources

informatiques.

Non adapté aux
mélanges de gaz non
uniformes, en
particulier contenant

des particules de suie.

modeles a large bandes

Box model

Exponential Wide Band (EWB)
Wide Band correlated-K (WBCK)

Propriétés radiatives
moyennes sur de larges
bandes spectrales. Plus

précis que les modéles

Ressources
informatiques plus
importantes et temps

de calcul plus long

globaux. qu’avec les modéeles
globaux.
modeles a bandes étroites Propriétés radiatives sur | Ressources

Correlated-K (CK)

Correlated-K fictitious gas (CKFG)
Statistical Narrow Band (SNB)
k-moment

Narrow Band k-moment with correlated
k assumption (NBKMcK)

des bandes spectrales
étroites. Adapté a des
mélanges de gaz non
uniformes avec
particules de suie. Plus
précis que les modeles a

large bande.

informatiques plus
importantes et temps
de calcul plus long
qu’avec les modéles
globaux et larges
bandes.

modeles raie par raie

Line-by-line (LBL)

Propriétés radiatives
spectrales les plus

précises a ce jour.

Importantes ressources
informatiques, temps

de calcul long.

Tableau 6 — Comparaison de modeéles de propriétés radiatives de gaz de la littérature
[72,78,89,90]
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Le transfert radiatif & la paroi d’une enceinte cylindrique est étudi¢ dans plusieurs
travaux, en appliquant différents modéles pour résoudre I’Equation du Transfert Radiatif. Liu
et al. [85] ont appliqué la méthode des volumes finis (FVM) et la méthode aux ordonnées
discrétes (DOM) a un cylindre axisymétrique contenant un milieu absorbant et émissif. Les
valeurs des propriétes radiatives sont fixées d’aprés le spectre d’absorption. Le flux radiatif a
la paroi est évalué en fonction de la hauteur pour des maillages structurés et non structures.
Ben Salah et al. [91] ont proposé une modification de la méthode des volumes finis et 1’ont
appliquée a une enceinte et a un milieu similaires au cas étudié par Liu et al. [85] afin
d’améliorer la précision du calcul du flux radiatif a la paroi évalué en fonction de la hauteur.
Kim [92] a décrit une amélioration de la méthode des volumes finis dans une enceinte
cylindrique verticale axisymétrique et a calculé le flux radiatif a la paroi en fonction de la
hauteur pour un cylindre contenant du dioxyde de carbone, de la vapeur d’eau et des
particules de suie. La paroi est considérée grise (émissivité hémisphérique globale inférieure a
1). Les propriétés radiatives des gaz sont modélisées avec un modéle WSGG (weighted-sum-
of-gray-gas) et les particules de suie sont supposées grises (propriétés radiatives des suies
indépendantes du nombre d’ondes). L’influence de la concentration en particules de suie sur
le flux radiatif & la paroi (augmentation du flux radiatif couplée a une augmentation de la
concentration en particules de suie) est présentée pour un mélange de gaz fixé : 20% de

vapeur d’eau et 10% de dioxyde de carbone.

Un modele radiatif reprenant plusieurs modeles de la littérature est utilisé dans cette
these. Le modele CK de Riviéere et Soufiani [76] permet d’évaluer les propriétés radiatives des
gaz. Le modele de Taine et al. [82] permet d’évaluer les propriétés radiatives des particules de
suie. Une méthode aux ordonnées discrétes appliquée a un cylindre vertical, proche de celles
présentées par Liu et al. [85] et par Tessé et Lamet [93], est mise en ceuvre pour résoudre
’Equation du Transfert Radiatif. Une étude de I’effet des paramétres (quantités de gaz et de
particules de suie, températures) influant sur le flux radiatif a la paroi est réalisée, en
considérant le cas de gaz bralés issus de la combustion de biomasse sous forme de pellets de
bois (proportions de CO, et H,O adaptés selon I’excés d’air). Cette approche se distingue
d’autres études de la littérature, par exemple celle de Klason et al. [25], en ne préjugeant pas
des quantités de gaz et de particules de suie, de 1’émissivité hémisphérique globale des parois,
ni des températures régnant dans la chambre de combustion. En effet, ces éléments, souvent
déterminés expérimentalement, peuvent varier au cours du fonctionnement d’une chaudiére,
ou peuvent étre ajustes en modifiant les paramétres de la combustion (excés d’air, température
d’entrée d’air, vitesse d’alimentation du foyer en combustible, conditions d’évacuation de la
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chaleur produite dans la chaudiére sur le circuit d’eau). Au cours du projet Sylwatt, des
mesures de quantités de gaz et de particules de suie émises ont été réalisées pour différents
réglages de chaudiére par le Centre Commun de Mesures (CCM, Université du Littoral Cote
d’Opale) et par le laboratoire de PhysicoChimie des Processus de Combustion et de
I’ Atmosphére (PC2A, Université de Lille 1). Ces mesures ont permis de définir des plages de
valeurs réalistes des parametres du modele. L’étude de sensibilité paramétrique du modele de
rayonnement a également permis de définir une table de valeurs des flux radiatifs en fonction
des parameétres de fonctionnement de la chaudiere et de réutiliser ces résultats sous forme de
corrélation simplifiée dans des modéles de calcul du transfert thermique global a travers

I’échangeur.
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V. Synthese sur les recherches

bibliographiques

L’¢tude bibliographique a montré qu’il existe une grande variété de systémes de
micro-cogéneération, dont quelques-uns sont associés a des combustibles sous forme de
biomasse solide. L’étude d’un systéme de micro-cogénération biomasse avec un cogénérateur

de type moteur Ericsson a cycle de Joule ouvert est une nouveauté.

Le moteur Ericsson est étudié principalement de maniére numérique dans la littérature,
avec une grande diversité de configurations. Les modeles présentés ne prennent pas en
compte simultanément tous les phénomenes physiques qui influent sur les performances du
moteur, tels que les transformations thermodynamiques, pertes de charge au travers des
soupapes, pertes par frottement mécanique, transferts thermiques aux parois des cylindres.
Les criteres de performance du moteur Ericsson présentées dans les références
bibliographiques sont variés et ne permettent pas toujours de comparaison entre les modeéles.
La mise en place de bancs expérimentaux de moteur Ericsson, dont un premier a déja été
initié au Laboratoire de Thermique, Energétique et Procédés (LaTEP, Université de Pau et des
Pays de I’Adour), est une nécessité pour valider expérimentalement le fonctionnement et les

performances des moteurs Ericsson par des modeles numériques.

Les échangeurs a gaz adaptés a la combustion de biomasse actuels ne correspondent
pas exactement aux contraintes liées a 1’alimentation en air pressurisé chaud du moteur
Ericsson. Une adaptation des échangeurs existants a I’installation de micro-cogénération
biomasse a moteur Ericsson est nécessaire. Pour cela, la modélisation des échanges

thermiques au travers de 1’échangeur doit étre réalisée.

La principale difficulté de cette modélisation est la quantification du transfert radiatif
entre les gaz bralés et la paroi de I’échangeur. Les modeles radiatifs proposes dans la
litterature, nombreux, se décomposent en deux aspects, souvent traités separément dans les
publications. Plusieurs méthodes de résolution numérique de I’Equation du Transfert Radiatif
permettent 1’évaluation du flux radiatif transmis des gaz br{lés vers une paroi. Les propriétés
radiatives du milieu en combustion, injectées dans 1’Equation du Transfert Radiatif, sont
évaluées avec des modéles comportant plusieurs niveaux de précision et de complexite :
modeles globaux, modéles a larges bandes, modeles a bandes étroites, modeles raie par raie.

Les exemples de modeles radiatifs utilisés dans le cas d’une flamme de diffusion confinée de
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biomasse, par exemple [25], sont rares et peu détaillés, apportant une difficulté dans la
validation d’un nouveau code de calcul. Un focus sur la méthode aux ordonnées discretes, trés
largement utilisée dans la littérature et qui permet la résolution de I’Equation du Transfert

Radiatif, est réalisé.

Ces recherches bibliographiques ont permis de souligner les points nécessaires et les
contraintes quant a la mise en place d’une unité de micro-cogénération biomasse. Elles ont
abouti a I’établissement de deux modeles du moteur Ericsson (en régime permanent et en
fonctionnement dynamique) et a la modélisation des échanges thermiques au travers de
I’échangeur (estimation des échanges radiatifs, modélisation de I’échange global par une
méthode du Nombre d’Unités de Transfert modifiée, modélisation de 1’échange thermique a
travers un élément d’échangeur constitué d’un tube aileté). Les modeéles mis en place ont

permis une analyse exergétique du systéme de micro-cogénération complet.
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Chapitre 2. Dispositifs expérimentaux

Les composants d’une unité de micro-cogénération bois avec moteur Ericsson ont été
mis en place et instrumentés pour permettre la caractérisation expérimentale de leur
fonctionnement séparément, puis avec un couplage progressif de chaque élement. Cette unité
est composée d’une chaudiere a pellets de bois, d’un moteur Ericsson a cycle de Joule ouvert
et d’un échangeur gaz brilés-air pressurisé (cf. Figure 1 et Figure 2). Le moteur Ericsson
étudié est composé de deux cylindres séparés pour la compression et la détente qui sont
raccordés a un méme vilebrequin. La configuration du prototype de micro-cogénération et la
configuration du moteur Ericsson sont toutes deux modulaires. Il est donc possible de
caractériser séparément différents éléments du systeme : chaudiere, échangeur placé dans la
chaudiere, partie détente et partie compression du moteur Ericsson. Plusieurs dispositifs
destinés a différentes phases d’expériences ont ét¢ mis en place. La chaudiére a été
instrumentée et son systeme d’alimentation en pellets a été calibré. Un banc d’essai de la
partie détente du moteur Ericsson a été réalisé. Une partie de ce banc peut étre adaptée pour
réaliser des essais sur I’échangeur placé dans la chaudiére et sur le couplage de I’échangeur
avec la partie détente du moteur. Des phases d’étalonnage et des essais sont également
présentés : étalonnage de la vis d’alimentation en pellets de la chaudiére, cartographie des
températures au sein de la chaudiére, essais sur I’échangeur placé dans la chaudiére, mesure

des frottements de la partie détente du moteur Ericsson.
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Légende :
1 chaudiére

2 partie détente moteur Ericsson

3 entrée air de I’échangeur

4 sortie air de I’échangeur

5 ballon d’eau chaude 12 génératrice / frein

6 tube de fumées 13 modules de mesure 4
7 circuit d’eau (dissipation pression-température
thermique) du circuit d’air

8 ligne d’air comprimé chauffé 14 armoire électrique

9 compresseur d’air 15 échappement ligne
10 ballon tampon air comprimé chauffée

11 réchauffeur électrique 16 échappement moteur

Figure 2 — Vue du banc d'essai de I'unité de micro-cogénération bois
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I. Présentation des dispositifs expérimentaux

1. Chaudiére

La chaudiere utilisée est une chaudiére domestique Silene automatique a granulés de
bois (pellets) de puissance 30 kW, avec un foyer a lit fixe (cf. Figure 3). Le foyer est alimenté
en pellets par une vis sans fin. L’air circule grace a un ventilateur d’extraction dont la vitesse
de rotation est régulée par une sonde lambda placée dans le tube de fumées en sortie de
chaudiére. La chaudiére fonctionne selon un mode on/off : le foyer est alimenté en pellets de
manicre cyclique tant que la température de 1’eau en sortie de chaudiére est inférieure a sa
consigne. Lorsque la consigne est atteinte, la chaudiére n’est plus alimentée. Le cycle
d’alimentation en pellets est li¢é a un réglage des durées de rotation et d’arrét de la vis
d’alimentation. Un circuit d’eau lié a un aérotherme est utilisé afin de dissiper la puissance
thermique regue par 1’eau de la chaudiére (cf. Figure 1 et Figure 2). Un extracteur secondaire
placé en sortie du tube de fumées, a I’extérieur de la cellule d’essai, permet d’assurer une
dépressurisation contrdlée dans le tube d’extraction des gaz brilés pour éviter tout

refoulement dans la cellule.

1 réservoir
pellets

2 acces foyer
3 tube fumées
4 ballon d’eau
chaude

Figure 3 — Chaudiére a biomasse instrumentée

Plusieurs instruments de mesure sont placés sur la chaudiére. Deux sondes de
température PT100 de diametre 3,0 mm (incertitude de 0,8 °C a 100°C) sont positionnées en
entrée et en sortie de I’échangeur eau de la chaudic¢re. Le débit d’eau circulant a I’intérieur est

mesuré avec un débitmétre électromagnétique permettant une mesure entre 20 et 500 dm*/min
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(incertitude de 0,5% de la mesure). Un capteur magnétique de position angulaire (précision +
2,5% de la pleine échelle) permet de mesurer la position angulaire de la vis d’alimentation en
pellets. Cette mesure permet de déduire la quantité de pellets consommée en fonction du
temps. Pour cela, un étalonnage de la vis d’alimentation en pellets a éte réalisé (cf. paragraphe
I1.1 suivant). Dans le conduit de fumées, en sortie de chaudiére, a été placé un thermocouple
type S (platine-10% rhodium / platine) constitué de fils de diamétre 0,2 mm (incertitude de
0,25% de la mesure), ainsi qu’un débitmeétre de type aile de mesure par prises de pression
réparties qui permet d’évaluer le débit des fumées. Tous ces instruments de mesure permettent
de réaliser un bilan d’énergie sur la chaudiere. La chambre de combustion de la chaudiére est
cylindrique, de diamétre 40 cm et de hauteur 36 cm. A Dintérieur, six thermocouples de type
S (incertitude de 0,25% de la mesure), constitués de fils de diamétres 0,13 et 0,2 mm, peuvent
étre installés a différentes positions radiales (a partir du centre : 68 mm, 90 mm, 100 mm, 135
mm, 140 mm, 167 mm) et dans toutes les positions verticales grace a un systéme de raccords
coulissants situé sur le capot de la chaudiere (cf. Figure 4). Les passages des raccords
coulissants a travers le capot de la chaudiére ont été réalisés par 1’équipe du laboratoire de
PhysicoChimie des Processus de Combustion et de 1’ Atmosphére (PC2A, Université de Lille
1). lls permettent de cartographier les champs de température dans la chambre de combustion,

en présence ou non de 1’échangeur gaz brilés-air pressurisé qui alimente le moteur Ericsson.

/Zpassages des thermocouples&N

|
|
.R r=90 mm \1r=0 mm
z=330mm | |z=360 mm

r=68 mm r=135 mm

capot

r=140 mm  r=90 mm r=100 mm r=167 mm

chambre de combustion
de la chaudiére Z | <

0 r

Figure 4 — Thermocouples positionnés dans la chambre de combustion de la chaudiére

Le combustible utilise dans la chaudiere est du pellet de bois certifié selon la norme
NF biocombustibles solides — granulés. L’analyse de ces pellets de bois a été réalisée par le
Centre Commun de Mesures de Dunkerque (cf. Tableau 7), incluant la mesure de ’humidité
et du taux de cendres par analyse gravimétrique (pourcentage massique sur la masse totale des
pellets), ’analyse chimique ¢lémentaire des pellets secs (pourcentage massique sur la masse

des pellets secs) et la mesure du Pouvoir Calorifique Inférieur (PCI) par une bombe
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calorimétrique. Le PClI est estimé a 17,85 MJ/kg sur pellet sec avec une déviation standard de
0,28%. Une composition des pellets de bois simplifiée, négligeant la présence de soufre et de
cendres, permet d’établir 1’équation de combustion sans dissociation des produits de

combustion ayant lieu dans la chaudiere (cf. Tableau 7) :

Co0.03H 4582020 71No 1, +3,42 H,0 +31, O3(l+ Nsir )(O2 +0,79/0,21N, )

1
—>29,93CO, +26,33H,0+31,03,, O, +31,03(1+4,, )(0,79/0,21 )N, @

air

avec Aqjr exces d’air.

Composition Proportion Déviation Composition

(% massique) standard (%) simplifiée
(% molaire)

H,0 7,42 4,58 3,42

cendres 0,55 38,57 0

C 46,76 6,71 29,93

H 5,97 8,34 45,82

O 43,15 4,78 20,71

N 0,22 14,60 0,12

S 0,83 8,44 0

Tableau 7 — Composition des pellets de bois
2. Echangeur

L’échangeur gaz brilés-air pressurisé alimentant le moteur Ericsson est présenté en
Figure 5. Il a fait ’objet d’une étude spécifique (géométrie, dimensionnement, étude
thermique) permettant la réalisation d’un prototype fabriqué au département GMP de I’IUT de
I’Université de Valenciennes et du Hainaut-Cambreésis (cf. Chapitre 4). Il est de forme
cylindrique et est composé de seize tubes en inox réfractaire (type 310S) reliés entre eux par
des ailettes longitudinales. L’échangeur est placé dans la chambre de combustion de la
chaudiére, également cylindrique, qui est située juste au-dessus du foyer. Ses dimensions,

hors tubes d’entrée et de sortie, sont les suivantes : hauteur de 32 cm, diamétre extérieur de 40
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cm et diametre intérieur de 28 cm. Les gaz brilés circulent autour de 1’échangeur, tandis que
I’air pressurisé est situé¢ a I’intérieur des tubes. Il s’agit d’un échangeur a deux passes coté air
et a deux passes cOté gaz brilés. Des collecteurs annulaires a section carrée sont positionnés
en amont et en aval des tubes pour assurer une répartition homogene du débit d’air dans les
tubes. La surface d’échange c6té air est de 0,22 m?. Sept thermocouples de type K (incertitude
de 0,75% de la mesure), constitués de fils de diamétre 0,3 mm avec gaine en soie de verre,
sont placés sur 1’échangeur. 1lIs permettent les mesures des températures d’ailette, des tubes
(deux thermocouples correspondant a chaque passe d’air), des trois collecteurs et des gaz
brilés en sortie d’échangeur. Dans un premier temps, quatre des thermocouples précédents
ont été placés au centre des ailettes (trois coté extérieur et un coté intérieur) afin de réaliser

une caractérisation préliminaire de 1’échangeur.

Figure 5 — Echangeur gaz brilés-air pressurisé

3. Partie détente du moteur Ericsson

La partie détente du moteur Ericsson a été réalisée a partir d’un moteur a combustion
interne monocylindre a quatre temps Honda dont le vilebrequin est monté sur des roulements

a billes pour limiter les frottements mécaniques (cf. Figure 6).
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Figure 6 — Partie detente du moteur Ericsson

La distribution du moteur, culbutée a soupapes, a été modifiée afin de réaliser un cycle
de détente a deux temps (admission, détente, refoulement) dans le cylindre, correspondant au
cycle de détente du moteur Ericsson a cycle de Joule ouvert (cf. paragraphe | du Chapitre 3).
Les caractéristiques de la partie détente du moteur Ericsson résultant des modifications du

moteur conventionnel utilisé sont décrites dans le Tableau 8.

cycle 2 temps
cylindrée 160 cm®
volume mort 20 cm®
course 45 mm
alésage 68 mm
longueur de la bielle 76 mm
entraxe maneton-tourillon 22,5 mm
pression d’admission du cylindre de détente 4-8 bar
température d’admission du cylindre de détente | 450-650 °C
débit d’air 2-10 m*h (N)
vitesse de rotation 100-1400 tr/min

Tableau 8 — Caractéristiques de la partie détente du moteur Ericsson
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La loi de levée des soupapes (rampes de silence, d’accélération et de décélération),
maintenue identique a celle d’origine aprés modification du moteur, a été déterminée grace a
une mesure des profils des cames d’origine du moteur, avec la méthode suivante. En placant
chaque came sur un plateau tournant motorisé de fraiseuse muni d’un comparateur, une
mesure de I’angle et du déplacement ont été réalisées simultanément pour déduire le profil de
came (mesures effectuées par une équipe d’étudiants de ’ENSIAME dans le cadre d’un projet

d’étude). La loi de levée de soupape obtenue est représentée sur la Figure 7.

o N & 2 =
o = o % =)

e
=)

levée de soupape réelle adimensionnée(-)

0,0 0,2 0.4 0,6 0,8 1,0
angle de vilebrequin adimensionné (-)

Figure 7 — Loi de levée de soupape réelle adimensionnée par rapport a la levée maximale de

la soupape et par rapport a la plage d’angle d’ouverture de la soupape

Les modifications de la distribution, transformant le moteur conventionnel utilisé en
cylindre de détente de moteur Ericsson, ont été réalisées dans le cadre d’un projet étudiant a
Polytech’Lille. Elles ont porté sur différents aspects. Le cycle de détente se rapprochant d’un
cycle a deux temps (un cycle par tour de vilebrequin), le rapport de réduction entre I’arbre a
cames et le vilebrequin est de 1, ce qui a nécessité un changement des roues dentées de 1’arbre
a cames et du vilebrequin. Afin d’étudier I’influence des instants d’ouverture et de fermeture
des soupapes d’admission et d’échappement sur le cycle de détente (définis a partir de la
position angulaire du vilebrequin, le point mort haut étant a 0°), un jeu de dix cames
interchangeables de formes différentes a été mis en place pour chaque soupape (cf. Annexe
3). L’arbre a cames a été modifié en conséquence pour faciliter le positionnement des cames.
L’admission du cylindre de détente du moteur Ericsson est a pression élevée, contrairement
au fonctionnement conventionnel de ’admission du moteur d’origine qui est a pression
atmosphérique. Ainsi, ’effort du ressort qui maintient la soupape d’admission fermée et
assure son étancheité est augmenté (pressions de contact de la soupape sur son siege et de la

tige de culbuteur sur la came plus élevées). Pour limiter la valeur de cet effort, le diametre de
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la soupape d’admission et celui de son siége ont été réduits. L’augmentation de ’effort du
ressort de la soupape d’admission a induit plusieurs modifications de la culasse. Le ressort a
été changé. Un déplacement de 1’axe des culbuteurs a également été nécessaire pour maintenir
la plage de déplacement des soupapes en limitant les pressions de contact, d’ou un

changement de culbuteurs et un décalage de la position des tiges de culbuteurs.

La partie détente du moteur Ericsson est munie de plusieurs capteurs. Un capteur de
pression piézorésistif refroidi a eau est positionné a I’emplacement de la bougie du moteur
d’origine pour mesurer la pression du cylindre au cours du cycle de détente. Un thermocouple
de type K de diametre 1,5 mm (incertitude de 0,75% de la mesure) est placé dans le bas du
carter pour mesurer la température d’huile. Un thermocouple similaire est positionné dans la
conduite d’échappement en sortie de cylindre de détente. Quatre thermocouples de type K de
diametre 1 mm (incertitude de 0,75% de la mesure) sont placés sur la paroi extérieure de la
partie détente pour mesurer les températures au niveau du carter, de la culasse, du haut et du
bas du cylindre. La culasse est percée a proximité de I’emplacement de la bougie afin de
positionner un thermocouple mesurant la température de 1’air de la chambre de détente au
cours du cycle. Différents thermocouples de type K, constitués de fils de diamétre 79 um et a
faible temps de réponse, sont disponibles pour mesurer cette température. 1ls ont été réalisés a
I’institut FEMTO-ST (Franche-Comté Electronique, Mécanique, Thermique et Optique -
Sciences et Technologies, CNRS UMR 6174, Université de Franche-Comté, Ecole Nationale
Supérieure de Mécanique et de Microtechniques et Université de Technologie de Belfort-
Montbéliard) [94].

4. Banc d’essai de la partie détente du moteur Ericsson

La partie détente du moteur Ericsson peut étre caractérisée séparément des autres
¢léments de 1’unité de micro-cogénération. Une ligne d’air comprimé chaud instrumentée, qui
simule la partie compression du moteur et 1’échangeur gaz brilés-air pressurisé (cf. Figure 1),
permet d’établir des conditions de température et pression en entrée du cylindre de détente
similaires a celles obtenues en sortic d’échangeur avec I'unit¢é de micro-cogénération

compléte. Un systéme d’entrainement et de freinage est associé a la partie détente.
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4.1.Ligne d’air comprimé chauffé

Les Figure 2 et Figure 8 présentent les différents composants de la ligne d’air
comprimé chauffé.

Légende :
1 compresseur

2 sécheur d’air

3 filtre déshuileurs—
4 ballon tampon

S vanne manuelle.
6 débitmeétre

Figure 8 — Ligne d'air comprimé chauffé

Un compresseur rotatif a vis équipé d’un sécheur d’air par réfrigération et d’un filtre
déshuileur submicronique (filtrage des particules de taille supérieure a 0,1 pum) permet de
produire de Iair comprimé sec a 10 bar, jusqu’a un débit de 28 m%h (N). Un ballon tampon
de 250 L est placé en sortie de compresseur pour limiter les fluctuations de pression en amont
de la partie détente. Une vanne manuelle permet d’ajuster le débit d’air en entrée de détente.
Un débitmétre massique & effet thermique, mesurant une gamme de 0,2 & 10 m%h (N) avec
une précision de + 0,6% de la mesure, est placé en sortie de ballon tampon. Un réchauffeur

d’air de puissance 6 kW permet d’augmenter la température de 1’air pressurisé fourni par le
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compresseur jusqu’a une valeur de 760 °C. Une vanne de sécurité NO (normalement ouverte),

placée en aval du réchauffeur, permet d’assurer 1’évacuation de 1’air chaud produit en cas

d’arrét du moteur afin d’éviter la détérioration du réchauffeur. Deux modules de mesure de

température et pression identiques sont positionnés en amont du réchauffeur et en entrée du

cylindre de détente. La température est mesurée avec un thermocouple de type K de diametre

1,5 mm. Un capteur de pression piézorésistif étalonné sur la gamme 0 & 10 bar relatif avec

une précision de 0,04% de la pleine échelle est utilise. La Figure 9 récapitule les éléments

d’instrumentation de la ligne d’air comprimé chauffe.

compresseur

sécheur d’air

filtre déshuileur

T : artie
air débitmetre réchauffeur p
10 bar massique électrique A
3 Ericsson
28 m’/h (N)
capteurs de capteurs de
pression et pression et
température température

Figure 9 — Schéma de la ligne d’air comprimé chauffé avec intégration de la partie détente du

moteur Ericsson

4.2.Systéme d’entrainement et de freinage

Le systeme d’entrainement et de freinage de la partie détente du moteur Ericsson est

présenté en Figure 10.

Légende :
1 partie détente du

moteur Ericsson

2 génératrice

3 admission air
partie détente

4 échappement air
partie détente

Figure 10 — Systéme d’entrainement et de freinage de la partie détente du moteur Ericsson
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Le vilebrequin de la partie détente du moteur Ericsson est accouplé & un moteur
électrique a courant continu avec montage en balancier (ou montage oscillant) de puissance
1,5 KW qui peut fonctionner en mode moteur d’entrainement (essais en frottement de la partie
détente) ou en mode génératrice (freinage et dissipation de 1’énergie produite dans la partie
détente). Ce moteur peut atteindre une vitesse de rotation maximale de 1500 tr/min. Une
dynamo tachymeétrique placée en bout d’arbre de la génératrice permet de mesurer et d’assurer
la régulation de la vitesse de rotation du moteur. Un variateur de vitesse permet de piloter le
moteur électrique en vitesse ou en courant (régulation du couple), en mode moteur entrainé ou
freiné. Un codeur angulaire, avec cellule photoélectrique et disque gradué de précision, de
résolution ajustable entre 0,1 et 6 degrés, est fixé en bout d’arbre pour mesurer la position
angulaire du vilebrequin en fonction du temps. Un calage de la position angulaire par rapport
au point mort haut est réalisé grace a un comparateur. Un capteur de force fonctionnant en
traction et en compression, avec une gamme de mesure atteignant 100 N maximum et une
tolérance de sensibilité de + 0,1%, est associé a I’arbre de la génératrice €lectrique grace a un
montage en balancier (cf. Figure 11). Il est placé a 10 cm de I’arbre et permet des mesures de
couples situés entre 0 et 10 N.m (couples moyens générés sur 1’arbre, couples de frottement
ou couples instantanés). L’étalonnage a été réalisé avec et sans masse étalon placée sur un
bras de levier. Il permet d’évaluer le couple moyen généré sur 1’arbre par la partie détente du

moteur Ericsson.

Figure 11 — Capteur de force monté "en balancier™ sur la génératrice
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5. Banc d’essai de I’échangeur

La ligne d’air pressurisé chauffé présentée dans le paragraphe 4.1 précédent est
prolongée et utilisée pour ajuster la pression et la température de I’air en entrée d’échangeur
(cf. Figure 2). La température de I’air entrant dans 1’échangeur est ajustée grace au
réchauffeur entre la température ambiante et une température maximale de 250 °C,
correspondant a la plage de température d’air aprés compression isentropique dans le moteur
Ericsson (simulation de la partie compression). Une modification est ajoutée a la ligne d’air
pressurisé chaud par rapport au banc d’essai de la partic détente du moteur Ericsson : les
modules de pression et température situés de part et d’autre du réchauffeur sont déplacés au
niveau de ’entrée et de la sortie de I’échangeur, permettant d’évaluer les pertes de charge et la
puissance thermique recue par l’air lors du passage dans 1’échangeur. Dans cette
configuration, la conduite associée a la vanne de sécurité de la ligne d’air pressurisé chaud est
déconnectée de la sortie du réchauffeur et réutilisée a 1’échappement de 1’échangeur avec une
deuxiéme vanne qui permet d’ajuster le niveau de pression (et par conséquent le débit) de ’air

traversant 1’échangeur.

6. Banc d’essai de la partie détente du moteur Ericsson couplée

a I’échangeur

Pour tester le fonctionnement de la partie détente du moteur Ericsson couplée a
I’échangeur, la partie amont du banc d’essai de 1’échangeur présentée dans le paragraphe
précédent est maintenue. La sortie de 1I’échangeur est reliée a I’entrée du cylindre de détente.
Le module de mesure de pression et température positionné précédemment en sortie
d’échangeur est déplacé jusqu’a I’entrée du cylindre de détente. La conduite associée a la
vanne NO (normalement ouverte) utilisée pour le banc d’essai de la partie détente est mise en
place en sortie du réchauffeur de la ligne d’air pressuriseé chauffé pour éviter toute
détérioration en cas de calage de la partie détente (réduction soudaine du débit d’air

empéchant un refroidissement correct du réchauffeur).
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7. Systemes d’acquisition (Labview et LMS)

Les différents dispositifs expérimentaux et les relevés des mesures sont pilotés sous
Labview. Un systeme d’acquisition a haute fréquence LMS est aussi disponible au laboratoire
pour caractériser expérimentalement le diagramme indiqué du cycle de détente du moteur
Ericsson. La vitesse de rotation du moteur Ericsson pouvant atteindre 1500 tr/min et le relevée
du diagramme indiqué du cycle de détente nécessitant une mesure par degré vilebrequin, une
fréquence d’échantillonnage de 18 kHz au minimum est nécessaire lors de ces essais (d’apres
le théoréeme de Shannon). Le systeme LMS permet de synchroniser les mesures, notamment
avec la position angulaire du vilebrequin. Un filtre analogique en entrée du systéme permet
d’éviter le phénomene de repliement de spectre. Le Tableau 9 récapitule les chaines

d’acquisition associées aux différentes variables des bancs d’essai.
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logiciel module ports variables enregistrées
d’acquistion | disponibles
8 entrées de débit d’eau de la chaudiére
courant 2 pressions d’air comprimé de la ligne chauffée
analogique débit d’air comprimé de la ligne chauffée
position de la vis d’alimentation en pellets
16 entrées de . .
débit volume de fumées
tension
. vitesse de rotation de la partie détente
analogique
couple moyen sur I’arbre de la partie détente
Labyi National
anview 6 thermocouples de type S (gaz briilés)
Instrument | 15 entrées de
10 thermocouples de type K (échangeur, partie
thermocouple P ype K ( geur. p
détente, ligne d’air comprimé chauffé)
4 entrées de 3 sondes PT100 (température ambiante,
sonde PT100 températures d’eau de la chaudiere)
sens de rotation de la génératrice
16 sorties de A .
) marche / arrét de la génératrice
tension
vitesse de rotation ou couple de la génératrice
position angulaire du vilebrequin
LMS pression d’air du cylindre de détente
LMS 8 entrées
SCADAS température d’air du cylindre de détente

couple instantané sur 1’arbre (partie détente)

Tableau 9 — Chaine d'acquisition associee aux bancs d'essali
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8. Récapitulatif des configurations du banc d’essai

La Figure 12 présente les différentes configurations du banc selon les essais réalises.

Le banc d’essai est congu pour étre évolutif, avec une réutilisation et un réagencement de ses

composants (éléments de 1’unité de micro-cogénération, instrumentation) a chaque étape

d’expérimentation.
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banc d’essai de la partie détente du moteur Ericsson

capteurs de
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température

capteurs de
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capteurs de
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Ericsson
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l
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et de freinage

Figure 12 - Evolution de la configuration du banc d'essai en fonction des étapes

d’expérimentation
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1. Etalonnages et essais

1. Etalonnage de la vis d’alimentation de la chaudiére

Un étalonnage a été réalisé sur la vis d’alimentation de la chaudicre afin de déterminer
la masse de pellets apportée par unité d’angle de rotation de la vis. La masse de pellets a été
mesurée grace a un peson ayant une précision de £ 20 g. L’angle de rotation de la vis est
obtenu grace a un capteur magnétique de position angulaire placé sur 1’arbre du moteur
électrique entrainant la vis d’alimentation. La rotation de la vis de pellets a été actionnéee
manuellement, de maniére intermittente (mode on/off similaire au fonctionnement
automatique de la chaudiére). La masse de pellets apportée totale a ensuite été mesurée.
Plusieurs réglages des durées de marche et arrét de la vis d’alimentation de pellets ont été
testées. L’absence d’influence de ces durées de marche et arrét sur la masse de pellets
apportée par unité d’angle de rotation a été démontrée. La Figure 13 montre les résultats de
I’étalonnage de la vis d’alimentation. Les différents essais réalisés sont matérialisés par des
points. Ils permettent d’établir une régression linéaire sur la masse de pellets apportée en
fonction de 1’angle parcouru par la vis d’alimentation, avec une précision liée a I’incertitude
du peson. A partir de la mesure de la position angulaire de la vis de pellets, la droite de
régression obtenue permet d’estimer le débit masse de pellets entrant dans la chaudiére lors de

son fonctionnement et d’en déduire la puissance calorifique.

o

[9%)

m=4,52917-10*0 + 53,69579-10-3
R2=0,997

masse de pellets apportée (kg)
=) )
R N S R R VOV A R

0 2000 4000 6000 8000
angle de rotation de la vis d'alimentation (deg)

Figure 13 — Etalonnage de la vis d'alimentation de la chaudiére
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2. Cartographie des températures de la chaudiere

2.1. Mesure des températures

Une cartographie de la température des gaz brdlés dans la chambre de combustion de
la chaudiére a été réalisée. Elle permet d’évaluer plus précisément les échanges thermiques au
sein de la chaudiére, notamment en renseignant les parametres de température d’un modéle de
calcul du rayonnement des gaz brilés vers la paroi (cf. paragraphe Il du Chapitre 4). Six
thermocouples de type S (incertitude de 0,25% de la mesure) ont été placés dans les passages
coulissants du capot de la chaudiére (cf. Figure 4), a différentes positions verticales. Les
thermocouples de type S disponibles pour les mesures sont constitués de fils de diameétre
0,2 mm (six thermocouples) et de diametre 0,13 mm (un thermocouple). L’utilisation de
thermocouples avec fils de diametres différents permet une estimation de 1’erreur de mesure
liée aux échanges radiatifs au sein de la chambre de combustion de la chaudiére. La chaudiére
est utilisée dans un régime de fonctionnement cyclique stabilisé. Les mesures de température
sont réalisées sur deux cycles de fonctionnement de la chaudiere, pour chaque position des

thermocouples (cf. Annexe 2).

Plusieurs hypothéses sont considérées pour la mise en ceuvre des mesures de
température. La chambre de combustion, de forme cylindrique, est traversée verticalement par
les gaz brilés, d’ou une répartition des températures considérée axisymétrique. Les soudures
des thermocouples sont supposées sphériques. Pour chaque thermocouple, les diamétres des
fils sont supposés faibles devant le diametre de la soudure. La conduction dans les fils est
donc négligée. La soudure est supposeée a température homogéne. Cette hypothése a été
veérifiée en suivant la démarche de EI Khatib et Javelas [95] : pour les différents diametres de
soudure des thermocouples utilisés, le nombre de Biot reste inférieur & 5.107°, valeur trés
inférieure a 0,1 correspondant a un systeme thermiquement mince dont la température peut
étre considerée comme homogéne. La fréquence d’acquisition des températures est de 1 Hz.
Le capteur est donc supposé atteindre 1’équilibre thermique avec les gaz brilés sur une durée

inférieure a la seconde.

Dans la chambre de combustion de la chaudiere a biomasse, les gaz bralés présentent
une temperature élevée et une forte teneur en particules de suie. Dans ces conditions, une
différence de température entre les gaz bralés et la soudure chaude du thermocouple apparait,
du fait des différents facteurs suivants [96-98]. La présence de platine dans le fil de

thermocouple peut induire des réactions catalytiques exothermiques a la surface de la soudure
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chaude. Les échanges radiatifs avec la soudure chaude deviennent importants lorsque la
température est élevée. La géométrie de la chambre de combustion ne permet pas de s’assurer
que la soudure du thermocouple reste a température constante, d’ou une possible conduction
dans les fils du thermocouple. Les vitesses des gaz dans la chambre de combustion, modifiées
localement au niveau de la soudure du thermocouple, peuvent entrainer une augmentation
locale de la température, désignée sous le terme de «température d’arrét » [99]. Ici, les
vitesses des gaz brilés sont faibles (regime subsonique), ce qui permet de négliger la variation
locale de température liée a ce facteur. Une fluctuation rapide de la température des gaz bralés
se répercute avec retard sur la température de la soudure chaude et le signal mesuré peut étre
amorti a cause de la durée des échanges conductifs au sein de la soudure chaude et de I’inertie

thermique de la soudure.

Pour retrouver la température réelle des gaz bralés, il existe différentes méthodes de
correction de la température mesurée : isolation de la soudure chaude par un film céramique
[100], écran thermique [96,97], méthode d’extrapolation [96,98], méthode de correction
multi-éléments [98], méthode de compensation électrique [101], méthodes semi-analytiques
ou numériques [95,98]. Les réactions catalytiques associées a la présence de platine peuvent
étre évitées en plagant une couche de céramique réfractaire (mélange d’oxydes de béryllium et
d’yttrium) sur la soudure chaude du thermocouple [100]. Pour s’affranchir des échanges
radiatifs, une méthode consiste a placer un écran thermique annulaire autour de la soudure du
thermocouple associ¢ a une pompe qui crée une dépression a I’intérieur du cylindre, assurant
la mise en contact des gaz avec la soudure chaude [96,97]. La méthode d’extrapolation
[96,98] consiste a utiliser deux thermocouples avec fils de diametres différents placés
simultanément & la méme position. Le flux radiatif échangé est supposé proportionnel a la
surface de la soudure chaude, d’ou un flux radiatif nul lorsque la surface de la soudure est
infiniment faible. A partir des deux températures mesurées, une extrapolation permet
d’obtenir la valeur de la température pour une surface de soudure nulle correspondant a une
absence de rayonnement. En réduisant le volume de la soudure, son temps de réponse est
réduit, ce qui permet de prendre en compte des fluctuations de température plus rapides. Cette
méthode permet donc de corriger les erreurs liées aux échanges radiatifs et dans une certaine
mesure aux fluctuations de température. La méthode de correction multi-éléments [98],
proche de la méthode d’extrapolation, se base sur la mesure d’une température par plusieurs
thermocouples avec différents diametres de soudure, qui sont situés au méme point
simultanément. La tempeérature des gaz bralés est obtenue a partir des différentes températures
mesurées par une résolution analytique d’un systéme d’équations (bilans thermiques sur les
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soudures des thermocouples). La méthode de compensation électrique [101] permet de
compenser les effets des échanges radiatifs avec la soudure chaude pour corriger la mesure de
la température des gaz brdlés. Un courant a haute fréquence est injecté dans le thermocouple,
dont la soudure est placée dans une enceinte sous vide (absence de convection, échanges
radiatifs seuls considérés), afin d’obtenir une courbe caractéristique de la température de la
soudure sous vide en fonction de I’intensité électrique injectée. Le thermocouple est ensuite
placé au point de mesure et la température est relevée pour différentes intensites électriques
injectées. La courbe obtenue, superposée avec la courbe caractéristique réalisée sous vide,
permet de retrouver la température des gaz brilés (point d’intersection des deux courbes) en
s’affranchissant de ’erreur liée aux échanges radiatifs. Des méthodes semi-analytiques ou
numériques [95,98] sont également utilisées pour modéliser les flux radiatifs, convectifs et
conductifs échangés au niveau de la soudure et des fils du thermocouple. Elles permettent de
déduire la température des gaz brilés a partir de la température mesurée par le thermocouple
par résolution numérique d’équations de bilan thermique. Afin de prendre en compte les
erreurs de mesure liées a la dynamique des thermocouples, un étalonnage préalable des
thermocouples peut étre réalisé a la fois dans le cas de transferts thermiques convectifs et
radiatifs, ce qui permet ensuite une analyse du signal mesuré pour retrouver la valeur réelle de
la température du milieu mesuré repositionnée dans le temps (correction de I’amplitude et du

retard du signal) [94].

Plusieurs sources d’erreur de mesure sont négligées au cours des essais. L’hypothése
d’une absence de réaction catalytique avec le platine est établie (malgré I’absence de
traitement céramique sur la soudure). La conduction dans les fils du thermocouple et I’effet
des fluctuations de température sont négligés. Les six thermocouples avec soudure de
diametre de fils 0,2 mm sont placés au contact des gaz brilés dans la chambre de combustion
de la chaudiere. Une premiere cartographie de température est réalisée dans la chambre de
combustion d’origine (sans échangeur gaz brilés-air pressurisé). Une seconde cartographie de
température est réalisée dans la chambre de combustion contenant 1’échangeur gaz bralés-air
pressurisé, permettant de montrer ’effet du changement de volume de la chambre de
combustion sur les températures des gaz brilés (le débit d’air traversant 1’échangeur est nul
lors de ces essais). Ces deux séries de mesures sont réalisées sans correction, avec un relevé
direct des températures mesurées par les thermocouples. Afin d’estimer I’erreur réalisée sur
les température obtenues, la méthode d’extrapolation [96,98] est mise en ceuvre. Cette
méthode nécessite deux mesures de température simultanées au méme point avec deux
thermocouples de diameétres de soudure — donc de fils — différents (ici les diamétres des fils
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mesurent 0,2 et 0,13 mm), pour déduire une température des gaz brllés corrigée des erreurs
de mesure liées aux transferts radiatifs. Avec le matériel disponible, les mesures de
température ne peuvent étre réalisees exactement au méme point simultanément. Les deux
thermocouples de diametres différents ont donc été placés simultanément a la méme hauteur
dans la chambre de combustion et a deux positions radiales proches (3,2 cm d’écart). Les
températures mesurées a chaque instant par les deux thermocouples sont extrapolées dans le
cas d’une soudure de thermocouple avec surface nulle pour obtenir la température corrigée

des gaz bralés Ty, en supposant la relation suivante :

T(S.)-T(S
T(s) = (g)—s( )

S S2

S, +T, (2)

avec S, et S, les surfaces des soudures de thermocouple respectivement de diametre

minimum et de diamétre maximum, S la surface de soudure, T la température de soudure

estimée et T la température de soudure moyenne mesurée. Les diamétres de soudure des
thermocouples, de 0,64 et 0,95 mm, sont évalués grace a une loupe binoculaire connectée a
une caméra permettant un étalonnage des distances. Pour différents instants ou les
températures mesurées par le thermocouple de diametre de soudure 0,95 mm (fils de diamétre
0,2 mm) atteignent 600, 700, 800, 900 et 1000 °C, la température du deuxiéme thermocouple
(de diameétre de soudure 0,64 mm et de diameétre de fils 0,13 mm) est relevée. Cette méthode
de mesure permet de limiter I’effet d’erreurs expérimentales dues au rayonnement de la

soudure chaude du thermocouple.

2.2. Résultats

2.2.1.Chambre de combustion sans échangeur gaz-air

Les mesures de température des gaz brilés dans la chambre de combustion d’origine
ont été obtenues par une méthode de mesure directe (sans correction ultérieure). La Figure 14
présente une mesure de température des gaz brdlés réalisée en un point de la chambre de
combustion sur deux cycles de fonctionnement de la chaudiére, ainsi que le débit masse de
pellets apporté dans le foyer en fonction du temps. Lors du démarrage de la phase
d’alimentation en pellets, la température augmente rapidement pour atteindre un plateau apres
quelques minutes. L’arrét d’alimentation en pellets induit avec retard une chute de la

température des gaz brilés.
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Figure 14 — Température des gaz brdlés dans la chambre de combustion au point r=90 mm et
z=330 mm et débit masse de pellets apportés dans le foyer sur deux cycles de fonctionnement
de la chaudiere

La Figure 15 présente les champs de température des gaz brdlés dans la chambre de
combustion pour chaque position et a différents instants d’un cycle de fonctionnement de la
chaudiere (compléments de résultats en Annexe 2). Les mesures sont représentées par des
points. Une interpolation a partir de ces mesures permet de représenter également les champs
de température avec des plages de couleur. Un apport de pellets induit, avec retard, une
augmentation de température dans la chambre. La température moyenne mesurée sur la phase
de temperatures stabilisées du cycle de fonctionnement de la chaudiére peut présenter un écart
maximal de 50 °C entre deux cycles. Cet écart montre une absence de répétabilité des cycles
de température des gaz brdlés dans la chambre de combustion. Les températures mesurées au
cours des cycles de fonctionnement de la chaudiére varient entre 500 et 1200 °C. Ces ordres
de grandeur des tempeératures sont conformes aux résultats numériques de Klason et al. [25],
qui ont modélisé un foyer a lit fixe de 10 kW alimenté en pellets de bois, et de Collazo et al.
[47], qui ont modélisé une chaudiére automatique a lit fixe de 18 kW alimentée en pellets. Les
zones de températures les plus elevées, avec un plus fort gradient thermique, sont situées a
proximité de la position radiale centrale de la chaudiere et verticalement au centre ainsi qu’en
haut de la chambre de combustion. Les températures les plus élevées sont obtenues en milieu
de cycle de fonctionnement de la chaudiére, tandis qu’en début et en fin de cycle, les

gradients de température sont plus faibles et les températures plus basses.
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Figure 15 — Températures des gaz briilés mesurées dans la chambre de combustion d’origine

a plusieurs instants d’un cycle de fonctionnement de la chaudiére

2.2.2.Chambre de combustion avec échangeur gaz-air

Les températures des gaz brilés dans la chambre de combustion avec échangeur gaz-

air, sans correction des mesures, sont représentées sur la Figure 16, avec des compléments de

résultats disponibles en Annexe 2. L’encombrement de 1’échangeur est matérialisé par un

rectangle. La montée en température au cours d’un cycle est plus lente lorsque 1’échangeur

gaz-air est présent dans la chambre de combustion. La plage de températures observées est

plus restreinte (500 a 1100 °C). Les zones de températures élevées et les zones ou les

températures sont plus basses restent similaires au cas de la chambre de combustion d’origine

(sans échangeur), malgré la variation de volume de la chambre (réduction de volume de 56%).
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L’instant ou les températures sont les plus €levées, en milieu de cycle de fonctionnement de la

chaudiére, est similaire au cas sans échangeur.
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Figure 16 — Températures des gaz brllés mesurées dans la chambre de combustion avec

échangeur a plusieurs instants d’un cycle de fonctionnement de la chaudiére

2.2.3.Estimation d’erreur par la méthode d’extrapolation

Les erreurs realisées en mesurant directement les températures des gaz brdlés peuvent
étre estimées d’apres plusieurs études issues de la littérature. Guéniche [102] a montré, lors de
mesures dans une flamme laminaire de méthane/oxygene/argon et pour un thermocouple de
type B platine-rhodium6% / platine-rhodium30% de diamétre de fil 100 pm, que 1’erreur sur
la temperature est comprise entre 30 °C pour une température de 560 °C et 170°C pour une

température de 1080 °C. Ferrieres [103] a utilisé un thermocouple similaire pour des mesures
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dans des flammes de gaz naturel/hydrogene/oxygene/azote et a constaté que 1’erreur pouvait
atteindre 200 °C sur la plage de températures située entre 30 et 630 °C. Etant donné la plage
de températures des gaz brdlés considérée ici (valeurs de 500 a 1200 °C obtenues avec une
méthode de mesure directe des températures) et le fait que les fils des thermocouples utilises
ont un diametre supérieur a celui des thermocouples des deux études citées précédemment,
une erreur proche de 200 °C, sous-estimant la température des gaz brdlés, doit étre obtenue

pour les températures les plus élevées.

La Figure 17 présente les températures mesurées simultanément avec les deux
thermocouples de diamétres de soudure différents en fonction de la surface de leur soudure
chaude. Différents instants de mesure sont considérés pour une méme température du
thermocouple de soudure de plus gros diameétre (fils de diamétre 0,2 mm). L’écart-type des
mesures effectuées avec le thermocouple de diametre de soudure le plus faible (fils de
diameétre 0,13 mm) est représenté. En raison du protocole de mesure utilisé, 1’écart-type des
mesures de température du second thermocouple est considéré nul (les mesures retenues
correspondent a des valeurs fixées de température affichées par le second thermocouple). Pour
une température fixée du thermocouple de soudure de plus gros diameétre, la droite reliant ce
point a la moyenne des températures mesurées simultanément par le thermocouple de
diameétre de soudure plus fin est prolongée jusqu’a I’ordonnée a I’origine du graphique. Le
point d’intersection obtenu, représenté sur la Figure 17, correspond au cas d’un thermocouple
de surface de soudure nulle (sans échange radiatif). Il donne une estimation de la valeur de la

température réelle des gaz brilés.

Pour une température relevée avec le thermocouple de soudure de plus gros diameétre
(fils de diametre 0,2 mm), D’erreur relative maximum de température affichée par le
thermocouple de diametre de soudure plus fin est de 7,6%, ce qui induit une erreur relative sur
la température réelle des gaz extrapolée d’au maximum 13,5%. A partir des corrections de
mesure de température par la méthode d’extrapolation, I’erreur réalisée sur les mesures
effectuées sans correction avec des thermocouples de diamétre de fil 0,2 mm peut étre
estimée. Ainsi, avec une température de 600 °C obtenue sans correction, I’erreur absolue sur
la température mesurée est estimée a 44 °C, tandis qu’avec une température mesurée de
1000 °C, I’erreur est estimée a 187 °C. Ces plages d’erreur correspondent aux résultats de

Guéniche [102] qui a mesure des températures de flamme sur des gammes similaires.
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Figure 17 — Températures des gaz briilés mesurées déduites par la méthode d’extrapolation

3. Caractérisation expérimentale de I’échangeur

Les premiers essais sur I’échangeur correspondent a des expériences préliminaires
permettant de caractériser les échanges thermiques entre les gaz briilés de la chaudiére et 1’air
parcourant 1’échangeur. Les essais sont réalisés a pression atmosphérique, ce qui ne
correspond pas au fonctionnement de I’échangeur dans le cadre de ['unit¢é de micro-
cogénération (air pressuris€ a température élevée en entrée d’échangeur) mais permet
I’élaboration par la suite d’un protocole expérimental pour des essais ultérieurs avec des
conditions d’entrée d’air dans 1’échangeur correspondant aux conditions de sortie de la partie
compression du moteur Ericsson. Les conditions d’essai et les résultats sont présentes dans la

suite.
3.1. Conditions d’essai

L’échangeur gaz brdlés-air pressurisé est placé dans la chaudiére et instrumenté,
conformément au banc d’essai décrit au paragraphe 1.5 précédent. La chaudiere fonctionne
avec un régime stabilisé sans cycle pour maintenir une température des gaz bralés stable en
entrée d’échangeur. La Figure 18 présente le positionnement des différents thermocouples de
type S et de type K pour la mesure des températures des gaz briilés, de paroi et de 1’air en
entrée et sortie d’échangeur. Les pertes de charge de 1’échangeur coté air sont inférieures a
400 Pa, l’air est donc considéré a pression constante (pression atmosphérique) dans

I’ensemble de 1’échangeur.

74



\ collecteur
L]

sortie air échangeur .

g o L1 !

L ] i( I3 . ’
% entrée air échangeur
[ ]
[ ] N
chambre de combustion
X XX e X
échangeur

@ tube aileté

o thermocouple de type S
x thermocouple de type K (paroi)
+ thermocouple de type K (air)

Figure 18 — Implantation des capteurs de température lors des essais de I'échangeur

Le Tableau 10 récapitule les différentes conditions d’essai. Certains essais, avec une
température d’air entrant dans 1’échangeur de 150 °C, permettent d’approcher les conditions
de température d’air obtenues aprés compression adiabatique de I’air dans la partie

compression du moteur Ericsson.

parameétre valeur de réglage variation maximum par
rapport a la moyenne

débit volume d’air 2,5,5,7,5,10 m*h (N) 4,3 %

température d’air entrant 33,150 °C -

température des gaz brilés entrant 818 - 980 °C 9,4%

durée des essais 10 min -

fréquence d’acquisition 1Hz -

Tableau 10 — Conditions expérimentales des essais réalisés avec ['échangeur gaz-air
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3.2. Résultats et analyse

3.2.1. Temperatures mesurees

La Figure 19 montre les différentes températures mesurées dans 1’échangeur en
fonction du débit volume d’air, pour des températures d’entrée d’air de 33 et 150 °C. En sortie
d’échangeur, les températures ont varié au maximum de 7,4% pour les gaz brdlés et de 11,1%
pour I’air. La température de paroi d’ailette du coté intérieur de 1’échangeur a varié avec un
écart maximum de 4,7%. La température des gaz brdlés en entrée d’échangeur a varié de
maniere importante d’un essai a 1’autre (cf. Tableau 10), ce qui représente une limite pour la
comparaison des résultats obtenus, notamment pour 1’analyse de ’effet de 1’augmentation du

débit d’air sur les températures.

La température de paroi, située entre 638 et 737 °C, présente les mémes évolutions que
la température des gaz en entrée d’échangeur pour les différents débits d’air testés. La
température de I’air sortant de I’échangeur augmente avec le débit d’air, ce qui montre que
I’augmentation de la vitesse de ’air a un impact direct sur le transfert thermique global,
malgré la variation de température des gaz briilés en entrée d’échangeur. Lors des essais
réalisés, la température d’air en sortie d’échangeur est légérement plus faible lorsque 1’air
entre préchauffé dans 1’échangeur qu’en 1’absence de préchauffage. Ce résultat, qui semble
contradictoire, est di au fait que la température des gaz brilés en entrée d’échangeur a un
impact plus important sur 1’échange thermique que la température d’air en entrée

d’échangeur.
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Figure 19 - Evolution des températures moyennes des fluides et de la paroi au sein de
[’échangeur en fonction du débit d’air et pour des températures d’air en entrée d’échangeur

de 33 et 150 °C (m gaz briilés entrant, ¢ gaz briilés en sortie, A paroi, ® air en sortie)
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3.2.2.Puissance échangée et coefficient d’échange global

La Figure 20 représente, en fonction du débit volume d’air et pour des températures
d’air entrant dans 1’échangeur de 33 et 150 °C, la puissance transmise dans 1’échangeur des
gaz brdlés vers I’air ainsi que le coefficient d’échange global ramené a la surface d’échange
coté air. La puissance transmise augmente avec le débit, ce qui est également lié a
I’augmentation de température d’air sortant de 1’échangeur observée (cf. Figure 19). De méme
que pour la température d’air en sortie d’échangeur, la puissance échangée est plus faible avec
les essais ou I’air entrant est préchauffé et ou les gaz brilés entrants sont a plus faible
température, ce qui montre I’impact plus important de la température des gaz brilés par
rapport a la température de I’air en entrée d’échangeur sur le transfert thermique. L’influence
du débit d’air et de la température d’air en entrée d’échangeur sur le coefficient d’échange
global (évalué a partir de la surface d’échange c6té air pressurisé) est similaire au cas de la
puissance échangée. Le coefficient d’échange global est situé entre 0,3 et 4,1 W/m2K sur la
gamme de débit étudiée. Cette valeur peu élevée est liée au faible débit d’air dans 1’échangeur
pour une importante section de passage qui conduit a un écoulement laminaire de 1’air et a un
échange thermique limité par le faible échange convectif entre 1’air pressurisé et la paroi de

I’échangeur (cf. paragraphe I11 du Chapitre 4).
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Figure 20 — Evolution de la puissance échangée entre les gaz briilés et I'air et du coefficient
d’échange global en fonction du débit d’air parcourant l’échangeur, pour des températures

d’entrée d’air de 33 et 150 °C.
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4. Caractérisation des frottements de la partie détente du

moteur Ericsson

Le couple instantané d’un moteur résulte des couples des forces de volume, de contact
et d’inertie. Ces couples correspondent, pour un moteur monocylindre similaire a la partie
détente du moteur Ericsson, aux couples de frottement des forces de frottement mécanique
(piston-chemise, paliers, systeme de distribution) et également aux couples des forces de
pesanteur, de pression et d’inertie. Les forces de pression et d’inertie n’interviennent pas dans
le couple moyen mesuré sur la durée d’un cycle de fonctionnement du moteur [104]. Les
modeéles permettant de calculer les couples de frottement associés aux contacts frottants
prennent en compte les conditions de lubrification : lubrification limite (ou régime onctueux),
lubrification mixte, lubrification hydrodynamique. Le couple de frottement global peut étre
estimé a partir de relations empiriques dépendant de la vitesse de rotation, variant avec la
géométrie du moteur. En particulier, les frottements liés a des contacts avec lubrification
mixte sont indépendants de la vitesse de rotation, les frottements liés & des contacts avec
lubrification hydrodynamique sont proportionnels & la vitesse et les frottements associés a de
la dissipation turbulente (au cours du pompage lors des phases d’admission et d’échappement
et lors des transferts de fluides de refroidissement) sont proportionnels au carré de la vitesse
de rotation [105]. Il existe différentes méthodes expérimentales permettant d’estimer le couple
de frottement global moyen d’un moteur [105,106], dont certaines sont également adaptées au
cas d’un moteur monocylindre a combustion externe (partie détente du moteur Ericsson). La
méthode de mesure directe consiste a soustraire la pression moyenne indiquée a la pression
moyenne effective (calculs & partir des diagrammes pression-volume réel et théorique du
cycle moteur) pour obtenir la pression moyenne de frottement. La méthode de mesure par
moteur entrainé nécessite 1’utilisation d’un moteur électrique (ou génératrice) accouplé au
vilebrequin entrainant le moteur a froid. Le couple exercé sur la génératrice est mesuré en
fonction de la vitesse de rotation. La méthode de mesure par déshabillage est proche de la
méthode de mesure par moteur entrainé. Elle consiste a enlever successivement les élements
qui sont sources de frottement dans le moteur. Le moteur est ensuite entrainé par une
génératrice et le couple exercé sur la génératrice est mesuré en fonction de la vitesse de
rotation dans chacune des configurations successives. Par soustraction, les couples de
frottement fonction de la vitesse de rotation de chaque composant du moteur peuvent étre
déduits.
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Les essais réalisés ici ont pour objectif d’évaluer le couple de frottement global moyen
de la partie détente du moteur Ericsson. La méthode de mesure par moteur entrainé a été
utilisée. Le protocole expérimental et les résultats obtenus sont décrits dans la suite. Des

compléments sont donnés dans I’ Annexe 2.
4.1. Protocole expérimental

La partie détente du moteur Ericsson est accouplée a une génératrice électrique sur un
banc d’essai instrumenté (cf. Figure 10). Pour des raisons de disponibilité, la base de moteur
correspondant a la partie détente est utilisée avec la configuration d’origine de la distribution
et de la culasse (sans modification) en enlevant le ventilateur lors des essais. Le couple de
frottement global moyen est supposé identique dans la configuration d’origine et dans la
configuration finale de la partie détente (avec arbre a cames, cames, soupape d’admission
modifies). Le couple moyen exercé sur la génératrice, la vitesse de rotation, la température
d’huile de lubrification et la température ambiante ont été mesurés pour des vitesses de
rotation variant de 100 a 1000 tr/min, avec une fréquence d’acquisition de 50 Hz et sur une
période de 100 secondes. Le couple moyen est tracé en fonction de la vitesse de rotation du
vilebrequin. Les phénomeénes dépendant du carré de la vitesse de rotation sont négligés. Cela
conduit a une corrélation expérimentale du couple de frottement dépendant linéairement de la
vitesse de rotation sous forme de polynéme du premier ordre, conformément a I’un des

modeles décrits par Heywood [105].

4.2. Résultats

La température de I’huile de lubrification varie peu (autour de 30 °C) au cours des
essais en frottement de la partie détente du moteur Ericsson, d’ou des conditions thermiques
de fonctionnement considérées stables. La Figure 21 represente le couple de frottement global
moyen de la partie détente du moteur Ericsson mesuré en fonction de la vitesse de rotation du
vilebrequin. Le couple de frottement semble augmenter avec la vitesse de rotation. Une
régression linéaire permet d’obtenir une corrélation sur le couple de frottement global moyen

en fonction de la vitesse de rotation :
C, =2,253-10*-N+0,5207 (3)

avec Cs couple de frottement en N.m et N vitesse de rotation en tr/min. Le coefficient de

corrélation atteint une valeur de R?=0,88 qui est liée a ’incertitude des mesures. Les barres
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d’erreur montrent que cette incertitude est dans certains cas de 1’ordre de grandeur des
mesures. Cela est dii a la présence d’importantes vibrations du moteur lors des essais. Ces
vibrations ne correspondent pas a des harmoniques particulieres (la fréquence des
harmoniques rencontrées dépend de la vitesse de rotation), d’ou 1’impossibilité de filtrer les
signaux d’acquisition. Certaines vitesses de rotation (par exemple 800 tr/min) générent des
vibrations excessives pour permettre des mesures avec une précision correcte. Pour ameliorer
ces mesures, il est nécessaire d’augmenter la masse du volant d’inertie du moteur, ce qui
permettrait de réduire les vibrations. Les couples de frottement moyens expérimentaux de la
partie détente du moteur Ericsson sont du méme ordre de grandeur que le couple de
frottement de la partie compression du moteur. IlIs permettent d’établir un seuil de valeurs

minimum pour le couple indiqué assurant le fonctionnement du moteur Ericsson.

C;=2,253-10N+0,5207
R?=0,8837

0 100 200 300 400 500 600 700 800 900 1000

vitesse de rotation (tr/min)

couple de frottements global moyen (N.m)

Figure 21 — Evolution du couple de frottement global moyen de la partie détente du moteur

Ericsson en fonction de la vitesse de rotation du vilebrequin
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I11. Synthese sur les dispositifs experimentaux

et essais réalisés

Les differents dispositifs expérimentaux mis en place sont destinés a valider et a
affiner les connaissances du fonctionnement de I’unité de micro-cogénération biomasse.
Chaque élément de 1’unité de micro-cogénération (chaudiére, échangeur, partie détente du
moteur Ericsson) peut étre caractérisé séparément. Cela permet de s’affranchir des
interactions entre chaque partie du systéme pour déterminer les conditions optimales de
fonctionnement élément par élément et ajuster en conséquence les réglages du systéme
complet. Tous les modules de I’unité de micro-cogénération peuvent ensuite étre couplés pour
caractériser le fonctionnement et évaluer les performances de 1’ensemble du systéme. La
partie compression du moteur Ericsson, actuellement simulée avec un compresseur, pourra
étre dimensionnée et implémentée apres caractérisation des autres éléments du systeme de
micro-cogénération. Les premiers essais réalisés (cartographie des températures des gaz
brilés, tests de 1’échangeur a pression atmosphérique, mesure du couple de frottement moyen
du moteur Ericsson) permettent d’affiner les connaissances sur le systéme et d’élaborer les
protocoles expérimentaux a mettre en ceuvre pour déterminer les performances de ’unité de

micro-cogénération compléte.
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Chapitre 3. Modélisation du moteur

Ericsson

I. Configuration étudiéee

Le moteur Ericsson étudié ici fonctionne avec une combustion externe et un cycle
ouvert. Il est composé de deux cylindres reliés a un méme vilebrequin : un cylindre de
compression et un cylindre de détente, et d’un échangeur inséré dans une chaudiére a
biomasse solide permettant la récupération d’une partie de la chaleur des gaz brdlés issus de la
combustion (cf. Figure 1 et Figure 22). Le fluide de travail est I’air ambiant qui suit deux
transformations thermodynamiques principales successives, la premiére dans le cylindre de
compression et la seconde dans le cylindre de détente. L’air entre dans le cylindre de
compression a pression atmosphérique et a température ambiante. Il est ensuite comprimé,
envoyé vers 1I’échangeur ou il est chauffé par les gaz brilés, puis il est transféré dans le

second cylindre ou il se détend, et enfin, il est rejeté a 1’échappement.

Les diagrammes indiqués des cycles thermodynamiques réalisés dans les cylindres de
compression et de détente sont présentés respectivement sur les Figure 23 et Figure 24. Ces
diagrammes indiqués peuvent représenter des cycles de Joule (compression et détente de 1’air
isentropiques), le moteur est alors dénommé « moteur Ericsson a cycle de Joule ». 1ls peuvent
également représenter des cycles d’Ericsson. Dans ce cas, la compression et la détente sont
isothermes et le moteur est un «moteur Ericsson a cycle d’Ericsson ». Les cycles
thermodynamiques réalisés dans chaque cylindre peuvent étre différents, avec un cycle de
compression d’Ericsson (isotherme) et un cycle de détente de Joule (isentropique), ou
inversement, un cycle de compression de Joule et un cycle de détente d’Ericsson. Sur les
Figure 23 et Figure 24, les transformations de compression ou de détente isothermes et
isentropiques sont représentées superposées, méme si dans les cas isothermes et isentropiques,
I’échelle de volume est différente : une tranformation de compression ou de détente entre
deux niveaux de pression s’effectue sur une plage de volume plus large dans le cas d’une
transformation isotherme. Le niveau de pression py, atteint en régime permanent entre la sortie
du cylindre de compression et I’entrée du cylindre de détente est représenté sur les

diagrammes pression-volume (diagrammes de Watt) des Figure 23 et Figure 24. 1l dépend des
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volumes des deux cylindres, de la température en sortie d’échangeur et des instants
d’ouverture et fermeture des soupapes. Ce niveau de pression py est considéré constant dans
I’échangeur. Afin d’améliorer les performances du moteur, les formes des cycles de
compression et de détente peuvent étre modifiées en ajustant les instants d’ouverture et de
fermeture des soupapes d’admission et d’échappement de chaque cylindre. Ainsi, la Figure 24
prend en compte un allongement de la durée de la phase d’admission du cylindre de détente
(retard a la fermeture de la soupape d’admission) qui induit une détente partielle (isentropique
ou isotherme) de I’air du moteur jusqu’a une pression intermédiaire supérieure a la pression
atmosphérique et un équilibrage de pression a 1’ouverture de la soupape d’échappement
(phase 1e¢-2¢’-3¢°-3¢’’). Une avance a la fermeture de soupape d’échappement est également
représentée. Elle induit la compression partielle de I’air résiduel contenu dans le volume mort
au point mort haut et une réduction de la phase d’équilibrage de pression a I’ouverture de la

soupape d’admission (phase 3¢-0¢’-0¢""-1¢).
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Figure 22 — Configuration du moteur Ericsson

Deux modéles du moteur Ericsson décrit sur la Figure 22 ont été implémentés : un
modeéle thermodynamique du moteur complet (cylindre de compression, cylindre de détente et
échangeur) et un modele dynamique du cylindre de détente. Les parameétres influents retenus
pour caractériser le fonctionnement du moteur sont les suivants : pression et temperature en
sortie d’échangeur (qui correspond a I’entrée du cylindre de détente), réglage des instants
d’ouverture et fermeture des soupapes. En régime dynamique, ’influence de la vitesse de
rotation, des pertes par frottement et des pertes thermiques a la paroi du cylindre de détente
sur les performances du moteur est également étudiée. Les principales performances
observées avec les deux modeles sont la pression moyenne indiquée, le travail massique

indiqué et le rendement thermodynamique. En régime permanent (modéle thermodynamique),
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les cas de cycles isentropiques et isothermes (respectivement de Joule et d’Ericsson) réalisés
dans les cylindres de compression et de détente sont étudiés. Cependant, étant donné la vitesse
de balayage des pistons, la durée disponible pour la réalisation d’un échange thermique a
travers la paroi de chaque cylindre au cours des phases de compression et de détente est trés
faible, ce qui limite fortement la puissance thermique transférée. Ainsi, le modéle de
transformations thermodynamiques sans transfert thermique (adiabatiques), correspondant a
un cycle de Joule, s’avére plus proche de la réalité. Pour cette raison, le modele dynamique a
été appliqué dans le cas d’un fonctionnement du moteur avec un cycle de Joule. Les
compressions et détentes de I’air du cylindre de détente peuvent étre modifiées dans ce
modéle par la prise en compte des transferts thermiques a la paroi du cylindre, induisant des

compressions et détentes non isentropigues.
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Figure 23 — Diagramme pression-volume du cycle de compression
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Figure 24 — Diagramme pression-volume du cycle de detente
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IlI. Modélisation thermodynamique en régime
établi

Un modele de moteur Ericsson base sur les transformations thermodynamiques en
régime permanent de ’air de travail a été mis en place. L’air est considéré comme un gaz
parfait. Les effets dynamiques liés aux phases transitoires (pertes de charge au passage de 1’air
dans I’échangeur et a travers les soupapes, pertes mécaniques, transferts thermiques aux
parois des cylindres) sont négligés. Les volumes des cylindres de compression et détente sont
couplés. Le point de fonctionnement du moteur est ajusté automatiquement pour assurer
I’égalité des débits masse d’air traversant chaque cylindre, ce qui impose une condition sur le
ratio des cylindrées de compression et détente. L’échangeur est modélisé de facon trés
simplifiée. Les conditions de température et pression en sortie d’échangeur sont considérées
comme des paramétres d’entrée de la partie détente fixés et la quantité de chaleur apportée est
estimée a partir de 1’énergie regue par 1’air (échangeur idéal avec une efficacité de 100%). Le
coefficient isentropique de I’air, évalué avec une corrélation tirée de [107], dépend de la
température de maniere monotone. La température ambiante est de 20 °C et la température en
sortie d’échangeur est supposée entre 400 et 650 °C, d’ou un coefficient isentropique situé
entre 1,35 (a 650 °C) et 1,4 (a 20°C). Ce coefficient est fixé ici a une valeur constante de 1,4

sur la plage de température de fonctionnement considérée.
Les paramétres de réglage utilisés dans le modele sont les suivants :
e pression et température dans les conditions atmosphériques
e pression et température dans les conditions de sortie d’échangeur (entrée de détente)
e instants de fermeture des soupapes du cylindre de détente
e volumes morts des cylindres de compression et détente
e volume maximum du cylindre de détente
e vitesse de rotation

Différentes variables intermédiaires permettent 1’évaluation des performances du
moteur. Dans un premier temps, les caractéristiques du cycle de détente (pression, volume,
température, masse d’air présent dans le cylindre, travail thermodynamique transféré, travail
indiqué du cycle de détente) sont évaluées, ainsi que le débit masse d’air traversant le cylindre

de detente. La cylindrée du cylindre de compression est ajustée automatiquement pour obtenir
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un débit masse identique dans les deux cylindres. Les caractéristiques du cycle de
compression, similaires & celles du cycle de détente, sont ensuite déterminées. Enfin, les
performances du moteur (énergie thermique apportée, travail indiqué théorique, puissance
thermique et puissance indiquée, pression moyenne indiquée, couple, rendement

thermodynamique théorique) sont évaluées.

1. Caractérisation des points des diagrammes indiqués de

compression et detente

Les équations permettant de déterminer les caractéristiques des points des diagrammes
indiqués de compression (C) et détente (E), représentés sur les Figure 23 et Figure 24, sont
décrites ci-dessous pour des cycles isentropiques et isothermes (respectivement de Joule et
d’Ericsson). La forme des diagrammes indiqués de compression et détente, définie par les
parametres de réglage du modele, permet d’obtenir les pressions et volumes en plusieurs
points des diagrammes indiqués des cycles. Pour simplifier 1’écriture des équations, les
différentes transformations sont supposées avoir lieu d’un point i & un point j (points précisés

pour chague transformation selon les notations des Figure 23 et Figure 24).
1.1. Phases de compression et de détente

Les phases de compression et détente (i-j) qui ont lieu au cours des cycles sont notées
respectivement (2.-3;) et (0c-1¢) pour le cycle de compression (cf. Figure 23), (0e’-0.") et (2¢-
3e) 0U (2¢°-3¢°) pour le cycle de détente (cf. Figure 24). Certaines de ces transformations sont
partiellement réalisées, avec une pression intermédiaire atteinte au point mort haut (PMH) ou
au point mort bas (PMB) induisant un changement de la forme des cycles (cf. Figure 24), ce

qui est étudié dans la suite.

Un coefficient polytropique k est utilisé ici pour décrire a la fois les transformations
isentropiques et isothermes avec la méme équation : k=1 pour les transformations isothermes

(cycle d’Ericsson) et k=y pour les transformations isentropiques (cycle de Joule).

A la fin de chaque transformation, les pressions et températures sont les suivantes :

v k
P; =D {V] (4)
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k-1

T=T [p—j )
P

L’air étant considéré comme un gaz parfait, le travail transféré pour une compression
ou une détente isentropique (équation (6)) et isotherme (équation (7)) s’écrit respectivement :

V\/ij:myL_l(Tj—Ti) (6)

W, =mrT, In{&j (7)
P;

1.2. Admission a pression constante par déplacement d’air vers les

cylindres de compression et detente

L’admission d’air dans les cylindres de compression et détente, phase (i-))
correspondant aux transformations (1.-2¢) sur la Figure 23 et (1¢-2¢) sur la Figure 24, est
supposée a pression constante (sans perte de charge) et correspond a un déplacement d’air de
la conduite d’aspiration vers le cylindre. L air admis est supposé a température T. La relation
suivante, valide pour les cycles de I’air des cylindres de compression et de détente, donne la

masse d’air aspirée pendant la phase d’admission a pression constante :
m, =p(V,=V,)/(rT) 8)

L’air entrant dans le cylindre de compression provient de I’atmosphére, a pression Patm
et température Tum. En entrée du cylindre de détente, 1’air est dans les mémes conditions
qu’en sortie d’échangeur, avec une pression pn et une tempeérature Ty,. Dans le cas d’un cycle
de détente avec compression maximale de la masse résiduelle d’air contenu dans le volume
mort, ou le point O¢’” se superpose au point 1, (phase (0¢’-0¢’) sur la Figure 24), la masse mj,

correspond a la masse aspiree par cycle, notée meyce.

Un bilan d’énergie sur la masse aspirée mj, et sur la masse m; dans le cylindre
considéré (ici, m;= m. pour le cycle de compression et m;= m, pour le cycle de détente),
avec I’hypothése d’un transfert de masse adiabatique (valide pour les cycles de Joule et

Ericsson), permet d’obtenir les températures Ty et Ty en fin d’admission :

T,=(mT+m, T )/(m+m,) (9)
avec Ty température en entrée de la masse mi, (Tx =Tam pour le cylindre de compression et
T«=Th pour le cylindre de détente).
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Le travail transféré durant la phase d’admission d’air a pression constante s’écrit :

W, =mrT, —(m;, +m)rT, (10)
1.3. Admission du cylindre de détente par équilibrage de pression

L’équilibrage de pression a I’ouverture de la soupape d’admission du cylindre de
détente, transformation (i-j), correspond a la phase (0e-1c) ou (0¢’’-1¢) de la Figure 24. Le
transfert de la masse d’air est supposé adiabatique pour les cycles de Joule et d’Ericsson. Le
bilan d’énergie sur la masse aspirée mj; et la masse résiduelle mye (me correspondant a la
masse au point O, ou O¢” selon la forme du diagramme indiqué du cycle) permet d’obtenir la
masse aspiree mj; entrant dans le cylindre de détente au cours de la phase d’équilibrage de

pression ainsi que la masse présente dans le cylindre de détente en fin d’équilibrage mye :
m; = (ph Y )Vme/(VrTh) (11)
mle = rnre + mij (12)

La masse aspirée par cycle dans le moteur lorsque le diagramme indiqué du cycle de

détente comporte une phase d’équilibrage de pression a I’admission s’exprime sous la forme :

Mo =M, +My (13)

cycle

Cette derniere équation résulte d’une admission effectuée en deux phases dans le
cylindre de détente : équilibrage de pression (Oe-1c) ou (0¢”’-1c) et déplacement d’air a
pression constante (1e-2¢) ou (1e-2¢”) (cf. Figure 24). La masse d’air entrant dans le cylindre
de détente durant la phase d’équilibrage de pression dépend de I’instant de fermeture de la
soupape d’échappement au point 0¢’ (avance a la fermeture de la soupape d’échappement). En
effet, une avance a la fermeture de la soupape d’échappement induit une compression de la
masse d’air résiduel contenu dans le volume mort au point 0’’, établissant un niveau de
pression intermédiaire au debut de la phase d’équilibrage de pression, situé entre la pression
atmosphérique et la pression en entrée de cylindre de détente. La masse entrant dans le
cylindre de détente lors de I’admission a pression constante est liée a la durée de cette phase
qui dépend de I’instant de fermeture de la soupape d’admission au point 2.’ de la Figure 24

(retard a la fermeture d’admission).
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1.4. Echappement & pression constante

La phase (i-j) d’échappement de 1’air, correspondant aux transformations (3.-0;) dans
le cylindre de compression (cf. Figure 23), ou (3¢-0¢), (3¢ ’-0¢), (3¢-0¢”) ou (3¢’’-0¢’) dans le
cylindre de détente (cf. Figure 24), est dépendante des instants de fermeture de soupape. Cette
phase est isobare et supposée isotherme pour les cas des diagrammes indiqués des cycles de
Joule et d’Ericsson. La masse résiduelle présente dans le cylindre en fin de phase

d’échappement est estimée grace a la loi des gaz parfaits. Le travail transféré est :

W, =(m;—m)rT, (14)

1.5. Echappement du cylindre de détente par équilibrage de pression

La transformation (3¢’-3¢’”) du diagramme indiqué du cycle de détente (cf. Figure 24)
correspond a une phase d’échappement de 1’air du cylindre par équilibrage de pression. La
masse d’air initialement présente dans le cylindre & pression intermédiaire se détend dans la
conduite d’échappement jusqu’a la pression atmosphérique en suivant une transformation
adiabatique (valable pour les cas de fonctionnement avec des cycles de Joule et d’Ericsson).
L’air restant dans le cylindre au point 3.’ est suppose suivre une détente isentropique depuis
le point 3¢’. L’équation (5) avec i = 3¢’, j = 3¢’ et k = y relie la température au point 3.’” au
ratio de pression en début et en fin de détente.

Lorsqu’un équilibrage de pression a lieu au cours de la phase d’échappement du
cylindre de détente, la température dans la conduite d’échappement Tqy est différente de la
température dans le cylindre en fin d’échappement Tj, avec i = 0, ou i = 0’ (cf. Figure 24). Un
bilan d’énergie sur la masse d’air de travail au point 3.’ qui est détendue dans le cylindre et
dans la conduite d’échappement permet d’obtenir la température dans la conduite
d’échappement :

_ patm(VMe _\/i)+m3e'CvT3e'_m c, T,

T, (m—m ] (15)

out
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2. Evaluation des performances du moteur

Les conditions de références choisies sont les conditions atmosphériques.
2.1. Quantité de chaleur effective transmise a 1’air de travail

La quantité de chaleur effective transmise a 1’air de travail du moteur Ericsson avec

cycles de compression et de détente d’Ericsson s’exprime comme suit :

Qurt = Meyeie G Ty = Ty, )+ (Mo +M,, JrTIn L%J +m, T, In { E°° J (16)
j L

\ J | )\ J
Y Y Y

Qeff,H Qeff,E Qeff,C

La transformation (i-j) correspond ici a la transformation (2¢-3¢) ou (2¢’-3¢”) du

diagramme indiqué du cycle de détente (cf. Figure 24). Le terme Qe correspond a la
quantité de chaleur transmise a 1’air de travail dans I’échangeur. Le terme Qe e Se réfere a la
guantité de chaleur transmise pendant la phase de détente a travers la paroi du cylindre de
détente (étapes (2¢-3¢) et (2¢°-3¢”) de la Figure 24). Le terme Qesrc €st associé a la quantité de
chaleur transmise a travers la paroi du cylindre pendant la phase de détente du diagramme
indiqué du cycle de compression (étape (O.-1c) de la Figure 23). Dans le cas d’un moteur
Ericsson fonctionnant avec un cycle de compression de Joule, la quantité de chaleur transmise
Qerrc st nulle. De méme, avec un cycle de détente de Joule, la quantité de chaleur transmise

Qerr e €St également nulle.
2.2. Travail indiqué et travail indiqué massique théoriques

Le travail indiqué théorique correspond au travail indiqué du cycle thermodynamique
théorique de I’air de travail récupéré par le vilebrequin commun aux cylindres de compression

et détente. Il est évalué avec 1’équation suivante :

W =[W |- W (17)
ou Wi est le travail indiqué du cycle de détente (cf. Figure 24) et Wi le travail indiqué du
cycle de compression (cf. Figure 23). Le travail indiqué massique théorique w; est défini
comme le travail indiqué théorique W,; divisé par la masse d’air aspiré par cycle
thermodynamique dans le moteur Meyce :

w, =W, /m (18)

cycle
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2.3. Pression moyenne indiquée

La pression moyenne indiquée s’écrit :
pml = VV| /(VMe _Vme) (19)

avec Ve le volume maximum et Ve le volume mort de la chambre de détente.
2.4. Couple indiqué

Les cylindres de compression et détente fonctionnant de maniere découplée, un seul
cycle thermodynamique par tour de vilebrequin est réalisé. Le couple indiqué du moteur

s’écrit donc :

C. =W, /2n (20)

2.5. Débit masse d’air dans le moteur

Le débit masse d’air est lié a la vitesse de rotation @ du moteur et a la masse d’air

aspiré par cycle :
O =My @/ 27 (21)

Cette équation n’est valable que dans le cas d’un seul cycle thermodynamique réalisé

par tour de vilebrequin.
2.6. Puissance thermique et puissance indiquée théorigues

La puissance thermique apportée a 1’air du moteur est définie par :
Py =Qu -/ 271 (22)
et la puissance indiquée s’écrit :

P=C o (23)

2.7. Rendement thermodynamique théorique

Le rendement thermodynamique des parties compression et détente du moteur (en
considérant 1’échangeur idéal et en négligeant 1’effet des auxiliaires permettant la circulation
des fluides dans le moteur), est calculé a partir du ratio entre le travail indiqué théorique et la

quantité de chaleur effective transférée a I’air de travail :
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N =W, / Qg (24)
3. Validité du modele thermodynamique

Le modeéle thermodynamique réalisé est un modele théorique qui permet une
estimation des conditions de fonctionnement et des performances du moteur Ericsson en
fonction de différents paramétres de réglage. Seule une étude expérimentale permettrait de
valider ce modéle et d’estimer les erreurs engendrées, mais aucune étude expérimentale
approfondie n’est disponible dans la littérature. Une estimation d’erreur liée a 1’utilisation
d’un coefficient isentropique constant a été réalisée. La comparaison de résultats obtenus avec
ce modéle par rapport & d’autres modéles décrits dans la littérature est effectuée pour des

conditions de fonctionnement restreintes.
3.1. Estimation d’erreur

Le coefficient isentropique y est considéré constant dans les calculs et égal a 1,4 sur la
plage de température entre 20 et 650 °C. L’erreur relative engendrée par I’utilisation d’un
coefficient isentropique constant est inférieure a 3,4% pour le rendement thermodynamique et

inférieure a 7,9% pour la pression moyenne indiquée.

3.2. Comparaison du modele avec les donneées disponibles dans la

littérature

Le Tableau 11 montre une comparaison entre les performances, issues de modeéles, de
différents moteurs Ericsson décrits dans la littérature (configurations détaillées dans le
Tableau 3) et les performances obtenues avec le modéle thermodynamique présenté
précedemment dans les mémes conditions de fonctionnement. Des cas particuliers de vitesse

de rotation N, de température Ty, et de pression py en sortie d’échangeur sont présentés.

Les résultats du modéle thermodynamique sont proches des resultats de la littérature
en ce qui concerne le rendement thermodynamique n, la puissance indiquée théorique du
moteur Pj, le débit masse d’air qm, le travail indiqué massique théorique w; et la puissance
indiquée théorique genérée par le cylindre de détente P;j.. Conformément & des études
antérieures [32-35,54,56], ce modele présente des résultats satisfaisants. Cependant, la
puissance thermique du moteur décrit par Moss et al. [33] est plus faible que celle évaluée

avec le modele, ce qui peut s’expliquer par la présence d’un récupérateur non pris en compte
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dans le modele développé ici. Une différence réside également dans le rendement
thermodynamique du moteur étudié par Bell et al. [34], qui est plus élevé que celui obtenu
avec le modele thermodynamique. Cela est di a la configuration du moteur qui différe de
celle considérée ici, avec la présence d’un récupérateur et d’une chambre de combustion
(moteur Ericsson a combustion interne). Avec des configurations de moteurs proches de celle
utilisée dans le modele, les résultats obtenus sont tres similaires [35,54,56]. Cette
comparaison des résultats du modele développé avec les données bibliographiques est une

premiére étape dans la validation de ce modeéle.

auteur conditions de résultats de référence | résultats du modele
fonctionnement thermodynamique
Touré et al. [54,56] Pr/Patm = 2,5 gm = 0,005 kg/s gm = 0,005 kg/s
Th=873 K Pie = 1,1 kW Pie = 1,1 kW
N =950 rpm
Wojewoda et al. [32] Pr/Pmin = 95/20 | qm = 0,2 kg/s gm = 0,2 kg/s
Th=1273 K Pi = 28 kW Pi = 28,4 kKW
N =3000 rpm | nn = 32% N = 33,5 %
Bell et al. [34] Pr/Patm = 7 w; = 250-300 kJ/kg w; = 287 kJ/kg
Th=1300 K N = 40-50 % Nin = 36,59 %
Moss et al. [33] Pr/Patm = 7,5 Pi =5 kW Pi = 5,0 kW
N = 1000 rpm Pi = 8,12 kW P =12,1 kW
N> 40 % nn = 41,5 %
Lontsi et al. [35] Pr/Patm = 3,6 Nin = 27 % Nin = 28 %
Th=873K Om = 0,0165 kg/s Om = 0,02 kg/s
N =480 rpm

Tableau 11 — Comparaison des résultats du modele thermodynamique aux résultats des

modeles présents dans la littérature
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4. Reésultats du modeéle thermodynamique : étude de sensibilité

paramétrique

Plusieurs paramétres influant sur les performances du moteur Ericsson sont étudiés :
présence d’échanges thermiques a la paroi du cylindre de compression, réglages des instants
de fermeture des soupapes d’admission et d’échappement du cylindre de détente, conditions
de pression et température en entrée de détente (sortie d’échangeur). Afin de simplifier
I’analyse des résultats, 1’é¢tude de I’influence des échanges thermiques a la paroi du cylindre
de détente sur les performances du moteur Ericsson a été réalisée avec un diagramme indiqué
du cycle de détente défini arbitrairement (cycle (0e-1 -2 -3 ¢), cf. Figure 24) : cycle de Joule,
réglages des instants de fermeture des soupapes du cylindre de détente ajustés pour assurer
une détente jusqu’a la pression atmosphérique au PMB et une absence de recompression de
I’air contenu dans le volume mort au PMH. Ce réglage du diagramme indiqué du cycle de
détente permet d’assurer un débit masse d’air fixe traversant le cylindre de compression. De
méme, I’étude des parameétres influents du cycle de détente (réglages des instants de fermeture
des soupapes, pression et température en entrée du cylindre de détente) est réalisée avec un
cycle de compression de Joule théorique (compression et détente isentropiques de I’air
contenu dans le volume mort, cf. Figure 23), pour les cycles de détente de Joule et d’Ericsson
étudiés. Le cycle de compression de Joule, par rapport a un cycle de compression d’Ericsson
isotherme, est mieux adapté a 1I’é¢tude des performances globales du moteur Ericsson car il
correspond a un cas de fonctionnement plus réaliste ou les transferts thermiques a la paroi du
cylindre de compression n’ont pas le temps d’étre réalisés au cours d’un cycle. Le coefficient
isentropique de I’air y est considéré constant dans les calculs, avec une valeur de 1,4, sachant
que ses valeurs réelles sont situées entre 1,35 et 1,4 sur la plage de températures rencontrées
(20 & 650 °C). Les simulations réalisées permettent d’obtenir les performances théoriques du
moteur Ericsson dans une configuration basique (cylindre de compression, cylindre de
détente, echangeur) avec un focus sur le couplage des cylindres de compression et détente et
sur I’effet des différentes configurations des diagrammes indiqués des cycles de compression
et détente : transformations isothermes ou isentropiques, retard a la fermeture de la soupape

d’admission et de la soupape d’échappement.
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4.1. Influence des échanges thermiques a la paroi du cylindre de

compression

Afin de montrer I’influence des échanges thermiques a la paroi du cylindre de
compression sur les performances globales du moteur Ericsson, deux simulations ont été
réalisées avec un cycle de compression de Joule et un cycle de compression d’Ericsson. Le
cycle de Joule modélise des transformations isentropiques dans un cylindre avec paroi isolée,
alors que le cycle d’Ericsson modélise le cas d’un cylindre avec transferts thermiques
importants a la paroi, permettant de maintenir la température de 1’air constante dans le
cylindre. Plusieurs parametres sont fixés dans les simulations : ratio de pression au cours de la
compression, pression et température de ’air entrant (conditions ambiantes), volume mort du
cylindre de détente. Un cycle de détente du moteur est fixé pour assurer un débit masse d’air
traversant le cylindre de compression identique pour les deux simulations. La différence entre
les deux simulations réside dans la valeur du coefficient de compression et détente
polytropique k : 1 pour le cycle d’Ericsson et y pour le cycle de Joule (cf. équations (4) et
(5) ). Les résultats sont présentés dans le Tableau 12.

Joule Ericsson

.= 11,68 1. = 14,06

Toc = 216°C Toc = 20°C

w; = 107,5 kJ/kg w; = 153,4 kJ/kg
Qefr = 332,2 ki/kg Qefr = 527,7 ki/kg
N = 32,36% Nth = 29,06%

Tableau 12 — Performances globales du moteur Ericsson obtenues avec des cycles de

compression de Joule et d’Ericsson
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Le rapport volumétrique de compression dans le cylindre de compression, noté T, est
plus élevé dans le cas du cycle de compression d’Ericsson. En effet, dans le diagramme
pression-volume, la détente isotherme de la masse résiduelle contenue dans le volume mort du
cylindre de compression (étape (0.-1c) de la Figure 23) nécessite une plus grande différence
de volume (Vic-Voc) pour atteindre la pression atmosphérique pam qu’avec une détente
isentropique. La phase d’admission (étape (1.-2¢) de la Figure 23) nécessite le méme volume
pour des cycles de compression de Joule ou d’Ericsson. En conséquence, le volume maximum

de la chambre du cylindre de compression est plus important avec un cycle d’Ericsson.

Le travail massique indiqué théorique du moteur w; (cf. équation (18)) obtenu avec un
cycle de compression d’Ericsson (transformations isothermes) est plus élevé que dans le cas
du cycle de compression de Joule. Le rendement thermodynamique (cf. équation (24)) est
plus élevé avec un cycle de Joule (transformations isentropiques), bien que le travail massique
indiqué théorique soit plus faible a cause de la plus grande quantité de chaleur effective
nécessaire au cours des transformations subies par I’air dans le cas du cycle de compression
d’Ericsson (transformations isothermes). En effet, avec un cycle de compression d’Ericsson,
I’air entrant dans I’échangeur est a plus faible température que pour le cycle de compression
de Joule, ce qui induit un transfert de quantité de chaleur plus important a cette étape, tel que

présenté dans 1’équation (16) avec Q. . Comparé au cycle de compression de Joule, un

transfert de quantité de chaleur supplémentaire a lieu avec le cycle d’Ericsson au cours de la
detente de la masse résiduelle contenue dans le volume mort au PMH, noté Q. . dans
I’équation (16).

Un cylindre de compression fonctionnant avec un cycle de Joule est plus favorable
qu’un fonctionnement avec cycle d’Ericsson en ce qui concerne les colits d’investissement
(volume du cylindre de compression plus faible) et le rendement thermodynamique, malgré
un travail indiqué théorique plus élevé dans le cylindre de compression. Les transferts
thermiques a travers la paroi du cylindre de compression doivent donc étre limités pour
améliorer les performances du moteur Ericsson. Le diagramme indiqué du cycle de
compression de Joule est proche du diagramme indiqué du cycle de compression réel. En
effet, la faible durée de contact de I’air du cylindre de compression avec la paroi au cours
d’un cycle limite les échanges thermiques a travers la paroi. La mise en ceuvre d’un tel cycle

dans un moteur Ericsson réel est donc facilitée.
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4.2. Influence du réglage des instants de fermeture des soupapes dans le

cylindre de détente

L’influence du réglage des instants de fermeture des soupapes d’admission et
d’échappement dans le cylindre de détente est étudiée en considérant un cycle de Joule dans le

cylindre de compression. Le diagramme indiqué du cycle de détente peut inclure une détente
incompléte liée a un retard a la fermeture de la soupape d’admission (étape (2,-3, -3, ) de la
Figure 24), ou une recompression de la masse résiduelle contenue dans le volume mort liée a
une avance a la fermeture de la soupape d’échappement (étape (0,-0,) de la Figure 24). Les

transformations de compression et détente dans le cylindre de détente peuvent étre

isentropiques (cycle de Joule) ou isothermes (cycle d’Ericsson).

4.2 .1.Influence d’un retard a la fermeture d’admission

La détente incompléte de 1’air contenu dans le cylindre de détente induite par un retard

a la fermeture d’admission (tel que le cycle (Oe-1e-2,-3, -3, ) de la Figure 24 qui correspond

aussi a un cas sans recompression de la masse résiduelle du volume mort au PMH) peut étre

ajustée dans le modele via un coefficient noté ajn. Il est défini par le ratio du volume balayé

durant 1’admission d’air (étape (Le-2,) de la Figure 24) et de la cylindrée du cylindre de
détente.

V, = Vie

Oy =—————

VMe -V, e

m

(25)

Les valeurs de aj, sont comprises entre la valeur du cas d’une détente compléte (étape (2¢-3¢)

de la Figure 24) et 1.

Plusieurs simulations sont réalisées pour déterminer I’influence du coefficient o, sur
les performances du moteur Ericsson, dans le cas de différentes pressions a 1’admission du
cylindre de détente (cf. Figure 25 et Figure 26). La Figure 25 représente la pression moyenne
indiquée (pmi) définie dans 1’équation (19) ainsi que le rendement thermodynamique n

défini dans 1’équation (24). La Figure 26 représente le travail massique indiqué théorique w;,

décrit dans 1’équation (18), et le débit masse adimensionnel g en fonction du coefficient oin,

pour des cycles de détente de Joule et d’Ericsson. Le débit adimensionnel g, est défini par :

q:n = qm /qm,ref (26)
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La valeur de référence du débit masse q,, ¢ est évaluée a partir de I’équation (21) avec Meycie

choisie égale a la masse d’air présente dans un volume équivalent a la cylindrée du cylindre

de détente a pression et température atmosphériques.

La pression a I’admission du cylindre de détente py, influe sur la valeur minimum de a;y,
(valeur pour une déetente compléte (2.-3;), cf. Figure 24) : plus la pression est élevée, plus la
valeur minimum de aj, est faible (cf. Figure 25 et Figure 26), ce qui correspond a un volume
au point 2, plus faible. Cette tendance est due a la forme des courbes des détentes isothermes
et isentropiques dans le diagramme pression-volume: pour une courbe de détente
isentropique fixée (déterminée par le volume maximum du cylindre de détente V), une

pression plus élevée est liée a un volume plus faible.

Avec une pression py, fixée, une augmentation de aj, induit une augmentation du débit
masse d’air traversant le moteur (cf. Figure 26). Ceci s’explique par un volume d’air aspiré

(V, =V, ) plus élevé lorsque le retard & la fermeture d’admission est plus important, ce qui

induit une masse d’air aspirée par cycle plus importante. La vitesse de rotation du moteur
étant considérée constante dans les simulations étudiées ici, ’augmentation de la masse d’air

aspirée par cycle induit proportionnellement une augmentation du débit d’air.

La pression moyenne indiquée présente une valeur maximum pour les cycles de
détente de Joule et d’Ericsson lorsque aj, augmente (cf. Figure 25). Cela est lié a une valeur

maximum atteinte du travail indiqué théorique défini par I’équation (17), qui provient de
’augmentation simultanée de la valeur absolue du travail indiqué du cycle de détente |V\/,e| et

du travail indiqué du cycle de compression Wi lorsque la masse d’air aspirée par cycle
augmente. Le premier augmente plus rapidement en valeur absolue que le second pour les
faibles valeurs de a;, et augmente plus lentement pour les valeurs de o, €levées, induisant une
valeur optimale de aj, maximisant la pression moyenne indiquée pour chaque niveau de

pression d’admission du cylindre de détente rencontré.

Le travail indiqué massique théorique w; atteint une valeur maximum pour les mémes
raisons que pour la pression moyenne indiquée, mais la valeur maximum est atteinte pour de
plus faibles valeurs de aj, & cause de I’augmentation de la masse d’air aspirée qui influe sur le
travail massique indiqué théorique (cf. équation (18)). De la méme maniere, le rendement
thermodynamique atteint un maximum pour de plus faibles valeurs de aj, que dans le cas de la

pression moyenne indiquée. Cela est di a I’effet de I’augmentation du transfert de chaleur

98



dans I’échangeur avec I’augmentation du débit masse d’air, qui découle de I’augmentation du

coefficient ajp.

Les courbes correspondant a la pression moyenne indiquée, au travail massique
indiqué théorique et au rendement thermodynamique sont parfois interrompues pour les

valeurs ¢élevées de ain, lorsque le travail indiqué du cycle de compression Wi. devient plus

élevé que la valeur absolue du travail indiqué du cycle de détente |V\/ie| .

Les évolutions des performances du moteur en fonction du coefficient aj, sont
similaires pour les cycles de détente de Joule et d’Ericsson. Pour une pression fixée, les débits
d’air sont similaires, la pression moyenne indiquée maximum et le travail massique indiqué
théorique sont plus élevés, et le rendement thermodynamique est plus faible pour un cycle de
détente d’Ericsson. D’apres ces résultats, les transferts de chaleur a la paroi du cylindre de
détente doivent étre favorisés pour optimiser la pression moyenne indiquée et le travail
massique indiqué théorique, ou alors doivent étre évités pour optimiser le rendement
thermodynamique. Pour optimiser les performances du moteur par réglage du retard a la
fermeture d’admission, le choix d’une variable principale observée (pression moyenne
indiquée, travail massique indiqué théorique, rendement thermodynamique), ou d’un
compromis entre plusieurs valeurs optimales de ai,, doit étre réalisé. Les valeurs de ain
utilisées par la suite sont soit celles du cas d’une détente compléte (2¢-3¢) (cf. Figure 24), soit

les valeurs maximisant le rendement thermodynamique.

——@— PMI, (4 bar) — @ = PMI, (4bar) | 50
et PMI, (6 bar) = &= = PMI,. (6 bar)
4,5 ———— PMI, (8 bar) — & = PMI, (8 bar)
..... @-ee My, (4 bar) —==@=== 1 ¢ (4 bar)
a9 ) weisey T My, (6 bar) —==fg=== Ny (6 bar) 40
ceneepenens Ty (8 bar) e Ty - (8 bar)

w
o

Pression moyenne indiquée PMI (bar)
Rendement thermodynamique 1, (%)

Coefficient de retard a la fermeture d'admission o, (-)

Figure 25 — Evolution de la pression moyenne indiquée pmi et du rendement
thermodynamique nw en fonction du coefficient oi, d 'un moteur Ericsson fonctionnant avec un
cycle de détente d’Ericsson (E) ou de Joule (J) dans le cas de différentes pressions
d’admission du cylindre de détente (4, 6 et 8 bar)
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Figure 26 — Evolution du travail massique indiqué théorique w; et du débit masse
adimensionnel @, en fonction du coefficient oin d 'un moteur Ericsson fonctionnant avec un

cycle de détente d’Ericsson (E) ou de Joule (J) dans le cas de différentes pressions
d’admission du cylindre de détente (4, 6 et 8 bar)

4.2.2.Influence d’une avance a la fermeture d’échappement

De facon similaire au cas du retard a la fermeture de la soupape d’admission, un
coefficient agpyc permet de définir ’avance a la fermeture de la soupape d’échappement, qui

correspond a une recompression de la masse d’air résiduelle contenue dans le volume mort au

PMH (étape (0, —0,) cf. Figure 24) :

Olgpye = (VOe _Vme)/(VMe _Vme) (27)

Les valeurs du coefficient ogevc sont comprises entre 0 et la valeur pour laquelle la
recompression de la masse résiduelle permet d’atteindre au PMH la pression d’admission du

cylindre de détente py.

Les Figure 27 et Figure 28 représentent les performances du moteur Ericsson en
fonction du coefficient ageyc pour différentes pressions d’admission du cylindre de détente

pr : la pression moyenne indiquée pmi, le rendement thermodynamique ng, (cf. Figure 27), le

travail massique indiqué théorique w;, le débit masse adimensionnel g (cf. Figure 28), pour
un cycle avec détente compléte (cycle (0, -0, -1e-2¢-3¢) de la Figure 24). Les différences de
température (T, —T, ), avec I'indice i correspondant aux points (1) et (2¢) (cf. Figure 24), en

fonction du coefficient aggyc et pour différentes pressions d’admission sont présentées en
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Figure 29. Les résultats sont obtenus avec un cycle de compression de Joule, pour des cycles

de détente de Joule et d’Ericsson.

La valeur maximum de oaggyc est plus élevée lorsque la pression d’admission pp
augmente (cf. Figure 27 et Figure 28) car I’évolution de la pression d’air en fonction du
volume du cylindre de détente correspondant a la recompression isentropique ou isotherme

maximum de la masse résiduelle change lorsque la pression py change.

A pression py fixée, le débit d’air traversant le moteur diminue avec le coefficient
agevc pour les cycles de détente de Joule et d’Ericsson (cf. Figure 28). En effet, la
recompression de la masse résiduelle a partir d’'un volume plus élevé (ou avance a la
fermeture de la soupape d’échappement) induit la présence d’une plus grande masse
résiduelle dans le volume mort au PMH, ce qui réduit la masse aspirée pendant la phase

d’admission. Lorsque le coefficient agevc augmente, I’étape (0,-1) de la Figure 24 est

réduite (plus faible différence de pression) et la masse aspirée a 1’admission dans le cylindre

de détente durant la phase d’équilibrage de pression est réduite, ce qui diminue le débit d’air.
L’équilibrage de pression (0,-1,) (cf. Figure 24) induit une température T, plus
élevée que la température de ’air en entrée de cylindre de détente Ty, pour les cas des cycles
de Joule et d’Ericsson (cf. Figure 29), a cause de la compression d’air adiabatique dans le
cylindre durant la phase d’équilibrage de pression (cf. paragraphe 11.1.3 du Chapitre 3). Plus
la différence de pression est élevée au cours de cette phase (coefficient agevc plus faible), plus

la température T, est élevée. L’augmentation de la température T, induit une augmentation
de la température T, a cause du mélange entre I’air entrant et I’air déja présent dans le

cylindre de détente au point 1. durant la phase d’admission a pression constante (1¢-2¢) (cf.
Figure 24).

Une valeur maximale de la pression moyenne indiquée en fonction du coefficient
ageve est observée pour les cycles de Joule et d’Ericsson de la Figure 27. Cela résulte des
variations simultanées des travaux indiqués des cycles de compression et détente qui
diminuent différemment lorsque le coefficient aggyc augmente.

Le rendement thermodynamique ny, (cf. Figure 27) et le travail massique indiqué
théorique w; (cf. Figure 28) varient en fonction du coefficient aggyc €t atteignent des valeurs
maximales sur la plage de fonctionnement du moteur pour les cycles de Joule et d’Ericsson.
Ces valeurs maximales sont atteintes pour des valeurs de aggyc plus élevées que dans le cas

de la pression moyenne indiquée a cause de I’influence du débit masse d’air sur le rendement
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thermodynamique et sur le travail massique indiqué théorique. En effet, lorsque le coefficient
ogeve augmente, la masse d’air aspirée par cycle meye diminue, de sorte que 1’apport
thermique au niveau de I’échangeur est réduit. Ces deux variables oggvc €t Meycle ONt UNe
influence importante sur le rendement thermodynamique (équation (24)) et sur le travail
massique indiqué théorique (cf. équation (18)).

Les performances du moteur avec des cycles de détente de Joule et d’Ericsson
présentent des comportements similaires dans le domaine de fonctionnement du moteur (cas
ou le travail produit par le moteur, qui résulte de la différence du travail fourni par le cycle de
détente et du travail consommé par le cycle de compression, est positif). Le rendement
thermodynamique et le débit masse adimensionnel sont plus élevés, et le travail massique
indiqué théorique est plus faible pour un cycle de détente de Joule, tandis que la pression
moyenne indiquée présente des valeurs similaires. Pour le cas de I’utilisation du moteur
Ericsson dans un systeme de micro-cogenération biomasse, sur la plage de pression et
température d’air en sortie d’échangeur, le cycle de Joule (avec transformations isentropiques)
est plus adapté que le cycle d’Ericsson (avec transformations isothermes) pour améliorer les

performances du moteur, en particulier le rendement thermodynamique.
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Figure 27 — Evolution de la pression moyenne indiquée pmi et du rendement
thermodynamique nw, en fonction du coefficient ogeyvc d 'un moteur Ericsson fonctionnant avec
un cycle de détente d’Ericsson (E) ou de Joule (J) dans le cas de différentes pressions
d’admission du cylindre de détente (4, 6 et 8 bar)
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Figure 28 — Evolution du travail massique indiqué théorique w; et du débit masse
adimensionnel q:n en fonction du coefficient ageyc d 'un moteur Ericsson fonctionnant avec

un cycle de détente d’Ericsson (E) ou de Joule (J) dans le cas de différentes pressions

d’admission du cylindre de détente (4, 6 et 8 bar)

400 —&— T, ,(4bar) — @ = T, (4 bar)
—4— T, , (6 bar) — 4 — T, (6 bar)

——t— T ., (8 bar) — 4 — T, (8 bar)

T [ @ T, (4 bar) —ee@-== T, (4 bar)
...... Aeeeeer Toe s (6 bar) Sangman Lsgp(0bar)
...... @-eveee Toey (8 bar) s Laa i (& bAT)

[o%)
(=3
(=}

[
(%3
(=}

150

Différence de température T; -T, (°C)
o
=3
(=}

Figure 29 — Evolution de la différence de température (T -T, ) avec T,,=T, ou T, =T,,

en fonction du coefficient ageyc d 'un moteur Ericsson fonctionnant avec un cycle de détente
d’Ericsson (E) ou de Joule (J) dans le cas de différentes pressions d’admission du cylindre de

détente (4, 6 et 8 bar) et pour une température d’admission de 550 °C
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Le coefficient ageyc optimum peut étre choisi pour améliorer soit le rendement
thermodynamique, soit le travail massique indiqué théorique, soit la pression moyenne
indiquée. Il peut aussi résulter d’un compromis entre les valeurs optimales de ce coefficient
obtenues pour ces trois variables. Le coefficient ogevc choisi dans la suite maximise le

rendement thermodynamique.

4.3. Influence des conditions de température et pression en entrée de

cylindre de détente

L’influence de la pression py, et de la température Ty, sur les performances du moteur
est étudiée pour le diagramme indiqué du cycle de détente (0,-0,-1 -2,-3,-3,) (cf. Figure
24) avec les valeurs optimales des coefficients ai, et ogevc maximisant le rendement
thermodynamique. Les valeurs choisies pour oj, €t ageyc pourraient aussi étre ajustées pour
maximiser la pression moyenne indiquée, menant & un diagramme indiqué du cycle de détente
différent de celui maximisant le rendement thermodynamique choisi dans ce paragraphe. Le
cycle de compression considéré ici est un cycle de Joule, a la fois pour les cycles de détente
de Joule et d’Ericsson. La Figure 30 montre la pression moyenne indiquée et le rendement
thermodynamique en fonction de la pression pyp, pour différentes valeurs de Ty. La Figure 31
présente le travail massique indiqué théorique et le débit masse adimensionnel en fonction de

la pression py, pour différentes valeurs de Ty

Une augmentation de la température T, conduit a augmenter la pression moyenne
indiquée, le rendement thermodynamique (cf. Figure 30) et le travail massique indiqué
théorique (cf. Figure 31). En effet, pour un travail indiqué du cycle de compression fixé, le

travail indiqué du cycle de détente augmente, ce qui augmente les performances du moteur.

Le rendement thermodynamique est amélioré pour des valeurs de pression py, €levées
car la valeur absolue du travail indiqué du cycle de détente |V\/ie| augmente plus vite avec la
pression que le travail indiqué du cycle de compression W, (cf. équation (17)). Cependant,

lorsque le rendement thermodynamique est €levé, le débit masse d’air et la pression moyenne

indiguée sont faibles, de sorte que les performances globales du moteur ne sont pas optimales.

Dans le cas d’un diagramme indiqué du cycle de détente de Joule avec une détente
compléte et une recompression maximale de la masse d’air résiduel au PMH (points 0, et 1,
de la Figure 24 confondus), le rendement thermodynamique est indépendant de la température
Th:
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La pression moyenne indiquée et le débit masse adimensionnel en fonction de la pression py
atteignent une valeur maximum qui est a la méme pression lorsque la température Ty, varie. En
effet, dans le modéle, la température Ty, est une variable d’entrée indépendante de la pression
Ph.

Pour un cycle de détente de Joule, le travail indiqué massique reste stable avec les

variations de pression py. Il augmente avec la pression py pour un cycle de détente d’Ericsson.

—e—— PMI, (450 °C) — @ PMI, (450 °C) 60
——— PMI, (550 °C) — 4= PMI, (550 °C)
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Pression moyenne indiquée PMI (bar)
Rendement thermodynamique 1y, (%)

Pression p, (bar)

Figure 30 — Evolution de la pression moyenne indiquée pmi et du rendement
thermodynamique ny, en fonction de la pression py en entrée du cylindre de détente d’un
moteur Ericsson fonctionnant avec un cycle de détente d’Ericsson (E) ou de Joule (J) pour

plusieurs températures a ’admission du cylindre de détente (450, 550, 650 °C)
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Figure 31 — Evolution du travail massique indiqué théorique w; et du débit masse
adimensionnel ¢, en fonction de la pression py en entrée du cylindre de détente d’'un moteur

Ericsson fonctionnant avec un cycle de détente d’Ericsson (E) ou de Joule (J) pour plusieurs

températures a [’admission du cylindre de détente (450, 550, 650 °C)

4.4. Performances optimales d’un moteur Ericsson

Le Tableau 13 montre les conditions de fonctionnement et les performances d’un
moteur Ericsson permettant un compromis satisfaisant entre des valeurs élevéees de rendement
thermodynamique et de pression moyenne indiquée (pmi supérieure a 1 bar pour contrer la
pression moyenne de frottement maximale). Les cycles de compression et de détente choisis
sont des cycles de Joule (parois des cylindres sans transferts thermiques au cours des cycles
thermodynamiques), ce qui permet d’obtenir une valeur ¢élevée du rendement
thermodynamique. La pression p, est fixée a 6 bar pour maximiser la pression moyenne
indiquée. La température Ty, est égale a 650 °C (valeur de température elevée pour les
technologies d’échangeurs potentiellement utilisables). Ces réglages de pression pn et de
température T, améliorent simultanément la pression moyenne indiquée, le rendement
thermodynamique et le travail massique indiqué théorique. Les coefficients ai, et agevc
choisis pour le diagramme indiqué du cycle de détente sont ajustés pour maximiser le
rendement thermodynamique. Cela méne a des performances qui résultent d’un compromis

entre les valeurs les plus élevées du rendement thermodynamique (cf. équation (24)), de la
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pression moyenne indiquée (cf. équation (19)) et du travail massique indiqué théorique (cf.
équation (18)).

L’étude des paramétres influant sur les performances globales du moteur Ericsson
(cycles de compression et détente couplés) permet un ajustement optimisé des conditions de
fonctionnement. Cette approche permet la définition d’une série de valeurs optimales des
parametres de fonctionnement, ce qui permet de restreindre les conditions d’étude du moteur
dans le cas d’une modélisation dynamique de son fonctionnement. Les aspects dynamiques
négligés dans la modélisation thermodynamique sont, entre autres, les phases de
fonctionnement transitoires, les pertes de charge au passage des soupapes, les pertes de charge
dans I’échangeur et les frottements mécaniques. Bien qu’absents de ce modele, les frottements
mécaniques sont un aspect important de la modélisation du moteur Ericsson. Notamment, une
attention particuliére doit étre portée a la pression moyenne indiquée : sa valeur doit dépasser
la pression moyenne de frottement (de I’ordre de 1 bar pour les moteurs conventionnels) pour
assurer le fonctionnement du moteur. L’aspect frottement mécanique est traité dans le

paragraphe suivant avec la modélisation dynamique de la partie détente du moteur Ericsson.

Conditions de fonctionnement Performances

Veyie = 720 cm® pmi = 1,104 bar

1. = 10 Ci=12,6 N.m

=117 qm=4,99/s

ain = 0,3 Pin=21118 W

aeeve = 0,283 Pi=795W

pn = 6 bar Nin = 37,6 %

Th =650 °C Meycle = 0,489 g/cycle

N =600 rpm Qer = 211 Jlcycle
W; =79 Jicycle
Tout =290 °C

Tableau 13 — Performances et conditions de fonctionnement d 'un moteur Ericsson a

cycles de compression et détente de Joule
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I11. Modélisation en régime dynamique sous
forme de bond graph du cylindre de

détente

Une modelisation dynamique du cylindre de détente du moteur Ericsson fonctionnant
avec un cycle de Joule a été établie. Elle a été réalisée avec le logiciel 20sim en utilisant le
formalisme des bond graphs (ou graphes a liens). Le principe de I’outil bond graph est
d’utiliser une représentation graphique des différents sous-ensembles d’un systeme pour
modéliser son comportement dynamique. Cet outil repose sur la conservation de la puissance.
Les échanges de puissance entre sous-systemes sont représentés de maniére unifiée pour les
différents domaines physiques, en utilisant des variables d’effort et de flux dont le produit
correspond a la puissance transmise [108-111]. La représentation bond graph permet de
mettre en évidence les liens de causalité entre les différents éléments d’un systéme. Des
compléments sur la modélisation bond graph sont décrits dans 1’ Annexe 4. Il existe également
d’autres outils permettant de représenter graphiquement la causalité, tels que 1’approche
graphique causale (en anglais : causal ordering graph) [112] et la représentation énergétique
macroscopique (en anglais: energetic macroscopic representation) [113]. Le modéle
dynamique réalisé permet de simuler les phases transitoires de fonctionnement du cylindre de
détente du moteur Ericsson et de représenter 1’évolution des variables du systéme au cours du

temps.
1. Présentation du modele dynamique

La Figure 32 représente le schéma bond graph du cylindre de détente du moteur
Ericsson qui comporte les blocs suivants : soupapes d’admission et d’échappement, chambre
de detente, paroi du cylindre de détente, piston, volume intérieur du carter moteur, systéeme
bielle-manivelle, frottements mécaniques. Les blocs modélisant les soupapes d’admission et
d’échappement permettent de prendre en compte les débits masse instantanés liés aux pertes
de charge de I’air traversant les soupapes et de relier les conditions de pression et température
a I’entrée et a la sortie de chaque soupape. Les debits masse et les flux d’enthalpie instantanés
traversant les soupapes sont également évalués. Le bloc correspondant a la chambre de

détente comporte un bilan de masse et un bilan d’énergie sur I’air contenu dans la chambre de
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détente entre deux pas de temps successifs (cf. Figure 33). Les échanges d’énergie avec 1’air
de la chambre sont liés a I’entrée et a la sortie d’air par les soupapes, au mouvement du piston
et aux échanges thermiques aux parois. Différentes variables caractérisant 1’air de la chambre
sont eévaluées a chaque instant : masse, pression, température, volume. Le bloc modélisant la
paroi du cylindre de détente permet d’évaluer le transfert de chaleur entre 1’air de la chambre
de détente et I’extérieur. Le bloc piston permet de relier la force exercée par le piston sur ’air
du cylindre ainsi que le volume d’air déplacé dans la chambre a la pression exercée par le
piston sur 1’air dans le cylindre de détente et a la vitesse de déplacement du piston. Le bloc
qui correspond au volume de 1’air contenu a I’intérieur du carter du moteur situé sous le
piston permet de prendre en compte la force exercée par la pression atmosphérique sur le bas
du piston. Cette force s’additionne a la force exercée par la bielle sur le piston (cf. élément de
jonction 1 sur la Figure 32). Le bloc représentant le systéme bielle-manivelle permet de relier
le couple exercé par la bielle sur le vilebrequin et la vitesse de rotation du vilebrequin a la
force exercée par la bielle sur le piston et a la vitesse de déplacement du piston. Les pertes par
frottement mécanique sont représentées dans un bloc qui contient un modéle établi
expérimentalement du couple de frottement global exercé sur le vilebrequin. Ce couple de
frottement est additionné au couple indiqué pour obtenir le couple effectif exercé sur le
vilebrequin (élément de jonction 1). Le modéle bond graph du cylindre de détente est
appliqué en imposant les valeurs des variables suivantes : vitesse de rotation du moteur,
pression et température d’air en entrée du cylindre de détente, pression atmosphérique a
I’échappement (sources d’effort S, et de flux St de la Figure 32). A I’instant initial, le piston
est supposé positionné au point mort haut, avec une position angulaire du vilebrequin de 0°.
Une température de référence est définie a la valeur de 25 °C pour les calculs d’énergie
interne et d’enthalpie. Les performances évaluées sont le travail du cylindre de détente, la
pression moyenne indiquée et la pression moyenne effective. La partie compression du
moteur Ericsson, qui entre en jeu notamment dans le calcul du travail indiqué du moteur et de
la pression moyenne indiquee, est prise en compte de facon théorique en utilisant un cycle
thermodynamique de Joule. Les parois du cylindre de compression sont donc supposées
adiabatiques, ce qui correspond a un cas proche de la réalité étant donné la faible durée des
échanges thermiques a la paroi sur un cycle de fonctionnement du moteur Ericsson. Dans la
suite, les équations contenues dans les différents blocs bond graph sont détaillées. Les
performances moyennes du moteur évaluées sont similaires au cas du modeéle

thermodynamique. Des performances supplémentaires sont également calculées : couple
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effectif sur I’arbre, puissance effective du cycle de détente et du moteur complet, pression

moyenne effective, rendement global du moteur.

C C systeme
S @ty | pbiellef pie)le T Lo
o o . Friclle i soupape 1. Se: Tin
manivelle U in ) hesh in
P D p d’admission  } P . P
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II, pcosp—r HcosH=0 U 2l P Qy i C T T
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pertes par volume :_gnlﬁ Pison p | d’échappement | Pum g . P
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Tcyl Qparoi
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Figure 32 — Schéma bond graph global du cylindre de détente du moteur Ericsson

2. Equations contenues dans les blocs bond graph

2.1. Chambre de détente

Le détail de la représentation sous forme de bond graph du cylindre de détente est
présenté sur la Figure 33. Un bilan de masse est appliqué a 1’air contenu dans le cylindre de

détente entre deux instants successifs :

dmg,, . 5
dt =m;,—m,, ( 9)
avec m., masse d’air contenue dans la chambre de détente, m;, et m, respectivement débits

masse d’air entrant et sortant de la chambre de détente. Un bilan d’énergie est ¢galement
réalisé sur I’air de la chambre entre deux instants successifs. La variation de |’énergie
potentielle entre I’air entrant et sortant par les soupapes est négligée. Par convention, les

puissances positives présentées ici sont considérées « entrantes » dans le systéme isole.

dm dT . dv V2 V&
eyl cyl cyl : in : ex
u,,+m,,c,(T =Q 0 — +m. | h +-—2"|-m_|h, +—= 30

dt cyl cyl v( cyl) dt paroi pcyl dt m( in 2 J ex[ ex 2 j ( )
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avec Peyl, Veyl, Teyl respectivement pression, volume et température de I’air de la chambre, ucy

¢nergie interne massique de I’air de la chambre, C,(T,) capacité thermique massique de I’air
a volume constant, Qpami puissance thermique perdue par la paroi de la chambre, hi, et he

respectivement enthalpies massiques de 1’air entrant et sortant de la chambre, vi, €t Ve

respectivement vitesses de 1’air entrant et sortant de la chambre.

soupape d’admission }
chambye de détente T
eyl
! dt
- T, = dt+T,
o ! my e, (Ty)
geonesensasssncinsanesnaieny pql Iy pmsasaasassensasasansaaay
 bilan de : . : bilande
{ puissance | o i m\_},:j(:n'lc'\l dt+m, ! masse
el T ;
paroi du cylindre H T 0 ' _my,rT,, Poy 0
de détente ™ Qe N e ,f l
Qpus =-UA(T,, ~T,.,) ; Prsn =Po
c, (T)dT+un...] Wi =Py -d,
T, Ppiston | v Peyt | M

piston

soupape d’échappement

Figure 33 — Détails de la représentation bond graph de la chambre de détente

2.2. Soupapes d’admission et d’échappement

Les blocs correspondant aux modeles de la soupape d’admission et de la soupape
d’échappement du cylindre de détente sont construits de maniére Similaire. La Figure 34
représente la section de passage d’une soupape avec les notations utilisées. Dans un premier

temps, la section de passage effective de la soupape A, ~est évaluée avec I’équation
suivante :
A, =C,ml,sind, (2r, +1 sing, cosd,) (31)

Vel
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avec Cq le coefficient de débit [105], I, la hauteur de levée de soupape, ry le rayon de soupape,
dy I’angle de portée de soupape sur son siége. Dans cette équation, la forme de la fonction
décrivant la levée de soupape |, selon I’angle vilebrequin peut étre choisie rectangulaire,
sinusoidale, ou conforme a la loi de levée de soupape expérimentale (cf. Figure 7). Ici, la

levée de soupape sinusoidale est utilisée.

\

Figure 34 — Schéma de la section de passage d'une soupape

La vitesse et la température au niveau de la section minimale de la soupape puis le
débit masse traversant la soupape sont ensuite évalués en différenciant les cas d’écoulements
en régime subsonique et en régime sonique. Le modéle utilisé pour représenter I’écoulement
au travers de la soupape est celui d’une tuyére convergente. En amont et en aval des soupapes,
les vitesses de I’air sont supposées négligeables. L’écoulement est supposé quasi-stationnaire
et adiabatique réversible entre I’amont et la section minimale de la soupape (équivalente a un
col de tuyére). L’air est considéré comme un gaz parfait. Dans ces conditions, 1’équation de

Barré de Saint-Venant permet d’écrire :

Taron _3, YLy (32)
T 2

col

avec Tamont €t Teor les températures respectivement en amont et au niveau de la section
minimale de la soupape, vy le coefficient de Laplace de I’air, Ma le nombre de Mach. Le
coefficient de Laplace de I’air (ou rapport des capacités thermiques massiques) est évalué en
fonction de la température a partir d’une corrélation sur les capacités thermiques massiques a

pression et volume constant (unités Sl) [107] :

c, (T) =974,82+6,821-10°T+1,665-10* T>-6,818-10° T° (33)

y=—2 (34)
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avec r la constante massique de I’air. Le coefficient de Laplace est calculé a la température de
I’air en amont de soupape et est considéré constant par la suite.

La transformation de I’air entre I’amont et le «col » de la soupape étant adiabatique
réversible, la condition correspondant & un régime sonique (Ma = 1), est la suivante :

Y

Peo 2 )t
ol _|_% 35
Pamont ['Y‘i‘lj ( )

En appliquant le théoréeme de Barré de Saint-Venant (conservation de I’enthalpie totale), la

vitesse au « col » de la soupape s’écrit, pour les régimes subsonique et sonique :

vt

Vcol = Zeramont 1_[ pcol Jy (36)
y-1

pamont

avec r la constante massique de 1’air. Dans le cas d’un régime subsonique, la température au
«col » de la soupape est évaluée a partir de la loi de Laplace (cf. équation (5)) et le débit

masse s’écrit :

2 y-1
J pamont ZY ( pcol Jy ( pcol ] !
m,, =A, 1|+ (37)
! o »\’ r Tamont Y -1 pamont pamont

Dans le cas d’un régime sonique, I’écoulement est bloqué au niveau de la section de passage
minimale de la soupape. A cet endroit, la température et le débit masse s’écrivent

respectivement :

Tcol = Tamont i1 (38)
Y+
L‘HI'
naen, B i 2] -
col Vest m y +1

2.3. Pertes thermiques a la paroi du cylindre

Les pertes thermiques a la paroi du cylindre de détente sont estimées a partir de la
température de 1’air dans la chambre de détente, de la température de paroi, du coefficient

d’échange a la paroi et de la surface d’échange :

Qparoi = hparoi Acyl (Tcyl _Tparoi ) (40)
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Le coefficient d’échange convectif & la paroi est estimé avec la corrélation de Hohenberg
[114] qui conduit a des valeurs intermédiaires par rapport aux coefficients résultant d’autres

correélations de la littérature [55] :

Moot =0,0001-130- V2 ® -l - T.2# (U, +1,4) (41)

paroi cyl cyl

avec Vyl, Peyi €t Tey respectivement le volume, la pression et la température d’air du cylindre

de détente et L_Jp la vitesse moyenne du piston.

2.4. Conversion d’énergie au niveau du piston

La conversion d’énergie mécanique en énergie pneumatique est représentée dans le

bloc modélisant le piston par les équations suivantes :

/1

I:piston = _Z Di ppiston (42)
qv :_%Dgup (43)

avec Fpiston la force résultant de la pression d’air de la chambre appliquée sur le haut de la téte
de piston, D, le diamétre de la téte de piston, ppison 12 pression appliquée sur le haut de la téte
de piston, gy la variation de volume de la chambre de détente, U, la vitesse instantanée du

piston.

2.5. Prise en compte de la pression atmosphérique appliquée sous la téte

de piston

La pression atmosphérique régnant dans le carter du moteur est associée a la force

appliquée par I’air du carter sous la téte de piston Fearer :

Foaer =~ D P (44)

carter
4

avec D, le diamétre de la téte de piston. Cette force, ajoutée a la force appliquée par la bielle

sur le piston Fyielre, st liée a la résultante des forces appliquées sous la téte de piston Fpiston :

F

piston

—F

carter

+ Fiete (45)
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2.6. Systeme bielle-manivelle

Le bloc du systéme bielle-manivelle permet d’évaluer la vitesse de déplacement du
piston a partir de la vitesse de rotation du vilebrequin. Pour cela, deux équations sont

implémentées :
X=-rsin0 O—Lsing ¢ (46)
Lcosep ¢p—rcos® 6 =0 (47)

avec x la vitesse de déplacement du piston (aussi notée Uy, cf. Figure 32), r et L longueurs du

maneton et de la bielle respectivement, 6 angle vilebrequin, 6 vitesse de rotation du
vilebrequin (aussi notée o, cf. Figure 32), ¢ angle formé par la bielle et I’axe de symétrie du

piston.
2.7. Couple de frottement

Le couple de frottement global moyen de la partie détente du moteur Ericsson (prenant
en compte les frottements au niveau du piston, du systeme bielle-manivelle, des roulements,
du systeme de distribution) est évalué en fonction de la vitesse de rotation du vilebrequin a

partir d’une corrélation obtenue expérimentalement (cf. Figure 21).
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3. Performances évaluées

Le modéle dynamique permet d’évaluer les performances du moteur Ericsson,
présentées auparavant avec le modele thermodynamique en régime permanent, en tenant
compte de I’influence des pertes liées aux frottements mécaniques, aux transferts thermiques a
la paroi du cylindre et aux pertes de charge au niveau des soupapes. Les performances liées a
la partie compression sont estimées a partir d’un cycle de Joule théorique, de la méme
maniere que dans le modéle en régime permanent. Les performances similaires au cas du
modele thermodynamique sont les suivantes : travail indiqué du cycle de détente et travail
indiqué du moteur complet, travail indiqué massique, pression moyenne indiquéee, couple
indiqué, puissance thermique apportée, puissance indiquée (cf. paragraphe 11.2 du Chapitre 3).
D’autres variables de performances permettent de compléter 1’analyse des performances du
moteur avec pertes énergétiques. Le couple effectif sur 1’arbre de la partie détente du moteur

Ericsson est évalué a partir du couple appliqué sur la bielle et du couple de frottement global :

Cuse = Cpipe +C (48)

arbre bielle
Le travail dissipé par frottement dans la partie détente du moteur Ericsson s’écrit :

W, =2nC, (49)
La puissance mécanique perdue par frottements dans les systemes mécaniques de la partie
détente du moteur Ericsson s’exprime comme suit :

W, =C; © (50)

En supposant que le travail dissipé par frottement est identique dans les parties compression et
détente du moteur (parties compression et détente avec des cylindrées proches), le travail

effectif récupéré sur I’arbre du moteur complet est évalué grace a I’équation suivante :
Wi =W, —2W, (51)
ou W; est le travail indiqgué du moteur complet. La puissance effective sur I’arbre,

respectivement pour les parties compression et détente, s’écrit :

Wff,c :\Ni,c"'vvf (52)

€
Weff,E :‘\Ni,E‘_\Nf (53)

La puissance effective du moteur complet s’écrit donc :

Weff = VWett E _Weff,c (54)
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Le rendement global du moteur Ericsson s’exprime comme suit :

Wt (55)

nglobal =
Qeff

La pression moyenne effective du moteur Ericsson correspond a :

pme = % (56)
Me

me

4. Méthode de résolution des équations

Les équations implémentées dans le logiciel 20sim sont résolues par une méthode
implicite : la méthode BDF modifiée (modified backward differentiation formula method),
avec un pas de calcul de 1.10°® secondes, sur une durée correspondant & deux cycles de
fonctionnement stabilisés en régime permanent (parametres d’entrée du modéle ajustés). Le

cas du fonctionnement du moteur Ericsson en régime transitoire n’a pas été étudié ici.
5. Validité du modele dynamique

La validation du modéle dynamique du cylindre de détente du moteur Ericsson est
délicate du fait du manque de données dans la littérature, a la fois du point de vue de la
modélisation et des résultats expérimentaux. En effet, la configuration étudiée ici, qui
modélise un cylindre de détente par une décomposition des équations sous forme de bond
graph en incluant les transformations thermodynamiques, les débits masse instantanés liés aux
pertes de charge de I’air traversant les soupapes, les frottements mécaniques et les transferts
thermiques a la paroi du cylindre est novatrice, les autres modeles existants ne présentant
jamais tous ces aspects simultanément (cf. Tableau 3 et Tableau 4). Afin de Vérifier la validité
du modele dynamique bond graph implémenté sous 20sim, un second modele dynamique,
implémenté sous scilab et basé sur des équations similaires au modele bond graph, a été
utilisé. Il permet de comparer I’allure des variables et les performances de la partie détente du
moteur Ericsson dans le cas de cycles de fonctionnement établis et de vérifier la validité de la

méthode de résolution des équations choisie dans le logiciel 20sim.

Le modele implémenté sous scilab reprend les équations du modéle bond graph du
cylindre de détente, en se plagant sur un cycle de fonctionnement du moteur Ericsson

stabilisé. Ainsi, le bilan de masse et le bilan de puissance présentés précédemment (cf.
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équations (29) et (30)) sont réécrits en fonction de I’angle vilebrequin sous la forme

équivalente suivante :

dm 1
cyl : :
=—(m,_—m 57
do (D( in ex) ( )
D) dv. dm 2 2
QparOI —Pey A + rTc 1 A +l r.nin hin + Y _hc { _mex hex +Vj_hc 1
air o ' do Y do o 2 @ 2 7
do mcyl Cv (Tcyl)

(58)
Dans le modele scilab, les équations sont implémentées sous forme de lignes de code, sans

décomposition par blocs comme dans le modéle bond graph. L’intégration des équations

différentielles est réalisée grace a un schéma prédicteur-correcteur précis au deuxiéme ordre.

Les résultats des modéles 20sim et scilab sont présentés sur la Figure 35 et dans le
Tableau 14, dans un cas de fonctionnement particulier du moteur Ericsson : vitesse de rotation
de 600 tr/min, pression et température a 1’admission du cylindre de détente respectivement de
6 bar et de 550 °C, soupape d’admission ouverte entre -10° et 80°, soupape d’échappement
ouverte entre 160° et 360°. Le couple de frottement global et les transferts thermiques a la
paroi sont pris en compte dans ces simulations. L’évolution des variables d’état de la chambre
de détente (volume, pression et température d’air) obtenue est tres proche pour les deux
modeéles. Sur la plage d’angle vilebrequin correspondant a la phase de refoulement, la
température de 1’air dans le cas du modele 20sim est au maximum de 30 °C inférieure a celle
obtenue avec le modéle scilab. Ce résultat est d0 & la maniére dont les variations d’énergie
interne et d’enthalpie sont implémentées dans les modeles (I’intégration des capacités
thermiques est obtenue de maniére exacte dans le modele scilab, contrairement au modele
20sim ou les intégrales sont linéarisées). Les écarts sur les performances du cylindre de
détente (travail et puissance indiqués, pression moyenne indiquée du cycle de détente sans
prise en compte du travail de compression, quantité de chaleur transmise a la paroi du
cylindre), qui résultent en partie des écarts sur les variables d’état, sont également faibles (cf.
Tableau 14). Un écart plus important de 6,6% est observé sur la quantité de chaleur transmise
a travers la paroi du cylindre a chaque cycle, ce qui résulte de 1’écart observé sur les
températures. Cette bonne concordance entre deux modeles implémentés de maniére trés
différente permet de vérifier que les deux modéles sont acceptables et correspond a une
premiére étape de validation du modele bond graph. L’outil bond graph permet de faciliter la

résolution des équations en représentant 1’aspect physique des transferts d’énergie, d’ou le
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choix de développer un tel modele. Tl est également modulable, facilitant ’intégration de
nouvelles équations, par exemple pour représenter la partie compression du moteur Ericsson

ou les autres éléments de 1’unité de micro-cogénération.

300 -
250 b N 20sim
sl o v e scilab
150 + f |
100 section de passage soupape
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Figure 35 — Evolution des variables d’état en fonction de I'angle vilebrequin pour les
modeéles 20sim et scilab avec « = 600 tr/min, p, = 6 bar, Tp = 550 °C, soupape d’admission

et d’échappement ouvertes respectivement entre -10° et 80° et entre 160° et 360°
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modele 20sim modele scilab écart (%)
M. (9/cycle) | 0,2157 0,2160 0,15%
W, (J) -56,88 -57,02 0,24%
\/'\/ie (W) 568,83 -570,20 0,24%
pmi, (bar) 3,4807 3,4888 0,23%
Qo (Jlcycle) | -17,61 -18,85 6,56%

Tableau 14 — Comparaison des performances évaluées avec les modeles 20sim et scilab dans
les conditions : @ = 600 tr/min, p, = 6 bar, T, = 550 °C, soupape d’admission et

d’échappement ouvertes respectivement entre -10° et 80° et entre 160° et 360°

6. Résultats du modele dynamique : caractérisation

paramétrique des performances du moteur Ericsson

Les résultats présentés dans cette partie ont été générés avec le modele scilab. Ils
coincident avec ceux du modeéle bond graph. Le modele bond graph, comparé au modele
scilab, permet de traiter une plus grande variété de simulations, telles que les cas de
fonctionnement de la partie détente en régime transitoire (phases de mise en marche et d’arrét
du moteur). Les résultats du modéle de la partie détente du moteur Ericsson décrits dans la
suite sont focalisés sur les cas ou le cycle de fonctionnement du moteur Ericsson est stabilisé.
L’influence des instants d’ouverture et de fermeture des soupapes d’admission et
d’échappement sur la pression et la température de 1’air du cylindre de détente et sur la
pression moyenne indiquée est étudiée. L’effet des conditions de pression et température a
I’admission du cylindre de détente sur la pression moyenne indiquée, de méme que 1’effet de
la prise en compte des transferts thermiques a travers la paroi du cylindre de détente, est
décrit. L’influence de la vitesse de rotation sur la pression moyenne indiquée et sur la pression

moyenne effective est également présentée.
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6.1. Influence du réglage des instants d’ouverture et fermeture des

soupapes dans le cylindre de détente

L’influence des instants d’ouverture et fermeture des soupapes d’admission et
d’échappement est étudiée dans le cas d’un cylindre avec des lois de levée de soupape
sinusoidales. Les transferts thermiques a la paroi du cylindre sont pris en compte. Les
frottements mécaniques sont négligés. L’effet de I’ajustement des instants d’ouverture et
fermeture des soupapes d’admission et d’échappement sur la forme du diagramme indiqué du
cycle de détente est présente sur la Figure 36 pour une température de 550 °C, une pression de
6 bar en entrée du cylindre de détente et une vitesse de rotation de 600 tr/min. Les sections de
passage de D’air au travers des soupapes, la pression et la température dans la chambre de
détente en fonction de I’angle vilebrequin (point mort haut a 0°) qui en résultent sont

représentés sur la Figure 37.
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Figure 36 — Influence des instants d ’ouverture et de fermeture des soupapes avec lois
d’ouverture sinusoidales sur le diagramme indiqué du cycle de détente du moteur Ericsson,

pour des conditions d’admission de 6 bar et 550 °C et une vitesse de rotation de 600 tr/min

Au moment de 1’ouverture de la soupape d’échappement, une partie du fluide admis
dans le cylindre est détendu de fagon irréversible jusqu’a 1’équilibrage entre la pression de la
chambre de detente et celle régnant dans la conduite de refoulement. Dans le cas A, le
refoulement est prolongé jusqu’a I’extrémité de la course du piston. L’avance a la fermeture
d’échappement permet une recompression de 1’air contenu dans le volume mort, jusqu’a la
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pression d’admission dans le cas B et jusqu’a une pression intermédiaire dans le cas C. Cette
avance a la fermeture d’échappement induit une réduction de la masse aspirée par cycle et une
augmentation de température dans la chambre en fin de phase de refoulement. L’ouverture de
la soupape d’admission induit un équilibrage des pressions, correspondant a une compression
de I’air résiduel contenu dans le volume mort jusqu’a la pression de la conduite d’admission,
et a I'ajout d’une quantit¢ d’air aspiré. La compression d’air résiduel conduit a une
augmentation de température liée aux irréversibilités. Un allongement de la phase d’aspiration
est preésenté dans le cas C, par rapport aux cas A et B, li¢ a un retard a la fermeture

d’admission, ce qui induit une augmentation de la masse aspirée par cycle.
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Figure 37 — Influence des instants d’ouverture et de fermeture des soupapes avec lois
d’ouverture sinusoidales sur les sections de passage de [’air au travers des soupapes
d’admission (a) et échappement (b), sur la pression (c) et la température dans la chambre de

détente (d) pour des conditions d’admission de 6 bar et 550 °C et une vitesse de rotation de

600 tr/min
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La pression moyenne indiquée du moteur Ericsson en fonction du coefficient de retard
a la fermeture d’admission aj, est présentée en Figure 38 pour une température d’admission
de 550 °C, des pressions d’admission de 4, 6 et 8 bar et une vitesse de rotation de 600 tr/min.
Les cas des diagrammes indiqués des cycles de détente sans et avec recompression maximale
du volume mort (respectivement fermeture de la soupape de refoulement en fin de course du
piston et avance a la fermeture de soupape de refoulement avec recompression de I’air
résiduel contenu dans la chambre jusqu’a la pression d’admission) sont traités. La pression
moyenne indiquée présente un maximum pour chaque niveau de pression a 1’admission du
cylindre de détente, ce qui correspond a une valeur de aj, associée a un réglage déterminé de
I’instant de fermeture de la soupape d’admission, conformément aux résultats du modele
thermodynamique en régime permanent présenté précédemment. Ce réglage optimal de la
durée d’aspiration reste identique pour les différentes avances a la fermeture de
I’échappement. Les pressions moyennes indiquées les plus élevées sont obtenues avec une
pression d’admission de 6 bar et un réglage de la durée d’aspiration de aj,~ 0,487. Les
valeurs de aj, maximisant la pression moyenne indiquée obtenues avec le modele
thermodynamique sont surestimées d’environ Aaj, = 0,1 par rapport au modele dynamique qui
prend en compte la loi de levée sinusoidale (et non rectangulaire) des soupapes, 1’écoulement
d’air et les pertes de charge a travers les soupapes. Les valeurs maximales de pression
moyenne indiquée obtenues & pression d’admission fixée sont également surestimées
d’environ 0,1 bar par rapport au modéle dynamique. Le travail du cycle de détente est plus
faible pour les diagrammes indiqués de cycles avec recompression mais, en contrepartie, la
masse d’air aspirée par cycle est aussi plus faible, ce qui réduit le travail nécessaire a la
compression. Un assez faible écart est observé entre les pressions moyennes indiquées avec et
sans recompression des gaz résiduels. Dans la suite, le réglage de aj, maximisant la pression
moyenne indiquée pour les différentes pressions d’admission est choisi comme suit:
ain (4 bar) = 0,619 ; aj, (6 bar) = 0,487 ; ain (8 bar) = 0,396. Le réglage du coefficient
d’avance a la fermeture d’échappement o,y c ChOiSI permet une recompression de 1’air contenu

dans le volume mort jusqu’a la pression d’admission.
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Figure 38 — Evolution de la pression moyenne indiquée en fonction du coefficient de retard a
la fermeture d’admission ai, sans et avec avance a la fermeture d’échappement pour une
température de 550 °C, des pressions de 4, 6 et 8 bar en entrée du cylindre de détente et une

vitesse de rotation de 600 tr/min

6.2. Influence des conditions de température et pression a 1’admission du

cylindre de détente

La Figure 39 représente les évolutions de la pression moyenne indiquée et de la masse
aspirée par cycle en fonction de la température d’admission, pour des pressions d’admission
de 4, 6 et 8 bar et avec une vitesse de rotation de 600 tr/min. Les transferts thermiques a la
paroi du cylindre et les frottements mécaniques sont négligés. Le travail indiqué du cycle de
détente évolue peu avec la température d’admission. L’augmentation de la pression moyenne
indiquée avec la température s’explique par une diminution de la masse aspirée par cycle,
donc une diminution du travail nécessaire a la compression. Ce resultat est conforme a celui
du modéle thermodynamique en régime permanent (cf. paragraphe Il précédent). Par
comparaison avec les résultats du modéle dynamique, le modéle thermodynamique en régime
permanent sous-estime la pression moyenne indiquée jusqu’a un décalage maximum de
0,2 bar pour une plage de température de 450 a 650 °C et une plage de pression de 4 a 8 bar
en entrée du cylindre de détente. La plage de pression maximisant la pression moyenne

indiquée reste la méme avec les deux modeles, entre 6 et 8 bar.
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Figure 39 — Evolution de la pression moyenne indiquée et de la masse aspirée par cycle en
fonction de la température d’admission pour différentes pressions d’admission et une vitesse

de rotation de 600 tr/min

6.3. Influence de la vitesse de rotation

La Figure 40 présente I’effet de la vitesse de rotation sans et avec prise en compte des
transferts thermiques a la paroi sur la forme du diagramme indiqué du cycle de détente pour
une température d’admission de 550 °C et une pression d’admission de 6 bar. Les frottements
mécaniques sont négligés. La masse aspirée par cycle diminue avec I’augmentation de la
vitesse de rotation, ce qui résulte de l'augmentation des pertes de charge au travers des
soupapes. La pression moyenne indiquée diminue également avec I’augmentation de la
vitesse de rotation. La masse aspirée par cycle est plus importante avec des échanges
thermiques que dans le cas adiabatique, ce qui résulte du refroidissement de I’air dans le

cylindre par la paroi.
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Figure 40 — Evolution de la pression moyenne indiquée et de la masse aspirée par cycle en
fonction de la vitesse de rotation du moteur sans et avec transferts thermiques a la paroi
(corrélation de Hohenberg [114]) pour une pression d’admission de 6 bar et une température
d’admission de 550 °C

6.4. Influence des pertes par frottement

Les pressions moyennes indiquees et effectives (respectivement pmi et pme) en
fonction de la vitesse de rotation sont présentées en Figure 41 pour une température
d’admission de 550 °C, une pression d’admission de 6 bar et des transferts thermiques a la
paroi du cylindre de détente évalués avec la corrélation de Hohenberg [114]. La pression
moyenne effective correspond a la pression moyenne indiquée diminuée des pertes par
frottement mécanique. Ces pertes correspondent a 28 a 34% de la pression moyenne indiquée
sur la gamme de vitesse de rotation étudiée, et augmentent avec la vitesse de rotation, ce qui
est lié a ’augmentation du couple de frottement. Avec les parameétres de réglage du
diagramme indiqué du cycle de détente choisis pour cette étude, qui sont proches des
conditions optimales maximisant la pression moyenne indiquée, les pressions moyennes
effectives obtenues sont de 1’ordre de 0,6 bar. Une augmentation de la température a

’aspiration du cylindre de détente pourrait permettre d’améliorer ce résultat (cf. Figure 39).
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Figure 41 — Evolution de la pression moyenne indiquée et de la pression moyenne effective en
fonction de la vitesse de rotation pour une pression d’admission de 6 bar et une température

d’admission de 550 °C avec prise en compte des transferts thermiques a la paroi

6.5. Influence des transferts thermiques a la paroi du cylindre de détente

L’influence des transferts thermiques a la paroi du cylindre de détente sur la
température et la pression dans le cylindre et sur la forme du diagramme indiqué du cycle de
détente est présenté en Figure 42 pour une température de paroi de 200 °C, une température
d’admission de 550 °C, une pression d’admission de 6 bar en entrée du cylindre de détente et
une vitesse de rotation de 600 tr/min. Les transferts thermiques convectifs internes a la paroi
sont modélises grace a la corrélation de Hohenberg [114]. La prise en compte des transferts
thermiques influe peu sur le niveau de pression dans la chambre et sur la forme du diagramme
indiqué du cycle de détente, méme si la détente de ’air n’est plus isentropique. L’effet sur la
température est plus marqué : supposer la paroi du cylindre adiabatique induit une
surestimation de la température de I’air dans le cylindre de 1’ordre de 70 °C pour une vitesse
de rotation de 600 tr/min. Les calculs montrent que les pertes thermiques aux parois
diminuent lorsque la vitesse de rotation augmente : le travail indiqué massique varie de 100
kJ/kg a 74,8 kJ/kg lorsque la vitesse de rotation augmente de 600 a 1400 tr/min. Ce
phénomene est i€ a la réduction de la durée des échanges thermiques entre 1’air de la chambre

et la paroi, du fait de la réduction de la durée du cycle de détente. Ainsi, les écarts sur la

127



pression moyenne indiquée et la masse aspirée par cycle sans et avec prise en compte des
transferts & la paroi du cylindre ont tendance a se réduire Iégérement lorsque la vitesse de

rotation augmente (cf. Figure 40).
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Figure 42 — Evolution de la pression (a), de la température (b) dans la chambre de détente et
de la forme du diagramme indiqué du cycle de détente (c) sans et avec transferts thermiques a
la paroi pour une température de paroi de 200 °C, une température d’admission de 550 °C,

une pression d’admission de 6 bar et une vitesse de rotation de 600 tr/min
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V. Synthese sur la modeélisation du moteur

Ericsson

Les différents modeéles du moteur Ericsson développés ont permis de caractériser les
cycles de fonctionnement du moteur et de mettre en lumiére les parametres influant sur ses
performances, principalement la température et la pression a I’admission du cylindre de
détente, ainsi que les réglages des instants de fermeture des soupapes du cylindre de détente.
Les effets dynamiques qui affectent les performances du moteur (aspects dynamiques de la
distribution avec lois de levée de soupape sinusoidales, écoulements et pertes de charge dans
les soupapes ; transferts thermiques a la paroi du cylindre ; frottements des contacts et liaisons
meécaniques) sont pris en compte dans les modeles bond graph et scilab. Ces modéles
permettent d’affiner les résultats obtenus avec le modéle thermodynamique. Les modeles
réalisés ont permis de définir un dimensionnement de la partie détente du moteur Ericsson
pour la mise en place d’un banc d’essai (cf. Tableau 8). Les résultats présentés ici se
concentrent sur le cas d’un régime établi. Cependant, le modéle dynamique implémenté sous
forme de bond graph permet également de modéliser le fonctionnement de la partie détente du
moteur Ericsson en régime transitoire et devrait permettre de retrouver des résultats similaires
a ceux présentés par Lontsi et al. [35] qui ont modélisé en régime dynamique un moteur
Ericsson a combustion externe et a cycle de Joule ouvert en se penchant sur les phases
transitoires de démarrage. La prise en compte des frottements mécaniques dans le modele
peut étre améliorée en modélisant, au-dela du couple de frottement moyen expérimental, les
différents couples de frottement instantanés [106]. L’aspect modulaire du code bond graph
permet d’utiliser le modele actuel de la partie detente du moteur dans un bloc bond graph qui
pourra étre couplé dans la suite a différents blocs correspondant aux éléments de I’unité de
micro-cogéneration (partie compression du moteur Ericsson, échangeur, chaudiére). Le
modele thermodynamique en régime établi du moteur Ericsson a fait 1’objet d’une publication
dans la revue Energy [17]. Les premiers résultats du modele dynamique ont été présentés en
conférence au COFRET’14 [115]. L’article correspondant a été sélectionné pour une

publication dans la revue Termotehnica.
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Chapitre 4. Modélisation de

I’échangeur gaz briulés-air pressurisé

I. Configuration de I’échangeur

L’échangeur gaz brilés-air pressurisé qui permet d’alimenter le moteur Ericsson est
positionné dans la chambre de combustion de la chaudiere biomasse (cf. Figure 1) afin de
maximiser la température de 1’air en entrée de cylindre de détente, ce qui améliore les
performances du moteur Ericsson (cf. Figure 30 et Figure 39). L’échangeur retenu est un
échangeur multitubulaire a tubes séparés en inox réfractaire. L’étude bibliographique a
montré que les échangeurs de ce type présentent de nombreux avantages pour une utilisation
dans un systéme de micro-cogénération biomasse avec moteur Ericsson (cf. Tableau 5). Ils
sont adaptés aux hautes températures rencontrées dans la chaudiere biomasse et supportent les
niveaux de pression de 1’air du moteur Ericsson. Ils ont un encombrement réduit, présentent
une bonne résistance a 1’encrassement et peuvent étre nettoyés facilement. Les pertes de
charge associées a ces échangeurs sont réduites et leur colt est peu important comparé a
d’autres technologies d’échangeur. La Figure 43 montre un schéma de 1’échangeur fabriqué.
Il est composé de tubes, reliés entre eux par des entretoises qui ont un role d’ailettes, et de
collecteurs qui permettent une répartition réguliére du débit d’air dans les tubes. Les passages
de I’air et des gaz brdlés sont représentés, avec une passe coté gaz bralés et deux passes coté
air pressurisé.

Afin de dimensionner cet échangeur et de caractériser les échanges thermiques le
traversant, il est nécessaire de prendre en compte le rayonnement émis par les gaz brdlés vers
la paroi, les transferts conductifs (a travers la paroi et a travers le dépot de suie lié a
I’encrassement des parois) et les transferts convectifs coté gaz brilés et coté air pressurise.
Plusieurs modeles présentés dans la suite ont été réalisés pour prendre en compte ces
différents phénomenes d’échange thermique. Un modéle radiatif a été utilisé pour estimer le
flux radiatif transmis par les gaz brdlés. Un modéle basé sur la méthode du Nombre d’Unités
de Transfert a permis d’estimer 1’échange thermique global. Un modéle affiné des transferts

thermiques a travers un élément d’échangeur (tube aileté) a été mis en place.
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Figure 43 — Schéma de I'échangeur gaz brilés-air pressurisé
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II. Modélisation du rayonnement des gaz de

combustion de biomasse

1. Présentation du modele radiatif

Le flux radiatif transmis des gaz brdlés de la chambre de combustion de la chaudiére
biomasse vers la paroi de 1’échangeur gaz brilés-air pressurise est estimé grace a un modele
du rayonnement spectral des gaz en combustion décrit dans la littérature [76,85,93]. Plusieurs
hypothéses sont considérées. La paroi d’échange entre les gaz brilés et 1’échangeur est
supposée cylindrique. Les zones d’entrée et de sortie des gaz bralés, de faibles dimensions par
rapport aux surfaces des parois inférieures et supérieures de la chambre de combustion, ne
sont pas considérées dans I’estimation des conditions aux limites (en particulier lors de
1’établissement des valeurs d’émissivité hémisphérique globale des parois). La zone contenant
les gaz bralés est donc assimilée a un cylindre vertical axisymétrique fermé (cf. Figure 44).
Les émissivités hémisphériques globales ainsi que les températures de chaque paroi (latérale,
inférieure et supérieure) sont supposées uniformes dans le modéle. Les gaz brdlés issus de la
combustion de biomasse sont considérés a pression atmosphérique. Le rayonnement issu de la
vapeur d’eau, du dioxyde de carbone et des particules de suie est pris en compte en négligeant
le rayonnement des autres produits de combustion. Les fractions molaires de la vapeur d’eau
et du dioxyde de carbone ainsi que la fraction volumique de suie sont considérées constantes
et homogeénes pour un exceés d’air fixé dans 1’équation de combustion (1). Les valeurs d’exceés
d’air sont considérées entre 0,5 et 1,5, en lien avec la plage de fonctionnement de la chaudiére
biomasse. La température des gaz brlés (gaz et particules de suie) est supposée ne dépendre
que de la position verticale dans le cylindre. D’aprés Kim [92], la dépendance radiale de la
température qu’il a établie numériquement est faible et peut donc étre négligée dans cette
étude. La repartition verticale de la température des gaz bralés est une donnée initiale du
modele. La température des particules de suie est égale a celle des gaz. Le phénoméne radiatif
est supposé en régime établi. L’indice de réfraction du milieu est supposé uniforme et

constant. Le régime de diffusion de Rayleigh est considére.
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Figure 44 — Cylindre axisymétrique contenant les gaz bralés : définition des coordonnées du

systeme (angles et vecteurs) et maillage

2. Equations et méthode de résolution

2.1. Expression du flux radiatif

Le flux radiatif entrant dans la paroi cylindrique de 1’échangeur au point B peut étre

exprimé avec la relation suivante [93] :

" B)=| | aV(B,U)I‘V”C‘(B,U)|U~ﬁB|dev—T [ 1m(B.0)[u-ig|ddv (59)

0 2n(U-fig<0) 2n(Ug>0)
avec I1(B,U) et I{™(B,U) les intensités radiatives directionnelles monochromatiques

respectivement incidente et émise au point B, av(B,U) I’absorptivité monochromatique

directionnelle au point B, i, le vecteur unitaire normal a la surface au point B, U le vecteur

direction d’angle solide unitaire, dQ I’angle solide élémentaire, dv le nombre d’ondes
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élémentaire. Le premier terme correspond au flux radiatif absorbé et le second au flux radiatif
émis par la paroi.

L’hypothése d’Equilibre Thermodynamique Local, ot I’intensité radiative est égale en
tout point & I’intensité du corps noir et ou le nombre moyen de molécules a un niveau
énergétique donné est constant et gouverné par une distribution de Boltzmann [78]

(habituellement considérée dans le domaine de la combustion), méne aux équations [93] :
a,(B,U)=¢,(B,U) (60)
15" (B,U)=¢,(B,0)I,(Ty) (61)
avec I (T) Pintensité monochromatique du corps noir (ou fonction de Planck), ¢, (B,U)

1I’émissivité monochromatique directionnelle de la paroi au point B.

L’intensit¢é monochromatique du corps noir est gouvernée par 1’équation suivante
(constante de Planck h=6,62.10>* J.s, vitesse de la lumiére dans le vide co=3,10° m/s,
constante de Boltzmann k=1,38.10% J.K™) :

I'(T)= 2hciv?
"7 exp(hc, vIKT)-1

(62)
Dans la suite, I’intensité incidente 1™ est notée 1.

2.2. Equation du Transfert Radiatif (ETR)

Dans 1’équation (59), les intensités radiatives directionnelles monochromatiques
incidentes entrant dans la paroi cylindrique doivent étre déterminées pour obtenir le flux
radiatif. L’Equation du Transfert Radiatif, bilan d’énergie sur I’énergie radiative
monochromatique se déplacgant dans une direction spécifique le long d’un faisceau de rayons
[78,93], est résolue dans ce but, dans le cylindre contenant les gaz brilés (melange de gaz et
particules de suie) a haute température. Ce milieu est supposé composé d’un ensemble de
particules spheriques de faibles dimensions modélisant les molécules de gaz (CO, et H,0) et
les particules de suie, avec un diamétre des particules de suie supposé inférieur a 10 nm
(d’aprés Modest [78]). Le régime de diffusion de Rayleigh (diffusion quasiment isotropique,
phénomeéne de diffusion négligeable comparé au phénomeéne d’absorption [78]) peut donc étre
considéré. Dans ces conditions, 1’Equation du Transfert Radiatif, qui relie la dérivée

curvilinéaire aux phénomenes d’absorption et d’émission du milieu, s’écrit :
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o1, (M, u )
PLOE (M) (V)1 (M0) (2
avec M le point situé dans les gaz bralés, «, (M) et n, (M) respectivement les coefficients
d’absorption et d’émission monochromatiques des gaz brilés [93]. Le terme de gauche de
I’équation (63) peut s’¢crire G-V, (M,T) ou div(l,(M,0).d) car le vecteur direction
unitaire est indépendant de la position spatiale [93].

La dérivée curviligne du terme de gauche de 1’équation (63) doit étre appliquée a la

géométrie étudiée [116,117] (cf. Figure 44). Les coordonnées cylindriques sont notées
(r, @,,2) et le vecteur direction unitaire s’écrit U:uua+nﬁg+ﬁag (pn; =sinBcosy,

Ny =sSinOsiny, &, =cos0), menant au résultat suivant [78,85,91,92] :

alv(M’U):ﬁa(rlv)_'_}a(nD Iv)_la(nﬂ Iv)+a alv
s r o r dp, r Oy "oz

(64)

Le cylindre contenant les gaz bralés est axisymétrique (indépendant de la coordonnée

¢,), la dérivée dépendant du changement d’angle azimutal ¢, est donc éliminée de

I’équation (64) [92].
2.3. Conditions aux limites

2.3.1.Intensité radiative au niveau des parois du cylindre contenant les

gaz brilés

Les parois du cylindre contenant les gaz brilés sont supposées étre des surfaces
parfaitement réfléchissantes. L’intensité radiative directionnelle monochromatique quittant la

paroi au point B s’exprime comme suit [78,85,93] :

Isaroi(B’U):gv(B1U)|i (TB)_F]-_SV—(B’U) J. |iVnCi(B,lj')|lj"ﬁB|dQI (65)

T 2n(U"fig<0)
avec 1™ (B,U') I’intensité radiative directionnelle monochromatique incidente au point B,

aV(B,U) I’émissivite monochromatique directionnelle au point B, ri; le vecteur unitaire

normal a la surface au point B, U et U' les vecteurs direction d’angle solide unitaires, dQ'

I’angle solide élémentaire. En considérant que les parois du cylindre contenant les gaz brdlés
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sont grises, les émissivités monochromatiques directionnelles des parois sv(B,U) sont

constantes, indépendantes du nombre d’ondes et de la direction d’angle solide.

2.3.2.Intensité radiative au niveau de I’axe de symétrie (r=0) du

cylindre contenant les gaz brilés

Pour chaque point A de I’axe de symétrie, une technique « d’effet miroir » est
appliquée pour évaluer les intensités radiatives 12°(A,U) en provenance de I’axe et se

propageant vers les gaz brllés [85]: les intensités radiatives directionnelles
monochromatiques sont réfléchies sur 1’axe de symétrie dans la direction « miroir ». Lorsque
les directions spatiales sont discrétisées, les directions «miroir » peuvent différer des
directions discrétisées. Dans ce cas, l’intensité radiative directionnelle monochromatique
quittant I’axe au point A dans une direction discrétisée est évaluée par interpolation entre les
I

vy ! vy !

intensités radiatives directionnelles monochromatiques | |, provenant des trois

faisceaux de rayons réfléchis les plus proches, en prenant en compte les longueurs d’arc de
cercle ry, 1y, r3 entre les faisceaux de rayons réfléchis et la direction discrétisée U :
L+l T+l I

1/ +1/r,+1/r,

12¢(AU) = (66)
2.4. Propriétés radiatives spectrales du mélange de gaz et de particules de

suie

Les coefficients monochromatiques d’absorption et d’émission des gaz brilés en un

point M du cylindre considéré sont évalués a partir des coefficients d’absorption du mélange

de gaz et des particules de suie, respectivement notés k¥ (M) et " (M) [93] :

v

K, (M) =7 (M)+" (M) (67)
M, (M) =% (M) (TS )+ 2 (M1 (TR (68)

Les températures des particules de suie et du mélange de gaz au point M sont notées T/ et

To*. Dans la suite, ces températures sont supposées égales, ce qui permet de factoriser

I’intensité radiative monochromatique du corps noir dans I’équation (68).

136



2.4.1.Modélisation des propriétés radiatives des gaz : modéle

correlated-K et discrétisation spectrale

Les gaz contenus dans le cylindre sont supposés composés de CO, et de H,O (gaz de
combustion principalement impliqués dans le phénomene de rayonnement). Les propriétés
radiatives des gaz sont modélisées a partir d’'un modele correlated-K (ou modéle CK)
développé par Riviére et Soufiani [76]. Ce modele, construit a partir des bases de données
CDSD-4000 [118], HITEMP 2010 [119] et HITRAN 2008 [120], donne les coefficients
monochromatiques d’absorption du CO, et de H,O pour une discrétisation spectrale en
nombres d’ondes en respectivement 40 et 51 bandes, dans la plage de valeurs de 37,5 a
11262,5 cm™. Les 40 bandes de nombres d’ondes permettant de calculer les propriétés
radiatives du CO, correspondent a des bandes du spectre d’absorption de H,O. Les largeurs
de bande de ce modéle CK assurent une discrétisation spectrale coincidant pour les
coefficients d’absorption du CO, et de H,O avec une fonction de Planck a I’intérieur des
bandes spectrales ayant une variation relative presque constante [76]. Pour chaque bande de
nombres d’ondes de chaque espéce gazeuse G considérée, le spectre d’absorption est

réorganisé en ordre ascendant et la bande est divisée en sept points de quadrature g;, avec des

poids de quadrature oajCK. En chaque point de quadrature, les coefficients d’absorption

réorganisés sont définis par la relation suivante [90] :
ks, =k, Xp!(T-Q(T)) (69)
avec k;j le paramétre de quadrature du modéle CK (homogene a un coefficient d’absorption)

pour le gaz considéré en fonction de la température et de la fraction molaire, X la fraction
molaire du gaz, p la pression totale du mélange de gaz, Q(T) la fonction de partition interne
du gaz en fonction de la température T. Les fonctions de partition internes du CO; et de H,O
sont évaluées avec les corrélations de Gamache et al. [121] et de Vidler et Tennyson [122]

respectivement.

2.4.1.1. Bandes de nombres d’ondes contenant un seul gaz absorbant

Pour les bandes de nombres d’ondes incluant un seul gaz absorbant G, la discrétisation
spectrale considérée correspond aux sept points de quadrature g; du modele CK [76].
L’Equation du Transfert Radiatif (cf. équation (63)) correspond alors a un systéme de sept

équations différentielles monochromatiques, en remplagant le nombre d’ondes v par les points

gj- Le coefficient d’absorption du mélange de gaz k% (M) des équations (67) et (68) égale le
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coefficient d’absorption réorganisé k; du modeéle CK. Avec les sept intensités radiatives

directionnelles monochromatiques Igj (M,U) obtenues en résolvant I’Equation du Transfert

Radiatif, I’intensité radiative directionnelle moyenne sur la bande de nombres d’ondes

considérée 1,,(M,U) est évaluée par la relation [76,90,93] :
— . 7 -
(M) =30 1, (M.0) (70)
=1

avec ;" les poids de la quadrature du modéle CK [90].

2.4.1.2. Bandes de nombres d’ondes contenant deux espéces gazeuses

absorbantes

Lorsque deux especes gazeuses absorbent simultanément sur une méme bande
spectrale, une corrélation spectrale entre les coefficients d’absorption doit étre prise en
compte. Les deux coefficients d’absorption monochromatiques sont supp0sés statistiquement
non corrélés [90,93]. En considérant la discrétisation en bandes de nombres d’ondes du
modeéle CK en sept points de quadratures g; et g, pour les gaz CO; et HO respectivement
[76], cela revient a convertir I’Equation du Transfert Radiatif (cf. équation (63)) en un

systétme de 7x7=49 ¢quations differentielles spectrales, en remplagant I’indice v par g;9;

dans ’équation (63) et en remplagant le coefficient d’absorption du mélange de gaz ¥ (I\/I)

A%

des équations (67) et (68) par la somme des coefficients d’absorption réorganisés du modele

CK (kgcj?2 +k;j ) [90,93]. L’intensité radiative directionnelle moyenne de la bande de

nombres d’ondes considérée 1,, (M, U) est déduite des intensités 1, , (M, ), solutions de

’Equation du Transfert Radiatif (cf. équation (63)), avec I’hypothése d’un spectre

statistiquement non corrélé :

7 7
TAV(M’U):ZZ(DEK OJEK Ighgjz(M’U) (71)

h=1i=1

avec o} et ) poids de la quadrature du CO; et de H,O respectivement [76].

2.4.2.Modélisation des propriétés radiatives des particules de suie

La plage de valeurs et la discrétisation des nombres d’ondes considéreées pour le

coefficient d’absorption monochromatique des particules de suie sont les mémes que pour le
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modéle des propriétés radiatives des gaz CO, et H,O de Riviére et Soufiani [76]. Le régime

de diffusion de Rayleigh est considéré. Le coefficient d’absorption spectral des particules de

suie est supposé constant et égal a la valeur moyenne E‘:a” sur chaque bande de nombres

d’ondes et pour chaque point de quadrature g; du modeéle CK présenté dans le paragraphe
précédent. Le coefficient ET”, inséré dans les équations (67) et (68) pour remplacer K‘:a“ en

considérant la discrétisation spectrale du modeéle CK [76], est exprimé par la corrélation
empirique suivante qui dépend du nombre d’ondes au centre v de la bande discrétisée Av et

de la fraction volumique de suie f, [93] :

RPN = APy f (72)

Av

Le coefficient empirique AP" est fixé & partir de données expérimentales a la valeur 5,5, avec
un écart-type de 1,5 [82] dépendant des caractéristiques des particules de suie, en particulier

de I’indice complexe de réfraction [78,80].
2.5. Méthode aux ordonnées discréetes

La discrétisation en nombres d’ondes avec sept points de quadrature du modele CK
combinée avec I’Equation du Transfert Radiatif (équation (63)) permet d’obtenir un systéme
de ((51-40)x7+40x7x7) équations différentielles indépendantes a résoudre. La méthode aux
ordonnées discrétes est utilisée dans ce but. Elle consiste en une discrétisation des directions
de propagation des intensités radiatives associée a une discrétisation spatiale représentant la

position dans le cylindre contenant les gaz brlleés.

2.5.1.Discrétisation de la direction de propagation dans I’Equation du
Transfert Radiatif

Une quadrature de Gauss ou quadrature Sy est appliquée pour diviser 1’espace
tridimensionnel en n=N(N+2) directions représentées par n angles solides et pour convertir les
intégrales sur les angles solides en sommes pondérées approximées (en particulier dans
I’équation (65)). La quadrature S, est utilisée ici, ce qui mene a 24 directions discrétisees.
L’Equation du Transfert Radiatif monochromatique (cf. équation (63)) est transformée en un
systéeme de m=24 équations différentielles directionnelles. La condition aux limites est ensuite

modifiée comme suit et 1’équation (65) devient :
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|5ar0i(B,am):8v(B U )Ii(TB)+ _ Qm.livnci(B u )|lj ﬁB| (73)

1 m m
T m'=24/2 (27)
(Up-fig<0)

2.5.2.Discrétisation spatiale

La chambre de combustion est cylindrique et axisymétrique. Ainsi, les coordonnées
cylindriques 2D, rayon et hauteur, sont discrétisées avec un maillage structure régulier (cf.
Figure 44). Cependant, lorsque la surface d’un volume élémentaire est considérée, un tore
élémentaire a section rectangulaire est utilisé. Sur I’axe central, les propriétés évaluées
(intensités radiatives monochromatiques directionnelles locales) sont supposées varier

linéairement avec la distance z.

Le terme de gauche de I’Equation du Transfert Radiatif monochromatique
directionnelle déduite de 1’équation (63), détaillé dans 1’équation (64), doit étre discrétisé a

partir du maillage précédent.
Une méthode de différenciation spécifique doit étre appliquée au terme de dérivation
angulaire d(n,1,)/dy car une différenciation directe ménerait & un couplage directionnel

non physique. Les coefficients de redistribution de la courbure angulaire am+12 €t om-12 de

l’artifice de Carlson et Lathrop [123] sont utilises, avec I’indice m correspondant a la
numérotation de la direction discrétisée U considéree. Ils sont définis par une relation
récursive dépendant d’une condition de non divergence du flux [85]. Un indice m est introduit

dans les équations suivantes pour représenter la direction aux ordonnées discréetes considérée.

a(nu IV(M’Um)) _ Oy (M’Umﬂlz)_am—llz I, (M’Dm—llz)

oy Q, 7
Dans 1’équation (74) :
1, (M, 0y, ) =1, (M. Tg,) =1, (M, ;)
(M, Up,,) =1, (M, G) et 1 (MG, ,) =1, (M, T ) (75)

Nv

Oy, =0 €t oy — Oy = (erm /V)' kel Ay (Gm 'ﬁk)

avec Q. l’angle solide, V le volume élémentaire, r, la coordonnee radiale du centre du
volume élémentaire V, N&* et A, le nombre et I’aire des surfaces du volume élémentaire,

n, le vecteur unitaire normal a la surface sortant du volume élémentaire.
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Concernant la discreétisation radiale et axiale des coordonnées r et z de 1’équation (64),
une intégration des Equations du Transfert Radiatif directionnelles monochromatiques (cf.
équation (63)) sur le volume élémentaire V est réalisé. Le théoréme de la divergence est
appliqué, suivi par une discrétisation des surfaces du volume élémentaire, menant a 1’équation

suivante.

~ L Vv - ~
2. Iv(Ak’u )'Ak '(Um 'nk)_ﬁ(amwz Iv(v’um+l/2)_(xm—l/2 l, (V’um—llz )) (76)

Les intensités radiatives surfaciques et volumiques 1, (A,,u,,) et 1, (V,U,) sont supposées

k?™m

constantes respectivement sur les surfaces et dans le volume élémentaire.

2.5.3.Schéma de différenciation spatiale : schéma step

Le nombre d’intensités inconnues de 1’équation (76) doit étre réduit pour résoudre le
systéme d’équations différentielles directionnelles monochromatiques représentant 1’Equation
du Transfert Radiatif. Le schéma de différenciation spatiale utilisé est le schéma step. Les
intensités surfaciques sortant d’un volume élémentaire V sont égales a I’intensité dans le
volume élémentaire. Les intensités surfaciques entrant dans 1’élément de volume sont égales
aux intensites des volumes élémentaires adjacents V,q [85]. Les intensités surfaciques aux
limites de I’enceinte cylindrique restent inchangées.

|V(Ak1um)'Ak'(Um 'ﬁk)
=max (A, (U, -, ),0)-1,(V, T, )—max(-A, (1, -1i,),0)-1, (V. Ty )

m adj’ “'m

(77)

Ici, la fonction max se référe a la valeur maximum des deux termes considérés.

2.6. Processus itératif pour la résolution de I’Equation du Transfert
Radiatif

Le processus itératif de Gauss-Seidel est utilise pour obtenir les intensités
monochromatiques directionnelles en fonction de la position dans le cylindre contenant les

gaz bralés [93].
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2.6.1.Formulation générale de I’intensité radiative directionnelle

monochromatique

L’intensité radiative directionnelle monochromatique (cf. équation (76)) peut étre

exprimée sous la forme des équations (78) et (79). Le nombre d’ondes v peut étre assimilé aux

points de quadrature g; du modele CK [76] ou aux points fictifs g; g; deépendant du nombre

d’especes gazeuses absorbantes sur la bande de nombres d’ondes discrétisée considérée (cf.

paragraphe 2.4.1 précedent). Les conditions aux limites du volume eélémentaire sont

representees, avec Kparoi €t Kaxe 1es nombres de surfaces aux limites de 1’enceinte cylindrique

contenant les gaz bralés, respectivement de type paroi et axe central, qui sont égaux a 0 ou 1.

Les surfaces aux limites et les distances sont notées respectivement Ay et zy. L’équation de

I’intensité radiative dans la premiére direction discrétisée m=1 différe de 1’équation

correspondant aux autres directions a cause de la définition des coefficients de redistribution

de la courbure angulaire de I’artifice de Carlson et Lathrop (cf. équation (75)).

Pour m=1:

Pour m>1:

- > 7, (U, )12 (2., Ty)

Kaxe
G;-n >0

+n,(V)-V

faces
Ny

kz A max (<, - iy, 0)1, (Vi Ty,
=1

.ﬁk)lsaroi (Akl
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NLaces
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k=1

\%

_E(aslz — 0Oy )

+x, (V)-V

(78)
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L’intensité radiative directionnelle spectrale moyenne de chaque bande de nombre d’ondes du
modele CK [76] est évaluée a partir des équations (70) et (71) qui dépendent du nombre
d’especes gazeuses absorbantes sur la bande spectrale considérée (cf. paragraphe 2.4.1

précédent).

2.6.2.Formulation générale du flux radiatif

Le flux radiatif est exprimé a partir des équations (59) a (62), a partir du modéle CK

de Riviére et Soufiani [76] qui discrétise les nombres d’ondes en 51 bandes de largeur Av,

pour CO; et H,O et a partir de la discrétisation de la méthode aux ordonnées discrétes avec

une quadrature de Gauss S4 en 24 directions.

_ 21° (Kg -TB)3

80
15-h%.c, (80)

51 24
(pR (B):gparoi ZAVn z QmTAvn (B’am)mm 'ﬁinci|
n=1 =1

nm'ﬁinci >0

L’émissivité monochromatique directionnelle de la paroi, supposée constante et isotropique,
est notée eparoi. La température de paroi au point B est notee Tg. La Figure 45 récapitule les

étapes du calcul du flux radiatif présentées précédemment.
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équations

domaines de
discrétisation et notations

formulation intégrale du flux radiatif sur la paroi de la chambre de combustion (point B) :

+o0 » - position géométrique B
I J B u I'"C' (B u)|u nB|deV _[ j | (B,ﬁ)|ﬁ-ﬁBldev - direction u (ou angle
0 2n(iiiy<0) —_——— 0 2n(@fig>0) Y solide Q)
| - nombre d’ondes v
Voo 1™ (B,d) =¢, (B, u)l (Ta)

o 2hciv
I a oV
«(T) exp(he, v/KkT)-1

résolution de I’Equation du Transfert Radiatif (ETR) dans les gaz briilés (point M) :
o1, (M,u _
LDy (M), (M1, (M.5)

- position géométrique M

- direction u

- nombre d’ondes v

0s
W
dérivée curviligne en coordonnées cylindriques : coefficients d’absorption du mélange de gaz et
oI, (M) p, a(rl,) 10(ngl,) . a1, de particules de suie :
& : & 1 oy e {KV(M) k(M) + ™ (M)
az e az. art N art
discrétisation directionnelle : artifice de Carlson et Lathrop n. (M)=x" (ML, (T“g" )+ K (ML (T"[’)' )

5(71:. I\ (M um )) - amﬂ/l I\v (M’ ﬁmﬂ/:)_am—llz Iv (M’ ﬁm—wz)

coefficients d’absorption des gaz : modele CK

- position
géométrique
(rz)

- direction y

- nombre
d’ondes v

oy Q, quadrature 7 points g;j sur chaque bande de
) o ) ) ) nombres d’ondes Av et pour chaque gaz :
discrétisation géométrique (radiale et axiale) : B = €0 4 10
théoréme de la divergence a"l B
N - - v . - = &8p _
Z l\‘ (Ak"u"‘).Ak .(u'" Ank)_T(aunlr‘z [v (V’um-n:)_("m /2 l\, (V’um 172 )) =V '(m (V)_K\- (V)l\, (V!um )) Os =N 7K, Ixj,,ujz et l’\V ZZ(DCI\ m(iK -
k=1 V= m
schéma step coefficients d’absorption des pamcules de suie :
1 (Ayeti,)-A, (G, 8, =max (A, (6, -5,).0)-1, (V.G )-max (-A, (i, -8,,0)-1, (Vi) | € =A™,
%
résolution de I’ETR par la méthode itérative de Gauss-Seidel : intensités directionnelles monochromatiques en chaque point du maillage
v
; s i <t ; : ; - position géométrique B
formulation discrétisée du flux radiatif sur la paroi de la chambre de combustion (point B) : - direction ii_, (ou angle
51 5 . 3 p
" (B)=c... iAv z B, ) [ T 2m (kg ) solide Q)
=ls = o i 15-h* ¢, - bande de nombres
iy i >0 d’ondes Av,

Figure 45 — Etapes du calcul du flux radiatif & la paroi




3. Validité du modele radiatif implémenté

Une validation de la méthode de résolution de I’Equation du Transfert Radiatif a été
réalisée par comparaison avec les résultats de Ben Salah et al. [91] et Dua et Cheng [124]. Les
propriétés radiatives choisies par ces auteurs ont été utilisées et le flux radiatif obtenu avec le

modele présenté précédemment a été comparé a leurs résultats.

Ben Salah et al. [91] et Dua et Cheng [124] ont étudié la résolution de 1’Equation du
Transfert Radiatif dans une enceinte cylindrique axisymétrique remplie d’un milieu absorbant
et émissif, respectivement avec la méthode des volumes finis et avec une résolution
analytique exacte. Le rayon du cylindre est de 1 m et la hauteur est de 2 m, avec une
discrétisation spatiale de respectivement 15 et 35 mailles. Les parois du cylindre sont
supposées noires et a une température de 0 °C. Le milieu est a une température de 100 °C. Ses
propriétés radiatives, homogénes dans 1’enceinte cylindrique, sont définies par des

coefficients d’absorption fixés. Les flux radiatifs adimensionnels résultant (flux radiatifs

divisés par 1’émittance du corps noir a la température du milieu oT*) dépendant de la position
verticale sur la paroi latérale sont représentés pour plusieurs niveaux de coefficients
d’absorption du milieu (0,1, 1 et 5 m™) sur la Figure 46. En considérant les valeurs des
coefficients d’absorption étudiés dans [91,124], le flux radiatif a la paroi est évalué dans un
cylindre avec les mémes hypothéses que celles utilisées par Ben Salah et al. [91] et par Dua et
Cheng [124], mais avec une méthode de résolution de I’Equation du Transfert Radiatif

différente : la méthode aux ordonnées discretes (cf. Figure 46).

Les résultats montrent que le modeéle utilisé est adapté pour les coefficients
d’absorption supérieurs a 1 m™. Cependant, le flux radiatif & la paroi est sous-estimé avec une
erreur relative inférieure a 17% comparé avec la solution exacte du flux radiatif a la paroi
évaluée par Dua et Cheng [124]. Cette erreur est liée a I’utilisation de la méthode aux
ordonnées discretes et correspond aux plages de valeurs d’erreur de cette méthode de
résolution de I’Equation du Transfert Radiatif [87]. Pour les coefficients d’absorption de
valeur inférieure & 1 m™, Perreur devient excessive et le modéle inapproprié, ce qui a été
observé par Ben Salah et al. [91] qui ont mis en lumiére 1’inadéquation du schéma step de la

méthode aux ordonnées discréte dans ce cas.

Pour une flamme de diffusion de combustible contenant des composés hydrocarbonés
(par exemple un combustible biomasse solide), la fraction volumique de suie est située entre 1

et 100 ppm [78]. Cela mene, a partir des équations (67) et (72), a des valeurs des coefficients
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d’absorption du mélange de gaz et particules de suie considéré ici supérieures a 1 m™ pour les
plages de nombres d’ondes du rayonnement thermique infrarouge. Ainsi, le modéle radiatif
présenté est bien adapté pour 1’évaluation du flux radiatif a la paroi du cylindre correspondant
aux parois de I’échangeur gaz brilés-air pressurise, méme si il présente une non-concordance

pour certaines plages de nombre d’ondes.

4 BenSalahetal. + Duaand Cheng © Mos résultats
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Figure 46 — Comparaison des flux radiatifs adimensionnels en fonction de la position avec les
résultats de Ben Salah et al. [91] et de Dua et Cheng [124] pour des coefficients d’absorption

du milieude 0,1, 1 et5m™

4. Résultats du modeéle radiatif : étude de sensibilité

paramétrique

Le mode¢le radiatif présenté précédemment est appliqué a 1’enceinte cylindrique
contenant les gaz briilés dont les parois latérales correspondent a celles de 1’échangeur gaz
brllés-air pressurisé. L’enceinte considérée présente un rayon de 0,2 m et une hauteur de
0,4 m. La température de paroi est supposée de 600 °C. Le critéere de convergence de la
procédure itérative de résolution de 1’Equation du Transfert Radiatif pour 1’évaluation des
intensites radiatives correspond a 30 itérations. Ce critere assure une erreur relative liée a la

convergence du processus itératif inferieure a 0,4% pour toutes les intensités radiatives
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monochromatiques et permet de limiter la durée des calculs. L’influence des paramétres de la
combustion sur les propriétés radiatives des gaz brlilés est d’abord étudiée. Les conséquences
sur le flux radiatif a la paroi sont présentées. Les parametres de fonctionnement considéerés
(exces d’air, températures, fractions volumiques de suie et émissivité hémisphérique globale
de paroi) correspondent a des valeurs associées a la combustion de biomasse, citées par
exemple dans [45,47,74,75]. Cette étude est réalisée avec des excés d’air situés entre 0,5 et
1,5, des températures du mélange de gaz et de particules de suie situées entre 600 et 1000 °C,
des fractions volumiques de suie situees entre 1 et 10 ppm et des émissivités hémisphériques

globales de paroi situees entre 0,30 et 0,90.

4.1. Propriétés radiatives spectrales des gaz brilés issus de la combustion

de biomasse

Les propriétés radiatives des gaz br0lés sont exprimées avec des coefficients
d’absorption monochromatiques pour les gaz et particules de suie étudiés ici. Ainsi, le
coefficient d’absorption est utilis¢é dans la suite pour quantifier les propriétés radiatives
spectrales du milieu. Cette variable permet 1’évaluation du terme de droite de I’Equation du
Transfert Radiatif (cf. équations (63), (67), (68)). Une température uniforme des gaz brdlés est

considérée dans cette partie.

4.1.1.Influence de la composition du melange de CO, et H,0 gazeux

sur les coefficients d’absorption monochromatiques

Les fractions molaires de CO, et H,O dans les gaz briilés sont estimées par 1’équation

de combustion (1) qui dépend de I’excés d’air Agjr-

4.1.1.1. Effet d’'une combustion avec exces d’air

Une augmentation de 1’exces d’air induit une réduction des fractions molaires de CO;
et H,O (dilution avec du O, et du N3, gaz dont les propriétés radiatives sont négligeables). Le
coefficient d’absorption monochromatique du CO,, qui est indépendant de la fraction molaire
dans le modele CK de Riviére et Soufiani [76], n’est pas affecté. Le coefficient d’absorption
monochromatique de H,O est réduit de 34% en moyenne pour des excés d’air entre 0,5 et 1,
avec un écart-type maximum de la diminution moyenne du coefficient d’absorption de 3,7%.
Ce coefficient d’absorption monochromatique est réduit de 20% en moyenne pour des exces
d’air entre 1 et 1,5, avec un écart-type maximum de 1,5% par rapport a la diminution
moyenne du coefficient d’absorption (cf. Figure 47). Les valeurs de température des gaz
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brilés, entre 600 et 1000 °C, ont un impact plus important sur le coefficient d’absorption
monochromatique de H,O que les variations d’excés d’air. Un excés d’air de 1 est choisi

arbitrairement dans la suite (X, =0,093 et x,, , =0,082, cf. équation (1)) car I’impact de ce

parametre sur le phénomeéne radiatif est faible comparé a 1’effet de la température.
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Figure 47 — Coefficients d’absorption monochromatiques de H,O en fonction du nombre
d’ondes pour plusieurs exces d’air (0,5, 1 et 1,5) et pour plusieurs températures uniformes
des gaz brdlés (600 °C, 800 °C et 1000 °C)

4.1.1.2. Influence relative de la présence de CO, et de H,O

Sur la plage de nombres d’ondes situés entre 62,5 et 11012,5 cm™, les coefficients
d’absorption monochromatiques du CO, et de H,O ont des valeurs significatives pour les
nombres d’ondes inférieurs a 4112,5 cm™ (représenté en Figure 48). Les nombres d’ondes
présentant un pic du coefficient d’absorption monochromatique différent pour CO, et H,O.
Ainsi, I’espéce gazeuse principalement impliquée dans le phénomene radiatif (CO,, H,O ou
un mélange de ces deux gaz) varie selon la position spectrale. Pour des températures de gaz
brdlés situées entre 600 et 1000 °C, une augmentation de la température mene a une
diminution des coefficients d’absorption monochromatiques du CO; et de H,O pour les
valeurs de nombres d’ondes les plus significatives. Cependant, pour des nombres d’ondes

1 une

avec des coefficients d’absorption monochromatiques inférieurs a 0,045 m’
augmentation de la tempeérature induit une légere augmentation de ces coefficients, ce qui a un

faible impact sur le phénomene de rayonnement sur la plage de nombres d’ondes considérée.
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Figure 48 — Coefficients d’absorption monochromatiques des espéces gazeuses participant au
rayonnement dans les gaz bralés (CO; et H,0) en fonction du nombre d’ondes, avec un excés

d’air de 1 et pour plusieurs températures uniformes des gaz bralés : 600, 800 et 1000 °C

4.1.2.Influence de la température des gaz br(lés et de la fraction
volumique de suie sur les coefficients d’absorption

monochromatiques

En considérant le modéle CK de Riviére et Soufiani [76], le coefficient d’absorption
monochromatique du mélange gazeux de CO; et de H,O varie avec la température. D’apres
I’équation (72), celui des particules de suie dépend proportionnellement de la fraction
volumique de suie. L’influence de la température sur le coefficient d’absorption
monochromatique du mélange de gaz et I’influence de la fraction volumique de suie sur le
coefficient d’absorption monochromatique des particules de suie sont représentés sur la
Figure 49a. L’effet d’'une augmentation de température sur le coefficient d’absorption
monochromatique du mélange de CO; et H,0 est similaire pour les deux gaz (cf. Figure 48).
Les pics des coefficients d’absorption monochromatiques du CO; et de H,O se reportent sur
le coefficient d’absorption monochromatique résultant du mélange de ces deux gaz. Pour
chaque nombre d’ondes, plus la fraction volumique de suie est élevée, plus le coefficient
d’absorption des particules de suie est élevé. Pour une fraction volumique de suie située entre
1 et 10 ppm, le coefficient d’absorption monochromatique des particules de suie est

prépondérant pour les valeurs de nombre d’ondes élevées. Le coefficient d’absorption
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monochromatique du mélange de gaz est important pour les faibles nombres d’ondes lorsque
la fraction volumique de suie est inférieure ou proche de 1 ppm (cf. Figure 49a). Ainsi, le
coefficient d’absorption monochromatique des particules de suie en fonction du nombre
d’ondes donne la tendance du coefficient d’absorption monochromatique des gaz brdlés
(mélange des gaz et particules de suie). Les pics des coefficients d’absorption
monochromatiques du mélange de gaz (CO, et H,0) aux faibles nombres d’ondes sont
visibles également dans le coefficient d’absorption global des gaz bralés (cf. Figure 49b). Les
valeurs les plus faibles du coefficient d’absorption monochromatique des gaz briilés sont

proches de 1 m™.
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Figure 49 — Coefficients d’absorption monochromatiques des particules de suie et des gaz
séparément (a) ainsi que des gaz bralés (mélange des gaz et particules de suie) (b) en
fonction du nombre d’ondes pour différentes températures et fractions volumiques de suie

uniformes des gaz brilés
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4.2. Flux radiatif a la paroi en fonction de la position verticale dans le

cylindre contenant les gaz brdlés

Les effets des principaux paramétres influant sur le flux radiatif a la paroi pour la

configuration cylindrique étudiée sont présentés ici.

4.2.1.Effet de la température des gaz bralés et de la fraction volumique

de suie sur le flux radiatif

Le flux radiatif a la paroi augmente avec la température et la fraction volumique de
suie sur la plage de températures situees entre 600 et 1000 °C et pour des fractions
volumiques de suie situées entre 1 et 10 ppm (cf. Figure 50). La température présente une
influence plus importante sur le flux radiatif que la fraction volumique de suie. La
température affecte le coefficient d’absorption monochromatique du mélange de gaz, tandis
que la fraction volumique de suie influe sur le coefficient d’absorption monochromatique des
particules de suie (cf. paragraphe 2.4 précédent). Pour les faibles nombres d’ondes, le
coefficient d’absorption monochromatique des gaz brilés (mélange de gaz et de particules de
suie) suit la tendance du coefficient d’absorption monochromatique du mélange de gaz (CO,
et H,0). Pour les nombres d’ondes élevés, ce coefficient d’absorption est proche de celui des
particules de suie (cf. Figure 49a et Figure 49b). Le coefficient d’absorption
monochromatique des particules de suie est indépendant de la température. Ainsi, le
coefficient d’absorption monochromatique des gaz brilés sur les plages de valeur des faibles
nombres d’ondes a une plus grande influence sur le flux radiatif que dans le cas des nombres
d’ondes les plus élevés, méme si le coefficient d’absorption monochromatique des gaz brilés

est plus important pour les nombres d’ondes plus élevés.
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Figure 50 — Flux radiatif a la paroi du cylindre contenant les gaz brilés en fonction de la
position verticale pour une émissivité hémisphérique globale de 0,90 et plusieurs

températures et fractions volumiques de suie uniformes des gaz brilés

4.2.2 Effet de I’émissivité hémisphérique globale de la paroi sur le flux

radiatif

La valeur de I’émissivité hémisphérique globale dépend de la paroi, c’est-a-dire du
matériau et de la présence d’un dépot lié a ’encrassement. L’émissivité de certains inox est
proche de 0,30, tandis que I’émissivité d’un dépot de suie est proche de 0,90 [78]. Le flux
radiatif augmente avec 1’émissivité hémisphérique globale de la paroi dans des proportions
importantes (cf. Figure 51). L’encrassement des surfaces a donc un effet positif sur
I’augmentation du flux radiatif & la paroi. Le cylindre contenant les gaz brllés est situé juste
apres le foyer de la chaudiére biomasse. Les gaz briilés traversent des zones d’entrée et de
sortie du cylindre de sections restreintes (situées respectivement en bas et en haut du
cylindre), permettant de considérer un cylindre fermé pour 1’étude du rayonnement a la paroi.
Les émissivités hémisphériques globales des « couvercles » sont fixées a la méme valeur que
I’émissivité hémisphérique globale de la paroi latérale du cylindre. La présence de
« couvercles » en haut et en bas du cylindre (cf. Figure 44) induit des conditions aux limites
particuliéres de parois émissives pour les surfaces situées en bas et en haut du cylindre, ce qui
induit une modification de la valeur du flux radiatif sur la paroi latérale a proximité des

positions hautes et basses du cylindre contenant les gaz bralés (cf. Figure 50 et Figure 51).
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Figure 51 — Flux radiatif a la paroi du cylindre contenant les gaz brilés en fonction de la
position verticale pour une température des gaz bralés de 800 °C, une fraction volumique de

suie de 1 ppm et plusieurs émissivités hémisphériques globales de paroi : 0,30, 0,60 et 0,90

4.2.3.Effet de la température de sortie des gaz bralés sur le flux radiatif

Dans le cylindre contenant les gaz bralés présenté en Figure 44, un transfert de chaleur
a lieu a travers la paroi le long de 1’axe vertical, menant a une diminution de la température
des gaz brdlés en fonction de la position verticale. Pour étudier les effets de ce phénomeéne,
plusieurs températures de sortie des gaz briilés sont choisies pour une température d’entrée
des gaz brdlés dans le cylindre fixée. La diminution du flux radiatif a la paroi est augmentée
lorsque la température de sortie des gaz bralés est plus faible (cf. Figure 52). Un transfert de

chaleur a travers la paroi réduit donc localement le flux radiatif a la paroi.
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Figure 52 — Flux radiatif a la paroi du cylindre contenant les gaz brilés en fonction de la
position verticale pour une émissivité hémisphérique globale de paroi fixée a 0,90, une
température d’entrée des gaz brilés de 800 °C, une fraction volumique de suie de I ppm et

plusieurs températures de sortie des gaz bralés : 450, 600, 750 °C

5. Application du modele radiatif aux données expérimentales

mesurées dans la chaudiére biomasse

Plusieurs mesures réalisées dans la chambre de combustion de la chaudiére biomasse
ou est situé 1’échangeur gaz brilés-air pressurisé sont utilisées comme données d’entrée du
modeéle radiatif. La cartographie des températures des gaz brdlés sans correction des mesures
(cf. Figure 15) est utilisée. Une interpolation linéaire sur les températures mesurées
expérimentalement permet d’obtenir une répartition verticale des températures adaptée au
maillage du modeéle radiatif. Les températures des gaz bralés sont assimilées aux températures
interpolées a partir des mesures réalisées au plus pres de 1’axe central. Les tempeératures de
paroi correspondent a I’interpolation des mesures de température sur 1’axe vertical le plus
proche de la paroi. La proportion de gaz brdlés participant au rayonnement (CO, et H,0) est
obtenue a partir de 1’équation de combustion (1) tirée de I’analyse des pellets de bois par
I’équipe du Centre Commun de Mesures de Dunkerque (cf. Tableau 7) en considérant un

excés d’air de 1. La fraction volumique de suie, située entre 2 et 4 ppm [125], a été mesurée
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avec des méthodes optiques (techniques d’incandescence induite par laser) par 1’équipe du
laboratoire de PhysicoChimie des Processus de Combustion et de I’Atmosphére (PC2A,
Université de Lille 1) [125-127]. La distribution des tailles de particules de suie a également
été déterminée grace a une technique SMPS (scanning mobility particle sizer) par 1’équipe du
laboratoire PC2A. Les diametres des particules de suie mesurés sont inférieurs a 40 nm. La
paroi est supposée encrassée, avec une émissivité hémisphérique globale du dépdt de suie de
0,90.

A partir de ces données, le flux radiatif a la paroi a été évalué en deux instants du
cycle de fonctionnement de chaudiére (cf. Figure 14), ou les températures les plus faibles

(t=0min ) et les plus élevées ( t=7min ) sont atteintes, et pour la plage de fractions

volumiques de suie mesurées (cf. Figure 53). Le flux radiatif a la paroi est situé entre environ
70 et 110 kW/m?. Ces valeurs sont probablement surestimées & cause du nombre limité de
données sur les températures des gaz bralés (peu de mesures de température des gaz brilés en
proche paroi) et sur les températures de la paroi (absence de données mesurées). La précision
de ces calculs pourrait étre améliorée en utilisant toutes les données expérimentales de
répartition des températures dans le cylindre contenant les gaz brdlés plutdt que les seules
températures des gaz brllés mesurées sur I’axe vertical le plus proche de 1’axe central. En
effet, le modele ne prend en compte actuellement que la répartition verticale de la température
des gaz brdlés et néglige la répartition radiale de la température. De méme, des mesures de
température de paroi a la place des mesures de température des gaz disponibles les plus

proches de la paroi utilisées permettraient une amélioration des résultats.
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Figure 53 — Répartition du flux radiatif le long de la paroi de la chambre de combustion et
températures des gaz et de la paroi a deux instants d'un cycle de fonctionnement de la

chaudiére (0 min et 7 min)
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I1l. Modélisation de I’échange thermique

global a travers I’échangeur

1. Présentation du modele

Pour évaluer les performances de 1’échangeur gaz bralés-air pressurisé présenté en
Figure 43 et adapter ses dimensions dans le cas du moteur Ericsson utilisé pour le banc
d’essai de I’unité de micro-cogénération (cf. Tableau 8), il est nécessaire d’évaluer le transfert
thermique global a travers I’échangeur. Les phénomeénes de conduction, de convection et de
rayonnement, notamment les transferts conductifs et radiatifs en provenance des gaz brdlés,

doivent étre pris en compte.

Quelques références de la littérature traitent des transferts thermiques de gaz de
combustion a haute température sur la paroi d’un tube en prenant en compte le couplage du
rayonnement spectral et de la convection pour différents régimes d’écoulement [128-130].
Viskanta [128] a récapitulé différentes études numériques sur la convection et le rayonnement
avec prise en compte des propriétés radiatives spectrales des gaz par des modéles globaux.
Sediki et al. [129,130] ont étudié numériquement les interactions convection-rayonnement
dans des conduites circulaires avec une convection laminaire et une convection mixte. Ces
modéles traitent principalement de I’effet relatif des phénoménes de convection et de
rayonnement sur 1’état local du fluide et nécessite de larges ressources de calcul qui les
rendent difficiles d’utilisation dans le cadre de 1’évaluation d’un transfert thermique dans un

échangeur prototype.

L’échangeur modélisé ici est supposé constitué d’un assemblage de tubes munis de
deux ailettes, tel que representé sur la Figure 54, formant un échangeur a une passe cOté gaz
brilés et deux passes cOté air pressurisé (cf. Figure 43). Les transferts radiatifs (¢F),
convectifs (%) et conductifs (¢°®) sont pris en compte (cf. Figure 54) en appliquant une
variante de la méthode du Nombre d’Unités de Transfert [131]. Le rayonnement des gaz
brllés est estimé a partir du modele radiatif spectral présenté dans la partie précédente.
L’encrassement des parois est pris en compte en considérant une épaisseur de dép6t de suie
uniforme. Les fluides de travail traversant 1’échangeur (gaz brilés et air pressurisé¢) doivent
étre caractérisés préalablement avant d’évaluer 1’échange thermique global. Les conditions en

entrée d’échangeur de I’air pressurisé qui alimente le moteur Ericsson sont estimées grace au
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modele thermodynamique du moteur présenté précédemment : pressions entre 4 et 8 bar,
températures entre 150 et 200 °C et débit masse ajusté selon le niveau de pression choisi. La
composition et le débit des gaz briilés sont estimés a partir de 1’équation de combustion des
pellets de bois, avec un exces d’air situé entre 0,8 et 1,5 (cf. équation (1)), et a partir de la
puissance de la chaudiere biomasse. La température des gaz briilés entrant dans 1’échangeur
peut étre estimée en calculant la température adiabatique de flamme & partir du pouvoir
calorifique inférieur (PCI) des pellets de bois secs. La mesure de ce PCI donne une valeur de
17,85 MJ/kg (mesure réalisée avec une bombe calorimétrique par 1’équipe du Centre
Commun de Mesures de Dunkerque), d’ou une température adiabatique de flamme située
entre 950 a 1230 °C selon I’excés d’air. Cette température des gaz brilés ne tient pas compte
du fait que la réaction de combustion n’est pas forcément stoechiométrique. Une valeur de
température de 800 °C pour les gaz briilés entrant dans 1’échangeur a été considérée, en tenant
compte de la valeur de la température adiabatique de flamme et des résultats numériques et
expérimentaux de Strzalka et al. [45] qui ont modélisé la combustion de biomasse dans une
chaudiére (réactions chimiques et échanges thermiques) et qui ont mesuré les températures
dans les différentes zones de la chaudiére. Les gaz brllés sont a pression atmosphérique. La

fraction volumique de suie est estimée a une valeur de 1 ppm [78].

gaz briilés air pressurisé
oF [
‘pcd suie (pcd paroi ‘pCU air
(pcv gaz
— ——

dépot de suie  paroi

Figure 54 — Schéma des flux thermiques échangés par conduction (™), convection (™) et

rayonnement (o~ ) a travers la paroi de I’échangeur €lémentaire
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2. Equations et méthode de résolution

La méthode du Nombre d’Unités de Transfert (NUT) [131] est utilisée pour évaluer la
puissance thermique échangée et les températures de sortie de ’air pressurisé (fluide froid) et
des gaz bralés (fluide chaud). Cette méthode nécessite plusieurs hypotheses, entre autres
I’absence de pertes thermiques sur les parois extérieures de 1’échangeur [131]. Pour appliquer
la méthode du Nombre d’Unités de Transfert, I’échange thermique entre les deux fluides de

travail traversant 1’échangeur doit pouvoir étre représenté sous la forme suivante :

o

ch—fr

= UAA(-T-ch _-T-fr) (81)

avec O la puissance thermique échangée du fluide chaud vers le fluide froid, U, le

ch—fr

coefficient d’échange global, A la surface d’échange, T, et T, les températures moyennes

> 'ch
respectivement des fluides chaud et froid. La méthode du Nombre d’Unités de Transfert a été
mise en ceuvre en se basant sur le c6té fluide chaud (gaz bralés) de 1’échangeur. Le ratio des

capacités thermiques du c6té du fluide chaud s’écrit :

m, c
__ ¢h ™pg, (82)

Ren=—
mfr Cpfr

ch
avec m,, et my les débits masse du fluide chaud et du fluide froid respectivement, c, et c,
les capacités thermiques massiques a pression constante du fluide chaud et du fluide froid

respectivement. Le ratio des capacités thermiques du c6té du fluide froid s’écrit :

1
R, = —— 83
fr Rch ( )

Le Nombre d’Unités de Transfert du c6té du fluide chaud s’exprime avec 1’équation suivante :

U,A

NUT,, = e
ch

(84)

Pen
Une formule similaire permet d’évaluer le Nombre d’Unités de Transfert du c6té du fluide
froid. Pour relier les deux Nombres d’Unités de Transfert précédents, la formule suivante peut
étre utilisée :

NUT, =R, NUT, (85)
L’efficacité de I’échangeur du c6té du fluide chaud est estimée a partir du ratio des capacités

thermiques et du Nombre d’Unités de Transfert, dans le cas d’un échangeur 1-2 (une passe
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coté gaz et deux passes coté air) avec entrées des fluides de travail situés sur deux cotés

opposés de I’échangeur [131] :
1

.\ JI+R?

exp( 1+R? NUTl’l_z)—l

E = (86)

Ry
2

N |-

avec ’indice 1 correspondant au fluide traversant 1’échangeur 1-2 avec une seule passe (gaz

bralés). L’efficacité du c6té du fluide froid se déduit de 1’équation précédente :
Efr = Rch Ech (87)

Les températures de sortie des gaz brllés (fluide chaud) et de I’air pressurisé (fluide froid)

sont respectivement déduites des équations suivantes :

Torin — T,
Ech _ _gazin gaz,ex (88)
Tgaz,in _Tair,in
R — Tair,ex _Tair,in (89)
, = —are A
’ Tgaz,in _Tgaz,ex
avec T, et T, . les températures des gaz brllés respectivement en entrée et en sortie

et T,

air,ex

d’échangeur, T

air,in

les températures de 1’air respectivement en entrée et en sortie

d’échangeur. La puissance thermique échangée est calculée grace a 1’équation :

®=rhg,c, (T T

gaz,in gaz,ex) (90)
La température de 1’air en bas d’échangeur est estimée en supposant que la moitié de la
puissance thermique totale fournie par les gaz brilés est transmise lors du premier passage de

I’air dans I’échangeur :

Tair inter — Tair in + CD—/Z (91)
' ’ mair Cpair

La température de paroi de 1’échangeur est évaluée comme suit :

T — air az (92)

avec T, et Ty les températures moyennes entre I’entrée et la sortie de I’échangeur
respectivement de I’air et des gaz brilés.

La mise en ceuvre de la méthode du Nombre d’Unités de Transfert nécessitant un
échange thermique global modélisé sous la forme de 1’équation (81), les transferts thermiques
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par rayonnement ne peuvent étre représentés que dans un cas linéarisé (puissance radiative
proportionnelle & une différence de température), avec un coefficient d’échange radiatif
analogue a un coefficient d’échange convectif. Si I’on considére que les échanges radiatifs
entre les gaz brilés et la paroi de 1’échangeur peuvent étre décrits par la loi de Stefan-

Boltzmann, le coefficient d’échange radiatif s’écrit :
he =€0(To, + oo ) (T + oot ) (93)

L’utilisation d’un coefficient d’échange radiatif n’est valide que si les températures des gaz
brdlés et de la paroi varient peu le long de 1’échangeur, ce qui est une hypothése acceptable
dans le cas étudié. Les gaz brllés ayant un débit largement supérieur a celui de I’air
pressurisé, la quantité d’énergie prélevée pour le chauffage de 1’air reste faible, comparé au
contenu énergétique des gaz brdlés, ce qui limite la baisse de température des gaz au passage
de I’échangeur. La température de paroi, proche de celle des gaz brilés, reste également stable
(hypothése Vérifiee a posteriori par comparaison des valeurs des résistances thermiques de
I’échangeur, et également vérifiée expérimentalement). D’aprées 1’étude bibliographique (cf.
paragraphe IV du Chapitre 1), la loi de Stefan-Boltzmann s’avere peu adaptée pour estimer le
rayonnement des gaz de combustion comparé aux modeles de rayonnement spectral.
L’équation (93) ne peut donc pas étre utilisée directement dans le cas des gaz bralés
parcourant 1’échangeur. Pour estimer le coefficient d’échange radiatif de fagon plus précise, le

modeéle de rayonnement présenté dans le paragraphe Il précédent est utilisé pour générer une
table de valeurs de flux radiatif ¢~ en fonction de la température de paroi et de la température
des gaz brdlés. Le coefficient d’échange radiatif est déduit par la formule :

(pR (Tgaz’ paroi)
A (T = Tt )

g paroi

hR = (94)

avec A, lasurface d’échange du c6t¢ des gaz brilés.

Dans les équations de la méthode du Nombre d’Unités de Transfert présentées
précédemment, le coefficient d’échange global reste a déterminer. Pour cela, chaque élément
de I’échangeur (tube aileté représenté sur la Figure 54) est associé & un ensemble de
résistances thermiques (cf. Figure 55) : résistance entre les gaz brdlés et la paroi encrassée
Rev-r gaz (Qui est subdivisée en deux résistances convective Ry ga; €t radiative Rg gaz), contact
entre les gaz brilés et une ailette Raiete (inCluant les phénomenes de conduction, convection et
rayonnement), conduction dans le dépdt de suie Reqg suie, COnduction dans la paroi du tube

Recd paroi, résistance convective du contact paroi-air Rey air. Les résistances de conduction et de
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convection sont estimées avec des équations classiques (cf. par exemple [132]). La résistance

liée au rayonnement Rg s’exprime par analogie avec la résistance de convection Rgy :

1
R, = 95
¥ hchgaz ( )
1
Ri = 96
*ThoAL (96)

La résistance d’ailette suit 1’équation [132] :

Railette = ;tanh M L (97)
ho A PA, LA,

cv—

avec: h la somme des coefficients d’échanges convectif et radiatif entre les gaz briilés et

cv—R
la paroi, A la conductivité thermique de I’ailette, P le périmétre de la section de ailette, A¢ la

section de ’ailette, L la largeur d’ailette.

e  — - )

| P - |5+
Rcrlsuie

Rctlparoi Rcv air
R cv gaz

R cv-R gaz

R ailette

Figure 55 — Schéma des résistances thermiques d’un élément d’échangeur (la conduction, la

convection et le rayonnement sont représentés par les indices (cd), (cv), (R) respectivement)

La méthode du Nombre d’Unités de Transfert est appliquée de fagon itérative pour
permettre la détermination de 1’échange thermique global a travers I’échangeur. Une valeur
des températures des gaz brlles et de I’air pressurisé en sortie d’échangeur ainsi que de la
température de paroi et de la température d’air en bas d’échangeur est estimée initialement. Le
calcul du coefficient d’échange radiatif est ensuite réalisé, suivi du calcul des résistances
thermiques. Les équations (81) a (92) sont enfin mises en ceuvre pour évaluer les valeurs des
températures déterminées initialement par hypotheése. Cette démarche est réitérée jusqu’a

obtenir la convergence des valeurs des températures.
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3. Reésultats

3.1. Effet de la prise en compte du transfert radiatif sur 1’échange global

La température des gaz brhlés en sortie d’échangeur est supposée, pour une
température d’entrée de 800 °C, entre 700 et 790 °C (valeur minimale de température obtenue
dans le cas d’une puissance maximale transmise dans 1’échangeur et valeur maximale obtenue
avec le débit d’air le plus faible traversant le moteur Ericsson, en négligeant les transferts
radiatifs). La différence de température des gaz brilés, peu importante entre I’entrée et la
sortie de I’échangeur, est liée aux conditions d’entrée de 1’air pressurisé qui présente un faible
débit masse d’air, induisant un transfert thermique faible comparé au contenu énergétique des

gaz bralés.

En supposant une répartition linéaire de la température dans I’échangeur le long de
I’axe vertical, le flux radiatif a la paroi a été évalué pour plusieurs compositions des gaz
bralés (fractions molaires de CO, et H,O) qui dépendent de 1’équation de combustion (1), en
particulier de I’excés d’air. La Figure 56 présente le flux radiatif moyen a la paroi en fonction
de I’exceés d’air pour la plage de valeurs des tempeératures des gaz bralés en sortie d’échangeur
(700 a 790 °C). Le flux radiatif reste stable lorsque I’excés d’air augmente. Le flux radiatif
moyen est situé entre 38,8 et 45,2 kW/m?, en fonction des conditions de fonctionnement de
I’échangeur. Par comparaison, dans les mémes conditions, le flux convectif des gaz brdlés
vers la paroi est situé entre 1,1 et 2,4 kW/m?. Le flux radiatif s’avére donc prépondérant dans

I’échange thermique entre les gaz briilés et la paroi.

45 ° ° ° ®
E 8
Z
~ 4]
g
g.
_E 39 . * IS .
s 37
=
£ ® 790°C
“ 35 .
= + 700°C

33 4

0 0,5 1 1,5 2

exces d'air (<)

Figure 56 — Flux radiatif moyen pour différents excés d’air sur la plage de températures des

gaz en sortie d’échangeur entre 700 et 790 °C
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Le Tableau 15 présente les valeurs des résistances thermiques en fonction de la valeur
du flux radiatif transmis par les gaz brdlés vers la paroi. Lorsque le flux radiatif est négligé,
les résistances thermiques entre les gaz brilés et la paroi du tube et entre les gaz brilés et les
ailettes sont surestimées. La résistance thermique entre les gaz brdlés et la paroi diminue
lorsque le flux radiatif augmente, et atteint le méme ordre de grandeur que la résistance
thermique de convection de I’air pressurisé qui est en contact avec la paroi intérieure des
tubes. Les résistances thermiques les plus élevées (contacts gaz brilés-paroi et air pressurisé-
paroi) sont obtenues aux endroits ou le transfert de chaleur est le plus limité. Pour le cas des
flux radiatifs les plus élevés, le phénoméene de convection entre I’air pressuris¢ et la paroi de
I’échangeur présente une résistance thermique importante. Par conséquent, la résistance
thermique par conduction du dépdt de suie, associée a I’encrassement de 1’échangeur, s’avere

ne pas étre le premier frein au transfert thermique.

Résistances

©"=0 kW/m? | @"=15,1 kW/m? | ¢"=30,2 kW/m? | ¢"=38,7 kW/m?
thermiques
(K/W) Tgaz' eX:786 OC Tgazl eX:752 OC Tgazl ex:749 OC TgaZ’ eX:747 OC
RCV-R gaz 179,60 2,3 1,2 0,86
Rcvair 6,1 5,7 5,7 5,7
Railette 44,5 4,2 2,7 2,1
Red, suie 0,41 0,41 0,41 0,41
Rcd' paroi 0,0071 0,0071 0,0071 0,0071

Tableau 15 — Résistances thermiques d’'un échangeur élémentaire (cf. Figure 54) pour

différentes valeurs du flux radiatif des gaz brdlés vers la paroi (indices cd, cv, R pour les

phénomeénes de conduction, convection et rayonnement respectivement)
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3.2. Performances de I’échangeur dimensionné pour le banc d’essai de

I’unité de micro-cogéenération

Les performances de 1’échangeur dimensionné pour le banc d’essai de 1’unité de
micro-cogéneération (cf. Figure 5) sont présentées dans le Tableau 16. L’air pressurisé est
considéré a une pression de 8 bar. L’excés d’air de 1’équation de combustion (1) est considéré
a une valeur de 0,8 pour déterminer la composition des gaz brdlés. L’échange thermique
atteint une efficacité¢ du coté du fluide froid de 66,8% qui est liée au faible débit d’air
pressurisé traversant 1’échangeur. L’efficacité de 1’échangeur du c6té du fluide chaud reste
faible, a 7,9%, ce qui montre que I’implantation de 1’échangeur dans la chaudiére impacte peu
sur les températures des gaz bralés (prélévement d’une faible quantité de chaleur par rapport
au contenu énergétique des gaz). La température d’air en sortie d’échangeur correspond a la
plage de températures les plus basses permettant I’alimentation du moteur Ericsson. Ce
résultat est li¢ au choix d’une géométrie d’échangeur trés compacte, ce qui permet de limiter

I’impact de I’'implantation de I’échangeur sur les conditions de combustion.

NUT; (cOté air pressurisé) 0,72
NUT, (cOté gaz bralés) 0,09
Efficacité Eg 66,8 %
Efficacité Ecp, 7,9 %

Surface d’échange coté air A,y | 0,22 m?

Puissance échangée 1507 W
Tairin 150 °C
Tairex 584 °C
Tairinter 367 °C
Toazin 800 °C
Toazex 749 °C

Tableau 16 — Performances de I’échangeur gaz brilés-air pressurisé dimensionné pour le

banc d’essai de ['unité de micro-cogénération avec un flux radiatif de 30,2 kW/m?

165



4. Comparaison du modeéle avec les résultats expéerimentaux

A partir des essais réalisés sur I’échangeur du banc d’essai, le coefficient d’échange
global expérimental a été évalué pour différents cas de fonctionnement (cf. Figure 20) :

_ I’haircpai, (Tair,ex _Tair,in)

e Aair (-T-gaz - -T-air) (98)

A

avec A, la surface d’échange du c6té de I’air pressurisé.

Un coefficient d’échange global experimental estimé grace a la méthode du Nombre
d’Unités de Transfert appliquée précédemment a été ¢galement calculé. Le Nombre d’Unités
de Transfert du coté des gaz bralés (indice 1) a été estimé grace a la formule suivante (cas
d’un échangeur 1-2) [131] :

2
NUT,  =— In|1+ VIR, (99)
iR 1 R, L+ Jl+R?

E, 2 2

Le Nombre d’Unités de Transfert du coté de 1’air (fluide froid) est évalué avec

I’équation (85). Le coefficient d’échange global expérimental U,  est évalué grace a une

relation similaire a 1’équation (84) établie pour le Nombre d’Unités de Transfert du c6té du

fluide chaud :

U, = T Mo, (100)
Aair

La Figure 57 présente une comparaison des coefficients d’échange expérimentaux et

théoriques. L’écart obtenu entre les valeurs est faible, avec un écart maximum de 1,3%. Ce

résultat montre que la méthode du Nombre d’Unités de Transfert est adaptée pour représenter

tous les types de transferts thermiques, incluant les transferts radiatifs.
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Figure 57 — Comparaison des coefficients d’échange globaux expérimentaux et théoriques
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V. Modélisation de I’échange thermique

élémentaire — cas d’un tube aileté

1. Configuration étudiée

L’échangeur présenté sur la Figure 43 peut étre considéré comme un assemblage de
tubes munis de deux ailettes longitudinales (cf. Figure 58a), ce qui permet d’étudier les
transferts thermiques sur une partie élémentaire de 1’échangeur. Cet échangeur est placé dans
la chambre de combustion de la chaudiere biomasse, au contact des gaz brdlés qui sont a
haute température et contiennent une quantité élevée de particules de suie, induisant un flux
radiatif important et un encrassement par des particules de suie sur la paroi de 1’échangeur.
Cette partie se concentre sur l’é¢tude des transferts thermiques a travers un élément

d’échangeur (tube avec ailette encrassée) en utilisant des bilans d’énergie.

Des configurations d’ailettes associées a un échangeur et placées dans un
environnement similaire ont deja été étudiées dans la littérature. Pour évaluer les transferts
thermiques traversant de telles ailettes, le rayonnement absorbé dans I’ailette est généralement
pris en compte avec une linéarisation, comme évoqué par Mueller et Abu-Mulaweh [133].
Certains auteurs prennent en compte le rayonnement avec la loi de Stefan-Boltzmann et une
émissivité hemisphérique globale de paroi fixée, pour différents cas d’ailettes et en utilisant
différentes méthodes de résolution numérique (décomposition d’Adomian, méthode des
différences finies) [133,134. Du point de vue du rayonnement émis par les produits de
combustion, une émissivité équivalente des gaz et particules de suie associée a la loi de
Stefan-Boltzmann est parfois introduite [74]. Des modeles radiatifs plus complexes prenant en
compte les propriétés spectrales des produits de combustion et la résolution de 1I’Equation du

Transfert Radiatif sont également utilisés [78].

L’encrassement dans la chambre de combustion de la chaudi¢re biomasse est étudié en
général du point de vue de I’interaction entre le milieu réactif et la paroi, avec un focus sur les
phénomenes de dép6t de particules de suie [135]. Ces phénomenes dépendent des parameétres
suivants : matériau, rugosité et température de la surface, vitesse et propriétes thermiques du
fluide, présence de particules de suie, modes de transferts thermiques dans la paroi, géométrie
de I’échangeur [136]. Une épaisseur limite du dép6t de suie apparait, qui dépend des

conditions de fonctionnement [137].
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La Figure 58b decrit la configuration de 1’échangeur élémentaire étudiée et les
notations employéees. L’élément d’échangeur est plongé dans les gaz brilés issus de la
combustion de biomasse. Les deux ailettes de 1’échangeur élémentaire sont supposées
symétriques. Les ailettes sont rectangulaires et ont une épaisseur 6, une longueur H et une
conductivité A. Les ailettes et le tube d’échangeur sont supposés recouverts d’une épaisseur de
dép6t de suie uniforme (épaisseur dq, résistance thermique surfacique ry= 84 / Ag). Le fluide
chauffé, a température T, circule dans le tube aileté qui est en contact sur sa surface externe
avec les produits de combustion (gaz brdlés et particules de suie) a haute température Tp. Les
transferts thermiques par conduction (dans les ailettes et le dépdt de suie), par convection
(entre les gaz brilés et la paroi encrassée et entre le fluide chauffé et la paroi intérieure du

tube), ainsi que par rayonnement des gaz brilés vers la paroi encrassée sont pris en compte.

dépot de suie (d)

gaz brilés (h)
s o

\./ 0,4 T T, fluide chauffé (c)
/ d, , T / /
hi o T
A i E T( ) T(H):TW g
8 ol_t itrde ol m =
6,,A
) % dS > —paroi du tube (w)
! /surface du dépot (s)
(a) (b)

Figure 58 — Schéma d'un tube aileté d'échangeur avec dépdt de suie, avec (a) configuration
du tube aileté et (b) notations utilisées

2. Equations et méthode de résolution

2.1. Bilan thermique sur une ailette longitudinale soudée a un tube

Les équations associées aux transferts thermiques sont établies pour une ailette puis
réutilisées pour la seconde ailette en utilisant la symétrie de 1’¢lément d’échangeur. La
conductivité thermique du dép6t de suie est supposée trés petite par rapport a celle de l'ailette,
le flux thermique transmis dans le dép6t suivant la direction x peut alors étre négligé par
rapport a celui transmis par l'ailette, ce qui revient a admettre que la totalité du flux regu a la

surface du dép6t est transmis a l'ailette. En supposant nul le flux a I'extremité de l'ailette
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(x=0), le bilan thermique de la portion d'ailette située entre son extrémité et une section
d'abscisse x quelconque s'écrit :

dT X
P(X) =25 = 2] 0, (€)dg (101)

L’équation suivante exprime la conservation du flux traversant le dép6t au niveau de

la paroi extérieure :
@, =0 (T —TH)+h(T, - T,)=(T,-T)/r, (102)

ou I'émissivité équivalente ¢, caractérise le transfert thermique radiatif entre les produits de

combustion chauds et la surface du dép6t a la température Ts. La derniére relation peut étre

réécrite sous la forme :
[06a (T2 +T2)(T, +T)+0]=(T,-T)/(T,-T,) (109)
F(T.) R (T,)

La relation (103) permet d’exprimer la température de surface du dépdt T en fonction
de la température des produits de combustion Ty et de la température de D’ailette T.
L’expression des fonctions F; et F, montre que la température de surface du dépdt croit avec
I'émissivité équivalente. Avec une géométrie et des caractéristiques de l'ailette et du dépbt
fixées, pour une température Ty, des gaz brdlés et en supposant connue la température Ty a
I'extrémité ( x = 0) de l'ailette, I'équation (101) peut alors étre intégrée. Un schéma prédicteur
— correcteur précis au deuxieme ordre est utilisé. L'équation (103) permet de définir en chaque
point la température de surface T en fonction de la température T de l'ailette. La température
de la base de lailette T, étant connue, partant d’une hypothese sur la température a
I’extrémité de Dailette Tg, le profil de température de I’ailette est évalué par un processus
itératif en réajustant Ty jusqu’a convergence de la température de la base vers la valeur T\,. Le
flux thermique regu par la surface extérieure du tube en contact avec les gaz bralés est calculé
a l'aide de la relation (102) avec T = T,,. Le flux thermique par unité de longueur de tube
transmis au fluide chauffé circulant a l'intérieur du tube, en supposant I'échange purement

convectif, s'écrit :
cDc =T dw hc (TW _Tc) (104)

Un processus itératif est utilisé pour déterminer la température de paroi du tube T,, permettant
d'assurer I'égalité du flux recu par la surface extérieure du tube et des deux ailettes en contact

et du flux transmis au fluide chauffé circulant a I'intérieur du tube.
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2.2. Emissivité équivalente de la surface en contact avec les produits de

combustion

L’émissivité équivalente utilisée dans le modele précédent résulte de I’interaction
entre les gaz brilés et les particules de suie a haute température de la chambre de combustion
de la chaudiére et la surface du tube aileté. Une méthode d’évaluation de cette émissivité

équivalente est proposee.

A partir du modele radiatif décrit au paragraphe Il précédent, le flux radiatif transmis
des gaz brilés vers la paroi de 1I’échangeur est évalué pour différentes plages de valeurs de
températures des gaz brdlés et de la paroi. Pour chaque simulation, les propriétés des gaz
brilés (composition gazeuse, fraction volumique de suie, température) et de la paroi
(émissivité hémispheérique globale, température) sont supposées uniformes dans la chambre
de combustion constituee par la zone centrale de 1’échangeur (cf. Figure 43). La composition
des gaz br(lés est déduite de 1’équation de combustion des pellets de bois (1). La fraction
volumique de suie est supposée de 1 ppm (ordre de grandeur correspondant aux gaz bralés
d’un combustible biomasse solide d’aprés Muifioz-Feucht et al. [138]). Les plages de valeurs
des températures de gaz brllés sont estimées a partir de données de la littérature [74,135].
L’émissivité hémisphérique globale de la paroi correspond a celle d’un dépot de suie et est

fixée a la valeur de 0,90 [78]. La couche limite thermique est négligée.

Une fois les valeurs du flux radiatif déterminées en fonction des températures des gaz
brilés et de la paroi, une émissivité équivalente a été définie pour permettre 1’utilisation d’une

loi similaire a celle de Stefan-Boltzmann dans les calculs de flux radiatifs a la paroi :
8eq (Ts ’ Th ) = (pR (Ts ’ Th )/[G(Tﬁ _Ts4 ):| (105)

Une corrélation sur les émissivités équivalentes obtenues a été réalisée avec une température
des produits de combustion entre 700 et 800 °C et une température de paroi entre 400 et
600 °C (cf. Figure 59) :

aggfr (Ts Ty ) =182, 3(Th T, )—1,05 w00

Le flux radiatif peut alors étre modélisé avec la loi de Stefan-Boltzmann en introduisant

I’émissivité équivalente corrélée (cf. équation (106)).
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Figure 59 — Emissivité équivalente réelle et corrélée en fonction de la différence de

température entre gaz bralés et dép6t de suie
3. Résultats du modéle d’échangeur élémentaire

Une ailette métallique avec et sans dépdt de longueur 19 mm, d’épaisseur 2 mm, de
conductivité thermique 80 W/m.K, liée a un tube de diamétre extérieur 25 mm et d’épaisseur
2 mm est étudiée. Le coefficient d’échange convectif considéré est supposé égal a 10 W/m2.K

sur Iailette. Les gaz briilés sont a température fixée a 700 °C, le fluide chauffé est a 100 °C.

3.1. Influence de I’émissivité équivalente dans le cas d’une paroi non

encrassée

Les températures et flux thermiques dans le cas sans encrassement, avec un coefficient
d’échange convectif de 13,8 W/m®.K dans le tube et une émissivité équivalente de la paroi
supposée uniforme, sont présentés sur les Figure 60 et Figure 61. Lorsque 1’échange
thermique entre les gaz brillés et la paroi extérieure est purement convectif (cas ou €¢=0), la
température du tube ne dépend que du rapport entre les résistances thermiques de convection
sur les faces coté gaz brhlés et fluide chauffé, ainsi que de I’efficacit¢ d’ailette. La
température de paroi du tube augmente avec 1’émissivité equivalente de la surface coté gaz
brdlés et tend vers la température des gaz brdlés (cf. Figure 60). Ce résultat correspond a un
échange thermique coté gaz brilés prépondérant lorsque 1’émissivité équivalente est élevée.
Le flux convectif diminue lorsque 1’émissivité équivalente augmente, ce qui est lié a la

réduction de 1’écart de température entre gaz briilés et paroi extérieure, tandis que 1’échange
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radiatif augmente (cf. Figure 61). L’émissivité équivalente a donc une influence
prépondérante sur la réduction de I’écart de température dans le calcul du flux radiatif.
L'augmentation du flux radiatif compense la réduction du flux convectif, ce qui induit une
augmentation du flux global avec I'émissivité équivalente. L'augmentation du flux global avec
I'émissivité équivalente est assez rapide jusqu'a e.q~0,3 puis devient ensuite lente. Jusqu'a
€eq~ 0,055 le flux convectif est supérieur au flux radiatif puis la situation s'inverse pour les
valeurs supeérieures d'émissivité équivalente.

800 1

600 -
8 tube
% 400 - ~¥— gaz chaud
£ air chauffé
)
Q 200 g
0 | § L) 1

0 02 04 06 08 1
émissivité (-)

Figure 60 — Température du tube en fonction de I’émissivité équivalente de la surface en

contact avec les gaz brdlés
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Figure 61 — Flux thermiques échangés en fonction de [’émissivité équivalente de la surface en

contact avec les gaz brdlés
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3.2. Influence de la résistance thermique et de 1I’émissivité équivalente du

dépdt de suie

La conductivité thermique d’un dépdt de suie est situé¢e entre 0,02 et 0,7 W/m.K
[135,139,140] et son épaisseur est située entre 50 um et 5,8 mm [137,140]. Ainsi la résistance
thermique d’un dépot de suie se situe entre 7,110 et 0,1 m® K/W [137,140]. Les résistances
thermiques de cette étude sont limitées & une valeur maximale de 0,02 m?.K/W correspondant
a une épaisseur de dépdt proche de 5 mm (épaisseur fixée par hypothése). Lorsque
I’émissivité équivalente du dépot de suie est fixée a une valeur de 0,30, une augmentation de
la résistance thermique du dépdt induit une Iégere augmentation de la température du dépot et
une décroissance beaucoup plus marquée de la température de ’ailette (cf. Figure 62). Pour
une résistance thermique de dépdt fixée, le flux radiatif des gaz bralés vers la paroi et le flux
thermique global augmentent avec 1’émissivité équivalente (cf. Figure 63). Pour toute
émissivité équivalente fixée, ces flux sont décroissants avec 1’augmentation de la résistance
thermique. Le flux radiatif représente une part du flux total d'autant plus importante que

I'émissivité équivalente est élevée.

700 . =
— ailette r,(m.K.W™)
680 "7 surface dépot
] r,= 0,02
5 660- ;rfo,m
< - g e=nig
= ]
£ 640 =0
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£ 620~
2 |
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80 +——mmr——m——————————————
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Figure 62 — Profils de température de ['ailette et a la surface du dépot pour différentes
résistances thermiques de dépot rg (m2.K.W™)
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Figure 63 — Flux thermique total et flux radiatif en fonction de la résistance thermique du

dépét, pour différentes émissivités équivalentes

3.3. Effet de I'utilisation de I’émissivité équivalente corrélée sur les

profils de température le long de ’ailette

L’ailette est maintenant supposée encrassé€e, avec une résistance thermique de dépdt
r;=0,002 m%.K.W™. L’émissivité équivalente du dépdt est évaluée a chaque position le long de
I’ailette a partir de la corrélation fonction de I’écart de température entre gaz briilés et surface
du dépot. Le coefficient d’échange convectif est fixé a 230 W.m™.K™, correspondant & une
huile thermique, afin d’assurer un écart de température entre gaz brdlés et paroi suffisant par
rapport a la plage de validité de la corrélation sur 1’émissivité équivalente (cf. Figure 59). La
plage de valeurs d’émissivité équivalente considérée est définie par le domaine de validation
du modele radiatif spectral. Le coefficient d’échange convectif choisi correspond a

I’utilisation d’une huile thermique au sein du tube chauffé (cas d’un échangeur a caloduc).

La température de la surface du dépot décroit en se rapprochant de la base de 1’ailette,
induisant une diminution de la valeur de I’émissivité équivalente corrélée (cf. Figure 64), ce
qui est cohérent avec 1’évolution de I’émissivité équivalente en fonction de la température de
surface (cf. Figure 59). Cette diminution de I’émissivité équivalente est conséquente, ce qui
doit correspondre a un flux radiatif réduit a proximité de la base de I’ailette, comparé au flux

radiatif & ’extrémité de Dailette. Le profil de température de 1’ailette et de la surface du dépot
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est similaire, avec un écart lié a la résistance thermique du dép6t qui varie peu le long de

I’ailette (cf. Figure 64).
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Figure 64 — Emissivité équivalente corrélée et profils de température de la surface du dépot

de suie et de ['ailette le long de [’ailette
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V. Synthese des modéles d’échange thermique

Les échanges thermiques a travers I’échangeur ont été étudiés avec différents modeles,
en prenant en compte les transferts radiatifs associés aux gaz brilés et I’encrassement des
parois. Le modéle radiatif spectral de la littérature utilisé a permis d’évaluer le flux radiatif a
la paroi de I’échangeur en provenance des gaz briilés. Un modéle d’évaluation des échanges
thermiques avec une variante de la méthode du Nombre d’Unités de Transfert incluant le
phénomene de rayonnement a été mis en place. Un modeéle de tube aileté encrassé (échangeur
élémentaire) évaluant les échanges thermiques a partir de bilans d’énergie a été établi. Les
études paramétriques de ces modeles permettent une meilleure connaissance de I’influence de
chaque parametre sur les températures et les échanges thermiques a travers 1’échangeur dans
le cas de gaz brilés issus de la combustion de biomasse. Les simulations ont permis un
dimensionnement de I’échangeur adapté a 1’unité de micro-cogénération prototype. Celui-ci a
été fabriqué au département GMP de I'TUT de I’Université de Valenciennes et du Hainaut-
Cambrésis. Les modéles mis en place ont donné lieu a plusieurs communications. Les
résultats du modele radiatif appliqué avec les mesures de température et de fraction
volumique de suie dans les gaz brllés ont été présentés sous forme de poster au congres
franco-italien de I’'IFRF et du Combustion Institute 2014 a Pise [125]. La variante de la
méthode du Nombre d’Unités de Transfert (cf. paragraphe Il précédent) a été présentée en
conférence au Séminaire Eurotherm 2013 a Bruxelles [141]. Le modele d’échangeur
élémentaire du paragraphe IV préceédent a été présenté sous forme de poster au Congres
Francais de Thermique 2014 a Lyon [142].
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Chapitre 5. Analyse exergétique du

systéme de micro-cogénération

L’exergie représente le travail réversible maximal récupérable a partir d’une source
d’énergie associée a un environnement fixé. L’analyse exergétique d’un systéme énergétique
permet de quantifier I’efficacité de la conversion d’énergie réalisée et d’identifier les zones de
dégradation de 1’énergie. Quelques études exergétiques de systémes de cogénération, dont
certains sont bases sur la combustion de biomasse, sont disponibles dans la littérature. Bonnet
et al. [23] ont évalué la répartition des flux d’exergie dans un systéme de micro-cogénération
avec moteur Ericsson a cycle de Joule ouvert alimenté par une chaudiére a gaz. Al-Sulaiman
et al. [143] ont réalisé I’analyse exergétique d’un systéme de trigénération avec combustible
biomasse et cycle organique de Rankine pour étudier I’influence de la part de production de
froid, chaleur et électricité sur les performances du systeme. Obara et al. [144] ont mis en
place une analyse exergétique d’un systéme combiné composé d’une pile a combustible et
d’un moteur Stirling alimenté par combustion de biomasse, ce qui a permis d’améliorer le
fonctionnement de ce systeme. L’analyse exergétique de systémes avec combustion de
biomasse nécessite 1’estimation de I’exergie du combustible. Dans le cas de la biomasse
solide, il n’est pas possible d’établir une table de valeur des enthalpies, entropies et potentiels
chimiques en fonction des conditions de température en raison de la variabilité de la
composition de ce type de combustible. Dans la littérature, ’exergie physique des
combustibles biomasse (représentant la variation de coenthalpie entre leur état
thermodynamique et I’état thermodynamique aux conditions de référence [145]) est
généralement négligée et ’exergie chimique (quantité d’exergie thermique qui peut étre
libérée par réaction chimique jusqu’a atteindre 1’état d’équilibre par rapport a la composition
chimique du milieu environnant) est estimée a partir de corrélations basées sur le pouvoir
calorifique inférieur, I’analyse élémentaire de la biomasse ou une combinaison des deux
[143,145-149]. Dans la suite, un modele permettant 1’analyse exergétique d’un systéme de
micro-cogénération a combustible biomasse avec moteur Ericsson a cycle de Joule ouvert est
développé. Les résultats de ce modéle dans un cas de fonctionnement particulier de I’unité de

micro-cogéneration prototype sont ensuite présentés et analysés.
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I. Présentation du modele

Un bilan de flux exergétique sur ’unité de micro-cogénération bois avec moteur
Ericsson a été établi afin de quantifier la part d’exergie détruite dans chaque élément du
systéme et d’évaluer les rendements exergétiques de chaque élément et du systéme complet.
L’exergie détruite représente la part d’exergie associée aux irréversibilités et la part d’exergie
perdue valorisable (liée par exemple a des pertes thermiques aux parois). Ces grandeurs
permettent d’évaluer 1’efficacité de la conversion d’énergie dans le systéme de micro-
cogénération et de situer les zones ou la destruction d’exergie est prépondérante. L’exergic
d’un systéme peut étre décomposée en exergie chimique, exergie physique, exergie cinétique
et exergie potentielle [150]. Dans le modéle présenté ici, les exergies cinétiques et potentielles
sont négligées. Les conditions de référence considérées, pour lesquelles les enthalpies de
formation des especes présentes dans le systeme sont nulles, sont les suivantes: une
température de 298,15 K et une pression de 101325 Pa. Les conditions ambiantes considérées
sont une température de 293,15 K et une pression de 101325 Pa. Le systeme de micro-
cogeénération, représenté en Figure 65 avec les différents échanges d’énergie associés aux flux
d’exergie transmis au sein du systéme, est décomposé en plusieurs éléments : le foyer (F),
I’échangeur gaz bralés-air pressurisé du moteur (H,), I’échangeur gaz brilés-eau de la
chaudiere (H), les chambres de compression (C) et de détente (E) du moteur Ericsson, les
systéemes mécaniques liés aux parties compression (MC) et détente (ME) du moteur Ericsson
(systeme bielle-manivelle, contacts frottants au niveau du piston et des roulements, systeme
de distribution). L’¢élément concernant la conversion de puissance mécanique en puissance
¢lectrique n’est pas considére dans le modéle. L’unité de micro-cogénération est considérée
en régime permanent. Les hypothéses du modéle thermodynamique en régime établi du
moteur Ericsson sont utilisées (pertes de charge, phases transitoires, transferts thermiques aux
parois des cylindres négligés). Les frottements mécaniques dans les parties compression et
détente du moteur sont pris en compte avec la corrélation expérimentale sur le couple de
frottement du modele dynamique (cf. équation (3)). Un bilan exergétique est appliqué a
chaque élément du systeme pour obtenir I’exergie détruite et le rendement exergétique. Toutes
les grandeurs considérées positivement dans les bilans sont «recues » par le systeme
considéré. Les flux de matiére rejetés a 1’atmospheére ne sont pas considérés dans les calculs

d’exergie détruite.
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Figure 65 — Schéma du systeme de micro-cogénération complet
1. Foyer (F)

Le bilan de masse au niveau du foyer de la chaudiere est réalisé grace a 1’équation de
combustion établie a partir de ’analyse ¢lémentaire des pellets de bois (cf. équation (1) et
Tableau 7). La présence de composés minéraux (ou cendres) dans le combustible biomasse est
négligée dans le bilan de masse. Un bilan d’exergie est appliqué au foyer de la chaudiére pour

obtenir le flux d’exergie détruite :

. . . . Ta . .
EXair,inB + EXpeIIet - EXgaZ,F == Q F_.” T SqF - TaSgén,F
e T (107)
EXdét,F

avec Exair]mB, Expe"et, I'Exgaz’F les flux d’exergie respectivement de l’air en entrée de

chaudiére, des pellets humides, des gaz brilés en sortie de foyer, I'Exdét'F le flux d’exergie

détruite dans le foyer, Q. et . la puissance et la densité de flux thermique transmis a travers
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la paroi de la chaudiere vers le foyer, T, et T . les températures ambiante et de paroi de la
chaudiere au niveau du foyer, S, la surface de la paroi de la chaudiere située autour du
foyer, S

gne 1€ flux d’entropie générée dans le foyer.

Les flux d’exergie Exg liés aux écoulements de mélanges de gaz (air, gaz brdlés) sont

évalueés sous la forme suivante [107] :

Ex, =, [(hg (T) =g (Tr)) =T (35 (T) =S4 (T ))] (108)
avec m,, h et s, respectivement le débit masse, I’enthalpie et I’entropie du mélange de gaz
considéeré, T, T, et Ty les températures respectivement du mélange de gaz, ambiante et de
référence.

Le flux d’exergie du combustible est évalué a partir de I’exergie chimique massique
d’un combustible bois estimée par la corrélation de Szargut et al. [145], dans laquelle
intervient le pouvoir calorifique inférieur (PCI) des pellets et les fractions massiques des
éléments composant le combustible (cf. Tableau 7) :

X peer =P (PCI petiet T LVi0 Xy 0 ) + (exchS -Cs ) Xs +8Xen, 0 " Xn,0 (109)

avec .

1,0412+0,2160(x,, / X5 ) -0, 2499(x02/xc)[1+o,7884(tz/xc)}+o, 0450 (X, / X )
- 1-0,3035(x,, /X

B (110)

et avec Lv, . la chaleur latente massique de vaporisation de 1’eau dans les conditions de
réference, exf:hS et ethH . les exergies chimiques massiques standards du soufte et de I’eau,
2

C. le pouvoir calorifique du soufre (ces données sont tirées de tables [145]). Le flux

d’exergie 1i¢ a ’apport de pellets est ensuite calculé comme suit :

Ex N - €X (111)

pellet =m pellet pellet

avec m le débit masse des pellets entrant dans le foyer.

pellet

Le rendement exergétique du foyer s’écrit a partir des flux d’exergie des gaz briilés

sortant du foyer Ex de Dair entrant dans la chaudicre EXair‘inB et des pellets Ex

gaz,F » pellet -
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Ex

gaz,F
= : 112
Mexr Ex +EXx (112)

air,inB pellet

2. Echangeur gaz brilés-air pressurisé (H,)

Le flux d’exergie détruite au niveau de 1’échangeur gaz brilés-air pressurisé (Ha)

s’écrit :
EXdét,Ha = (Exgaz,inHa - Exgaz,ex Ha ) _(Exair,ex Ha — EXair,inHa ) (113)

Les différents flux d’exergie des gaz brilés et de I’air pressurisé entrants (indice in) et sortants
(indice ex) sont estimés avec 1’équation (108).

Le rendement exergétique de 1’échangeur gaz brilés-air pressurisé s’écrit :
Ex
Ex

Ex
nex,Ha = 'EX

airexHa

air,inHa (114)

gaz,exHa

gaz,inHa

3. Echangeur gaz brilés-eau (H,)

Le flux d’exergie détruite au niveau de 1’échangeur gaz briilés-eau (H,) de la

chaudiére est calculé avec I’équation suivante :
EXdét,Hw = (Exgaz,inHw - EXgaz,ewa ) _(Exeau,ewa - EXeau,inHw) (115)
Le rendement exergétique de 1’échangeur gaz briilés-eau s’écrit :
Ex
Ex

Ex
T‘lex,Hw - EX

eau,exHw

eau,inHw (116)

gaz,inHW ~— ="“gaz,exHw

4. Chambre de compression du moteur Ericsson (C)

Un bilan d’exergie appliqué sur I’air situé dans la chambre de compression du moteur
Ericsson permet de déduire le flux d’exergie détruite au cours du cycle thermodynamique de

compression :

EXair,inC - EXair,exC + VVic = [Q C_J..[ T_a6qC J - Tasgén,C (117)

Spc 'P.C

EXdét,C
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avec Ex Ex les flux d’exergie respectivement de 1’air entrant et sortant de la

air,inC ! air,exC

chambre de compression du moteur Ericsson, Exdétlc le flux d’exergie détruite dans la

chambre de compression, W, la puissance indiquée du cycle de compression, QC et g, la

puissance et la densité de flux thermique transmis a travers la paroi du cylindre de

compression, T, et T . les températures ambiante et de paroi du cylindre de compression,

S, la surface de la paroi du cylindre de compression, S le flux d’entropie générée dans

gén,C
la chambre de compression.

Le rendement exergétique du cycle thermodynamique de compression est le suivant :

EX.. ... —EX_ .
air,exC i air,inC (118)
W.

ic

nex,C =

5. Chambre de detente du moteur Ericsson (E)

En appliquant un bilan d’exergie sur ’air de la chambre de détente, le flux d’exergie

détruite au cours du cycle thermodynamique de détente s’écrit comme suit :

. . . . T _. .
EXair,inE - EXair,exE +Vvie == QE_J.J‘T_aSqE _TaSgén,E (119)
S p.E
EX et £
avec EXair'inE, EXai,‘exE les flux d’exergie respectivement de 1’air entrant et sortant de la

chambre de détente du moteur Ericsson, I'Exdét'E le flux d’exergie détruite dans la chambre de

détente, W, la puissance indiquée du cycle de détente, QE et g. la puissance et la densité de
flux thermique transmis a travers la paroi du cylindre de détente, T, et T . les températures

ambiante et de paroi du cylindre de détente, S, ¢ la surface de la paroi du cylindre de détente,

S le flux d’entropie générée dans la chambre de détente.

gén,E
Le rendement exergétique du cycle thermodynamique de détente est le suivant :

i, (120)
T]eX,E - Exair,inE - EXair,eXE
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6. Systemes mecaniques (MC) et (ME)

L’ énergie mécanique correspondant a de 1’exergie pure, les flux d’exergie détruite
dans les systéemes mécaniques des parties compression et détente du moteur Ericsson
s’écrivent respectivement, a partir des puissances indiquées et effectives des cycles de

compression et détente :

EXdét,MC :Wff,c -W, (121)

€ IC

EX et me = ‘\Nle

W (122)

Les rendements exergétiques des systemes mécaniques des parties compression et
détente du moteur Ericsson correspondent respectivement aux rendements mécaniques
suivants :

W,

1’]ex,MC = W : (123)

eff ,C

W,
MNex,ME = V\ZEE (124)

7. Chaudiere

La chaudiére correspond au systéeme qui comprend le foyer (F) et les échangeurs gaz
bralés-air pressurisé (H,) et gaz bralés-eau (Hy). Le flux d’exergie détruite dans la chaudiére
est la somme des flux d’exergie détruite dans les différents composants de la chaudiére :

EXdét,B = EXdét,F + EXdét,Ha + EXdét,HW (125)
L’exergie des gaz brllés en sortie de chaudiere n’est pas considérée comme détruite par le
systeme.

Le rendement exergétique de la chaudiere est le suivant :
+Ex

29

Ex +Ex

air,exHa

+Ex

eau,exHw

T]ex B~ & -
EXair,inB pellet + EXair,in Ha eau,inHw
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8. Moteur Ericsson

Le moteur Ericsson est représenté par les chambres de compression (C) et de détente

(E) et par les systéemes mécaniques associés aux parties compression (MC) et détente (ME)

extérieur au moteur. Le flux d’exergie détruite dans le moteur est :
EXdét,Ericsson = EXdét,C + EXdét,E + EXdét,MC + EXdét,ME (127)
Le rendement exergétique du moteur Ericsson est le suivant :

‘Weff,E‘_Weff,C
Ex

T]ex Ericsson — ¢
’ E

(128)

air,inC — air,exC + EXair,inE - EXair,exE

9. Systéme de micro-cogenération complet

Le flux d’exergie détruite dans le systeme de micro-cogénération complet (chaudiére

et moteur Ericsson) s’écrit :

EXdét,uCHP = EXdét,B + EXdét,Ericsson (129)

Le rendement exergétique du systeme de micro-cogénération est :

~ ‘Weﬁ'E.‘—Weﬁ’C +Ex +Ex +Ex

gaz,exHw eau,exHw air,exE
n = . X - (130)
SHCHP EX. . o+EX . +EX +Ex

air,inB pellet eau,inHw air,inC
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IlI. Résultats et analyse

L’unit¢é de micro-cogénération est étudiée dans un fonctionnement en régime
permanent. Les dimensions considérées sont celles du prototype installé au laboratoire (cf.
Chapitre 2). Les caractéristiques et performances du moteur sont évaluées avec le modéle
thermodynamique en régime établi, celles de 1’échangeur gaz brilés-air pressurisé sont
estimées avec le modele du nombre d’unités de transfert (NUT) modifié. Les données
concernant le foyer et 1’échangeur eau de la chaudiere sont estimées a partir de mesures
expérimentales. Les enthalpies et entropies des gaz brilés et de 1’eau liquide sont estimées a
partir des corrélations du NIST [151]. Celles de I’air proviennent d’une corrélation sur la
chaleur spécifique massique a pression constante en fonction de la température [107]. Le
Tableau 17 récapitule les conditions de fonctionnement de 1’unité de micro-cogénération

choisies pour 1’étude exergétique.
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conditions de référence

Tref = 298,15 K, pref = 1 bar, href = 0 \]/kg

conditions ambiantes

T,.=293,15K, pa =1 bar

foyer de chaudiere F

(cf. paragraphe 1.1 du Chapitre 2)

équation de combustion (1), A4 = 0,8
PClpetets secs = 18380 kJ/kg

Pg =30 kW, ng = 88,5%

Um,,, = 22,2 gls

échangeur air H,

(données tirées du modeéle thermodynamique
du moteur Ericsson, cf. paragraphe 1l du
Chapitre 3, et du mod¢le d’échange
thermique global, cf. paragraphe 111 du
Chapitre 4)

PairHa = 7 bar

q, . =1,9340/s

air,Ha

TairinHa = 511 K, Tairexta = 998 K
Tgaz,inHa =1073 K, Tgaz,exHa =1023 K

échangeur eau Hy,

(calcul par la méthode NUT, cf. paragraphe
I11 du Chapitre 4)

PeauHw = 1 bar

d, . =0,5kals

eau,Hw

Teau,inHw =333 K, Teau,ewa =353 K
Toazinkw = 1023 K, Tgaz extw = 453 K

chambres de compression et de détente

(données tirées du modele thermodynamique
du moteur Ericsson, cf. paragraphe 1l du
Chapitre 3)

N = 600 tr/min

Pairexc = 7 bar

Meycle = 0,193 glcycle

Tairinc = 293 K, Tairine = 998 K
Tairexc = 911 K, Tairexe =471 K
Wi = 42 J/cycle, Wi = -69 J/cycle

systémes mécaniques des parties

compression et détente

(corrélation expérimentale, cf. équation (3))

Cf=0,66 N.m

Tableau 17 — Conditions de fonctionnemen

t de l'unité de micro-cogénération considérees

pour [’étude exergétique
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1. Flux d’exergie du systéme de micro-cogénération

La Figure 66 représente les flux d’exergie du systéme de micro-cogénération pour les
conditions de fonctionnement précisées dans le Tableau 17. Une différence d’échelle notable
apparait entre les flux d’exergie de la chaudiére biomasse et ceux du moteur Ericsson, ce qui
est lié au ratio de puissance entre la chaudiére (30 kW) et le moteur (2 kW). Les flux
d’exergie détruite les plus importants se situent dans le foyer et au niveau de I’échangeur eau.
La Figure 67 présente la répartition des flux d’exergie détruite dans le systéme de micro-
cogénération. Le foyer est la source principale de la destruction d’exergie, ce qui est conforme
a I’analyse de Bonnet et al. [23] qui ont réalisé I’étude d’un systéme de micro-cogénération
composé d’un moteur Ericsson et d’une chaudi¢re a gaz. Il semble que dans le cas d’un
combustible biomasse, de méme que dans le cas de gaz naturel, le processus de combustion
soit la principale cause des pertes exergétiques. L’échangeur eau est la deuxieéme source de
destruction d’exergie, suivie dans 1’ordre par 1’échangeur gaz-air, la chambre de compression,
la chambre de détente et les systemes mécaniques des parties compression et détente du
moteur Ericsson. La faible proportion de pertes exergétiques dans le moteur Ericsson,
comparé aux pertes de la chaudiére, peut s’expliquer par le ratio entre la puissance de la

chaudiére (environ 30 kW) et celle du moteur de 1’unité prototype (proche de 1 kW).
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Figure 66 — Diagramme de Sankey des flux exergétiques du systeme de micro-cogénération biomasse
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Figure 67 — Exergie détruite dans le systéme de micro-cogénération répartie sur chaque

élément du systeme

2. Rendements exergétiques des composants de ’unité de

micro-cogénération

La Figure 68 représente les rendements exergétiques de chaque composant de 1’unité
de micro-cogénération. La chambre de détente du moteur Ericsson présente un rendement
exergétique €levé qui correspond a une conversion d’énergie thermique en énergie mécanique
efficace, générant peu de destruction d’exergie (cf. Figure 67). Les échangeurs gaz bralés-air
pressurisé et gaz brllés-eau ont des rendements exergétiques importants. La chambre de
compression présente un rendement exergétique peu élevé car I’énergie sous forme
mécanique (exergie pure) est dégradée notamment sous forme de chaleur, énergie de moindre
qualité qui ne peut étre totalement convertie en travail. Le faible rendement exergétique du
foyer est du a la forte destruction d’exergie lors de la combustion des pellets de bois. Le
moteur Ericsson (parties compression et détente, hors échangeur) et la chaudiére (foyer et
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échangeurs) présentent des rendements exergétiques peu éleves, ce qui est lié aux pertes
exergetiques au sein des différents composants, ainsi qu’au rejet a 1’atmosphére de fluides a
température ¢€levée (air chaud a 1’échappement du moteur et gaz brilés en sortie de
chaudiére). Finalement, le rendement exergétique du systéeme de micro-cogéneration complet
atteint 25,2 % dans la configuration présentée ici (cf. Tableau 17). Cette valeur peut étre
améliorée en optimisant les conditions de fonctionnement de I’installation de micro-

cogénération.
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Figure 68 — Rendements exergétiques des éléments du systéme de micro-cogénération
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I1l. Synthese sur I’analyse exergétique du

systeme de micro-cogéneéeration

Une analyse exergétique du systeme de micro-cogénération bois avec moteur Ericsson
a ¢été réalisée. Les bilans d’exergie sur les différents composants de 1’unité de micro-
cogénération ont été mis en place. Les résultats obtenus ont montré les zones de plus forte
destruction d’exergie, ce qui permet de mettre en lumiére les éléments a optimiser en priorité
pour améliorer le fonctionnement du systéme (minimisation de la destruction d’exergie),
notamment la combustion au niveau du foyer. Les rendements exergétiques de chaque
composant ont également été évalués. Cette approche permet d’envisager ultérieurement une
optimisation de chaque élément du systéme séparément, ainsi qu’une optimisation globale des

parametres de fonctionnement de 1’unité de micro-cogénération.
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Conclusion

Cette thése a consisté a mettre en place un banc d’essai pour un prototype d’une unité
de micro-cogénération bois composée d’une chaudiére a pellets, d’un moteur Ericsson et d’un
échangeur gaz de combustion-air pressurisé alimentant le moteur. Le banc d’essai se
décompose en plusieurs élements (chaudiére, échangeur, parties compression et détente du
moteur Ericsson) qui peuvent étre testés separément pour établir les plages de réglages des
parametres de fonctionnement optimales. Un couplage des différents éléments est également
possible pour se rapprocher du fonctionnement réel de 1’unité de micro-cogénération
compléte. Des essais ont été réalisés : cartographie des températures de la chambre de
combustion avec et sans échangeur gaz brllés-air pressurisé, caractérisation expérimentale de
I’échangeur gaz brlilés-air pressurisé dans le cas d’air a pression atmosphérique, mesure du

couple de frottement moyen de la partie détente du moteur Ericsson.

Pour la mise en place du banc d’essai (caractérisation du fonctionnement des éléments
de I'unité de micro-cogénération et dimensionnement), différentes modélisations ont été
établies. Un modele thermodynamique en régime permanent du moteur Ericsson (moteur
constitué d’un cylindre de compression et d’un cylindre de détente associés a un échangeur) a
été mis en place. Il inclut les transformations thermodynamiques subies par 1’air dans les
parties compression et détente avec les cas de compressions et détentes isothermes (cycle
d’Ericsson) ou adiabatiques réversibles (cycle de Joule). Les effets dynamiques (pertes de
charge de ’air au passage des soupapes et de I’échangeur, transferts thermiques aux parois
des cylindres, pertes par frottement meécanique) sont négligés. Une étude de sensibilité
paramétrique a été réalisée pour établir I’influence des principaux paramétres de
fonctionnement (température et pression a 1’admission du cylindre de détente, instants de
fermeture des soupapes d’admission et d’échappement du cylindre de détente) sur les
performances du moteur (pression moyenne indiquée, travail indiqué massique, rendement
thermodynamique). Pour maximiser ces performances, la température a 1’admission du
cylindre de détente doit €tre la plus élevée possible. La pression a 1’admission du cylindre de
détente doit étre comprise entre 6 et 8 bar. Des valeurs de réglage des instants de fermeture
des soupapes d’admission et d’échappement maximisant les performances du moteur sont
établies. Ces performances ne peuvent étre maximisées simultanément et 1’optimisation du

fonctionnement du moteur Ericsson nécessite un compromis sur les réglages des instants de
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fermeture de soupape. Un modéle dynamique de la partie détente du moteur Ericsson
fonctionnant avec un cycle de Joule a ensuite été réalisé. Il permet de prendre en compte,
outre les transformations thermodynamiques de 1’air dans le cylindre de détente, les effets
dynamiques induisant des pertes énergétiques (débits masse instantanés liés aux pertes de
charge de I’air au passage des soupapes, pertes thermiques a la paroi du cylindre de détente,
frottements mécaniques). Les conditions de I’air dans le cylindre de détente (pression,
température, volume et masse) sont évaluées a chaque instant du cycle de fonctionnement
pour en déduire les performances du moteur, en particulier la pression moyenne indiquée et la
pression moyenne effective. Une analyse paramétrique a partir de ce modéle dynamique a
permis d’affiner et de compléter les résultats obtenus avec le modele thermodynamique du
moteur, notamment en ce qui concerne I’influence de la vitesse de rotation, des pertes par
frottement et des transferts thermiques a la paroi du cylindre de détente. Les résultats du
modele thermodynamique concernant 1’influence des conditions de température et pression a
I’admission du cylindre de détente ont été confortés. Les valeurs des réglages des instants de
fermeture de soupape du cylindre de détente maximisant les performances ont été Iégerement
réajustées grace au modele dynamique, les évolutions des performances du moteur en
fonction de ces paramétres restant similaires avec les deux modéles. Les pressions moyennes
indiquées et effectives diminuent avec la vitesse de rotation. La prise en compte des transferts
thermiques a la paroi du cylindre de détente change peu les valeurs des performances du

moteur.

Pour alimenter le moteur Ericsson a partir de la chaleur des gaz issus de la combustion
de biomasse, une conception spécifique d’un échangeur gaz bralés-air pressurisé a été
réalisée. Cet échangeur étant placé au sein de la chambre de combustion de la chaudiére, dans
des gaz issus de la combustion de biomasse, les transferts thermiques par rayonnement entre
les gaz bralés et la paroi sont importants. Un modele radiatif spectral de la littérature a été
implémenté pour permettre 1’évaluation du flux radiatif a la paroi de 1’échangeur. Il permet de
résoudre I’Equation du Transfert Radiatif par une méthode aux ordonnées discrétes en prenant
en compte les propriétés radiatives spectrales des gaz (H2O et CO,) et des particules de suie
formulées en termes de coefficients d’absorption. Une étude de sensibilité parametrique a
montré ’influence de 1’excés d’air sur le coefficient d’absorption des gaz brilés issus de la
combustion de biomasse, des proportions relatives de H,O et de CO,, de la température des
gaz brdlés et de la fraction volumique de suie. L’influence sur le flux radiatif a la paroi de la
température des gaz brilés, de la fraction volumique de suie, de I’émissivité hémisphérique
globale de la paroi et de la diminution de la température des gaz br(lés en partie supérieure de
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la chambre de combustion (cas d’un échange thermique a travers la paroi de la chambre de
combustion) a également été étudiée. L’exceés d’air a peu d’influence sur les propriétés
radiatives des gaz brales. Le flux radiatif a la paroi de la chambre de combustion est d’autant
plus élevé que la température et la fraction volumique de suie des gaz brdlés sont élevees et
que I’émissivité hémisphérique globale de la paroi est proche de 1. La température a une plus
grande influence sur le flux radiatif que la fraction volumique de suie, d’ou une influence
importante du coefficient d’absorption monochromatique des gaz aux faibles nombres
d’ondes par rapport a celui des particules de suie pour les nombres d’ondes élevés. Un
transfert thermique a la paroi de la chambre de combustion, qui induit un gradient vertical
décroissant de la température des gaz brilés, génére une diminution importante du flux
radiatif le long de la paroi. Les résultats de ce modéle radiatif ont été réutilisés dans deux
modeles permettant d’évaluer la puissance thermique totale transmise a travers 1’échangeur.
L’un de ces modeles correspond a une variante de la méthode du Nombre d’Unités de
Transfert. Il permet d’évaluer 1’échange thermique global et les températures des fluides (gaz
brilés et air pressurisé€) en sortie d’échangeur a partir du calcul des résistances thermiques,
incluant le rayonnement et 1’encrassement des parois du coté des gaz brhlés. Le second
modele des échanges thermiques, plus affiné, porte sur la modélisation du flux thermique a
travers un élément d’échangeur (tube aileté) encrassé par des particules de suie. Une étude de
sensibilité paramétrique montre I’influence de 1’encrassement et du rayonnement sur le flux
thermique obtenu, en quantifiant la part d’échange convectif et d’échange radiatif entre les

gaz bralés et la paroi.

Une analyse exergétique du systeme de micro-cogénération complet a enfin été
réalisée a partir des résultats des modeles de chacun de ses composants (foyer, échangeurs gaz
brllés-air pressurisé et gaz brdlés-eau, chambres de compression et de détente du moteur
Ericsson, systemes mécaniques associés aux parties compression et détente). L’évaluation de
la part d’exergie détruite et des rendements exergétiques de chaque élément permet
d’identifier les zones ou une amélioration du fonctionnement est prioritaire. En particulier, la
destruction d’exergie au niveau du foyer de la chaudiere, ou I’exergie chimique des pellets est
convertie en exergie thermique, est importante par rapport aux autres zones de destruction

d’exergie.
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Perspectives

Le travail présenté ici a été réalisé dans le cadre d’un projet correspondant au
lancement d’un nouveau champ d’investigation au laboratoire : la micro-cogénération

biomasse avec moteur Ericsson.

Cette thése a conduit a la mise en place d’un banc d’essai des différents composants de
I’unité de micro-cogénération bois étudiée. Il reste un certain nombre d’essais a réaliser pour
valider les modeéles du moteur Ericsson et les modéles des transferts thermiques dans
I’échangeur gaz brilés-air pressurisé, ainsi que pour affiner les résultats obtenus : mesure des
frottements meécaniques instantanés de chaque composant de la partie détente du moteur
Ericsson, mesure des performances de la partie détente, quantification des pertes thermiques
de la partie détente par ajout d’un systéme de refroidissement a eau instrumenté autour du
bloc moteur (validité de la corrélation de Hohenberg [114] dans le cas du moteur Ericsson),
poursuite des mesures de température des gaz brdlés et mise en ceuvre de la méthode de
compensation électrique dans la chambre de combustion (cf. Annexe 1), caractérisation de
I’échangeur gaz brilés-air pour différentes pressions d’air, caractérisation du fonctionnement
de la partie détente du moteur Ericsson couplée a 1’échangeur. La partie compression du
moteur Ericsson reste a mettre en place dans la cellule d’essai. Une étude plus théorique des
transferts thermiques entre les gaz briilés et 1’air pressurisé grace a un échangeur de
conception moins complexe est a envisager. Un contréle plus fin des émissions de particules
au niveau du foyer (mesures in situ) permettrait d’envisager des améliorations des conditions

de combustion dans la chaudiére.

Les modéles du moteur Ericsson établis doivent étre complétés sur différents points :
utilisation d’un coefficient polytropique expérimental lors des compressions et détentes de
I’air au cours des cycles de fonctionnement, prise en compte de I’efficacité et des pertes de
charge de I’échangeur gaz brilés-air pressurisé, ajout d’un échangeur récupérateur entre 1’air
d’admission et d’échappement du moteur Ericsson, ajout d’un systeme de distribution
alternatif aux soupapes (systéeme de distribution rotatif [152]). Un modéle dynamique bond
graph de I’'unité de micro-cogénération, incluant la partie détente et la partie compression du
moteur Ericsson, 1’échangeur gaz brilés-air et la chaudiere biomasse est a envisager pour
étudier le couplage de ces composants sur les performances du systeme complet en régime

permanent et en régime transitoire. Un couplage de chacun de ces modéles a un algorithme
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d’optimisation permettrait d’obtenir les plages de fonctionnement optimales du systéme de

micro-cogénération complet ainsi que du moteur Ericsson seul.

Dans les modeles du transfert thermique global a travers 1’échangeur, la prise en
compte du rayonnement des gaz brllés pourrait étre améliorée. La corrélation sur 1’émissivité
équivalente (cf. equation (106)) utilisée dans le modé¢le de I’échangeur élémentaire (cf.
paragraphe IV du Chapitre 4) pourrait étre établie sous une forme plus proche de la loi de
Stefan-Boltzmann en élargissant la plage de validité de la corrélation aux cas ou la
température de paroi de 1’échangeur est proche de celle des gaz bralés. Le couplage des
transferts thermiques dans 1’échangeur avec un modele CFD de I’écoulement des gaz brilés

(mélange de gaz et particules de suie) pourrait étre également développé.

Avec une connaissance plus affinée du fonctionnement et des performances des
composants de 'unité de micro-cogénération grace aux évolutions des modeles proposés
précédemment, 1’analyse exergétique de ’unité de micro-cogénération peut permettre une
optimisation du systtme du point de vue exergétique avec une étude de sensibilité

paramétrique détaillée. Une analyse thermo-économique peut également étre envisagee.
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Annexe 1. Méthode de compensation

electrigue

La méthode de compensation électrique correspond a une mesure de température
réalisée en injectant un courant a haute fréquence (8 kHz) dans le thermocouple. Elle est
utilisée afin de corriger la valeur de température mesurée des erreurs liées aux échanges
thermiques convectifs et radiatifs a la surface de la soudure chaude. La tension délivrée aux
bornes du thermocouple est filtrée pour obtenir la composante continue du signal et en
déduire la température de la soudure chaude Ts (avec les tables de conversion du
thermocouple). Ici, la méthode est mise en ceuvre dans le cas des gaz brilés situés dans la
chaudiere, en milieu confiné. Les gaz brllés sont considérés comme transparents au
rayonnement dans la mise en ceuvre de la méthode. L’émissivité de la soudure chaude est
supposée constante, indépendante de la température. Les températures mesurées par le
thermocouple sont supposées étre des températures d’équilibre (régime permanent). Un
étalonnage des thermocouples est réalisé dans une enceinte sous vide décrite par Ferrieres
[103] (mesure des températures de soudure chaude en fonction de la puissance électrique
apportée). Le bilan d’énergie réalisé sur la soudure chaude d’un thermocouple dans cette
configuration s’écrit comme suit, en considérant I’absence de convection dans 1’enceinte sous

vide :
Pé\; = gsGSs (Ts4 _T:,v) (131)

avec P, la puissance électrique apportée dans la soudure placée dans ’enceinte sous vide, €,
S, et T respectivement I’émissivité, la surface et la température de la soudure chaude, T, , la

température de la paroi de I’enceinte sous vide. Apres étalonnage, chaque thermocouple est
placé dans I’enceinte de la chaudiére et est parcouru successivement par des courants
d’intensités €lectriques variées. Le bilan d’énergie sur la soudure chaude d’un thermocouple

s’écrit alors :
Py =h,S,(T,-T,)+&,0S,(T! - Ty, ) (132)

avec P} la puissance électrique apportée dans la soudure placée dans la chaudiére, hs le

coefficient d’échange convectif entre les gaz brilés et la surface de la soudure, T, la
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tempeérature des gaz brilés, T, la température de la paroi de la chaudiere. L’équation (132)

peut étre réécrite a partir de 1’équation (131) sous la forme :
Py —£,0S,(Ts, —Tiy ) =Py +h, S, (T, -T,) (133)

D’apres 1’équation (133), lorsque les températures de gaz brdlés et de soudure chaude sont
égales, le terme de gauche de I’équation correspond a la puissance apportée dans la soudure
chaude placée dans I’enceinte sous vide. Cette propriété peut étre retrouvée graphiquement en
superposant la courbe de la puissance électrique apportée au thermocouple sous vide en
fonction de la température de soudure mesurée et la courbe correspondant au terme de gauche
de I’équation (133) en fonction de la température de soudure mesurée. Le point d’intersection
des deux courbes correspond a une température de soudure chaude égale a celle des gaz
bralés.

Afin de mettre en ceuvre la méthode de compensation électrique pour la mesure de
température des gaz brdlés situés dans la chambre de combustion, il est nécessaire de
connaitre I’émissivité et le diametre de la soudure chaude. L’émissivité peut étre estimée a
partir de celles du platine et de 1’alliage platine-rhodium10% qui constituent les matériaux des
fils des thermocouples de type S. Hindasageri et al. [98] citent deux corrélations pour ces

émissivités en fonction de la température (en K) :
gp =0,136In(T)—0,8047 (134)
€pr_100rn = 0,1357In (T)—O, 7887 (135)

Une émissivité de 0,16 peut étre utilisée, ce qui géneére une erreur nette sur 1’émissivité
de + 0,05 au maximum sur la plage de valeurs de température rencontrées dans les gaz brilés,
de 600 & 1300 °C.
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Annexe 2. Fonctionnement de ’unité de

micro-cogenération

1. Régimes de fonctionnement de la chaudiere biomasse

La chaudiére biomasse presente trois régimes de fonctionnement: une phase de
démarrage, un fonctionnement cyclique stabilisé et un fonctionnement stabilisé sans cycle.
L’alimentation en pellets est réalisée différemment selon le régime de fonctionnement. Lors
des phases d’alimentation en pellets, la rotation intermittente d’une vis sans fin, avec des
durées de rotation et d’arrét de la vis réglables, permet des apports successifs de pellets. La
rotation de la vis est arrétée lorsque la consigne de température d’eau en sortie de chaudiére

est atteinte.

Lors du démarrage de la chaudiére, qui dure environ une heure, I’apport de pellets est
irrégulier et les durées de mise en marche et d’arrét de la vis d’alimentation en pellets varient.
La phase de démarrage s’arréte lorsque la température de consigne de 1’eau en sortie de

chaudiére est atteinte.

A partir de cet instant, si la température de consigne de I’eau sortant de la chaudiére
est inférieure a 80 °C, un fonctionnement cyclique stabilisé est atteint. Le cycle a une durée de
12 minutes, avec un apport de pellets durant les sept premiéres minutes et un arrét de la vis
d’alimentation en pellets durant la fin du cycle, lorsque la température de I’eau sortant de la
chaudiére atteint sa consigne. Ce régime de fonctionnement induit un profil de températures
des gaz brdlés cyclique, avec une augmentation puis une diminution de la température au

cours du cycle.

Lorsque la consigne de température de 1’eau sortant de la chaudicre est fixée a une
valeur proche de 90 °C, une fois la phase de démarrage terminée, la puissance thermique
maximale délivrée dans la chaudiére ne permet pas d’atteindre la température de consigne de
I’eau souhaitée. La vis d’alimentation en pellets fonctionne alors en permanence. Dans ce cas,
les conditions de fonctionnement de la chaudiere (puissance thermique fournie, températures
des gaz brllés, etc...) se stabilisent. Cette configuration permet d’effectuer notamment des

essais sur I’échangeur en s’assurant de conditions d’entrée des gaz briilés stables.
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2. Mesure des températures des gaz bralés et compléments de

résultats

Afin de réaliser une cartographie des températures des gaz brilés dans la chambre de
combustion de la chaudiere, six thermocouples de type S (incertitude de 0,25% de la mesure)
peuvent étre placés dans les passages coulissants du capot de la chaudiére, situés a partir du
centre de la chambre de combustion aux positions radiales 68 mm, 90 mm, 100 mm, 135 mm,
140 mm et 167 mm (cf. Figure 4). Les positions verticales choisies, en partant du bas de la
chambre de combustion, sont les suivantes : 80 mm, 130 mm, 180 mm, 230 mm, 280 mm,
330 mm, 360 mm. Les positions radiales et verticales sont définies avec une précision de + 2
mm. Dans la chambre de combustion d’origine de la chaudiére, les six thermocouples peuvent
étre positionnés simultanément pour mesurer la température des gaz bralés (cf. Figure 4).
Lorsque I’échangeur gaz brilés-air pressurisé est placé dans la chambre de combustion, seuls
quatre thermocouples peuvent étre utilisés simultanément, aux positions radiales 68 mm, 90
mm, 100 mm et 140 mm (cf. Figure 18).

La chaudiere est utilisée dans un fonctionnement cyclique stabilisé pour les mesures
de températures des gaz bralés. Les mesures de température sont réalisées sur deux cycles de
fonctionnement de la chaudiére. Des essais successifs permettent de balayer toutes les
positions de mesure de température radiales et verticales souhaitées. La cartographie des

températures est réalisée sans et avec échangeur dans la chambre de combustion.

En complément des Figure 15 et Figure 16, les cartographies de températures obtenues
sans et avec échangeur dans la chambre de combustion de la chaudiére a chaque minute d’un

cycle de fonctionnement de la chaudiére sont représentées sur les Figure 69 et Figure 70.
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3. Essai de I’échangeur gaz bralés-air pressurisé

Lors des essais de 1’échangeur gaz brilés-air pressurisé, plusieurs thermocouples ont
été positionnés pour mesurer les températures des fluides de travail (cf. Figure 18). Quatre
thermocouples de type S sont placés dans les gaz brilés, a différents emplacements : en sortie
d’échangeur, au plus preés de I’entrée des gaz brilés (un a proximité de 1’axe central et un
proche de la paroi d’échange), ainsi qu’au centre de la chambre de combustion verticalement,
a mi-chemin entre 1’axe central et la paroi de 1I’échangeur. Deux thermocouples de type K
permettent de mesurer les températures d’air en entrée et sortie d’échangeur. Quatre
thermocouples de type K isolés avec une gaine en soie de verre, protégeés par des écrans
thermiques, sont positionnés au centre des ailettes de 1’échangeur (c6té gaz bralés), pour
estimer la température de paroi. Trois sont situés a I’extérieur de 1’échangeur, répartis selon
un angle de 120° sur le pourtour de 1’échangeur. Le dernier est placé sur la face interne d’une
ailette, en vis-a-vis de I’un des autres thermocouples et proche du tube de sortie d’air de
I’échangeur.

La chaudiere est réglée dans un mode de fonctionnement stabilisé sans cycle pour
assurer des conditions d’entrée des gaz briilés dans 1’échangeur stables. Les débits et
températures de 1’air entrant dans I’échangeur sont ajustés respectivement grace a une vanne
manuelle et grace a un réchauffeur électrique. Pour chaque réglage de débit et température
d’air, des mesures sont réalisées sur une durée de 10 min, avec une fréquence de 1 Hz. Les

résultats obtenus sont moyennés.
4. Essai en frottement de la partie détente du moteur Ericsson

La partie détente du moteur Ericsson est entrainée par le systéme d’entrainement et de
freinage. La vitesse de rotation est fixée a différentes valeurs. Lorsque la température d’huile
atteint une valeur constante, le couple moyen sur 1’arbre est mesuré. Les essais sont réalisés

avec une fréquence d’acquisition de 10 Hz, sur une durée de 1 minute.
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réalisés

Le Tableau 18

recense

les différents essais

5. Récapitulatif des conditions expérimentales pour les essais

réalisés avec leurs conditions

expérimentales : paramétres de réglage, gamme de réglage, paramétres relevés pour 1’analyse

des résultats.

essais paramétres de | gamme de réglage | parametres relevés
réglage
cartographie de température des gaz braleés,
. chambre de )
temperature températures d’eau en entrée et
combustion . N
- sortie de chaudiére,
avec / sans
. débit d’eau,
échangeur
débit de pellets entrant
essais échangeur débit d’air,
e . 5 - A 3 , . e,
debit d’air, 25210 m*/h (N) | températures d’air et de gaz brilés
température 33 et 150 °C en entrée et sortie d’échangeur,

d’air entrant

températures de paroi de

I’échangeur

essais en
frottement de la
partie détente du

moteur Ericsson

vitesse de
rotation du

vilebrequin

100 a 950 tr/min

vitesse de rotation,
couple moyen sur I’arbre,

température de I’huile du carter

moteur

Tableau 18 — Récapitulatif des conditions de réalisation des essais

218




Annexe 3. Cames disponibles pour
I’ajustement des instants d’ouverture et
fermeture de soupape du cylindre de

détente

Le Tableau 19 présente les différentes cames disponibles permettant d’ajuster les
instants d’ouverture et de fermeture de soupape de la partie détente du moteur Ericsson sur le

banc d’essai.

admission échappement
angle d’ouverture | angle de fermeture | angle d’ouverture | angle de fermeture
de soupape (°) de soupape (°) de soupape (°) de soupape (°)
-15 61 125 380
-15 68 120 390
-15 77 120 375
-20 82 120 365
-25 91,5 130 355
-20 100 160 347
-20 108 160 340
-20 116 160 332
-20 126 160 327
-20 135 160 320

Tableau 19 — Cames disponibles pour I'ajustement des ouvertures et fermetures de soupape

de la partie détente du moteur Ericsson
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Annexe 4. Eléments des bond graphs

Les bond graphs permettent de représenter tous les systemes physiques grace a un
formalisme unifié, en considérant les variables de la physique sous forme de variable d’effort
ou de flux, en analogie directe avec les variables de tension et d’intensité de 1’électricité.
Chaque variable d’effort est associée a une variable de flux dont le produit correspond a une
puissance. Par exemple une force est associée a une vitesse, une pression a un débit volume,
un couple a une vitesse de rotation et une température a un flux d’entropie. Pour des raisons
pratiques, il est possible d’utiliser des pseudo-bond graphs (bond graph ou le produit entre
variable d’effort et variable de flux n’est pas une puissance), hotamment lorsqu’apparait une
variable de température. Dans le cas de la température, cela consiste & associer cette variable &
un flux thermique a la place d’un flux d’entropie. La causalité entre variables est également
définie dans le langage bond graph. Ainsi, pour chaque couple effort-flux, I’'une des deux
variables est imposéee (par un paramétrage ou par des équations liées a un autre couple effort-

flux) et la seconde variable est déduite par calcul.

La représentation d’équations physiques sous forme de bond graph est réalisée grace a
un ensemble de blocs élémentaire, décrits notamment dans [110]. La Figure 71 décrit les
différents blocs élémentaires apparaissant dans ce manuscrit. Une source d’effort Se permet
d’imposer la valeur d’une variable d’effort (constante ou évoluant au cours du temps). De
méme, une source de flux Sf impose la valeur d’une variable de flux. Une jonction O permet
de sommer les variables de flux dune équation avec des efforts égaux (dans la causalité, une
seule variable d’effort est imposée). De fagon analogue, une jonction 1 permet de sommer les
variables d’effort d’une équation avec des flux égaux (dans la causalité, une seule variable de

flux est imposée).
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source d’effort : Se:e ﬁiﬁ

source de flux : Sf:f };%
f:[ e
jonction 0 : ]g, — 0 £ —
{
jonction 1 : I lep I ;”

Figure 71 — Eléments de base des bond graphs
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Résumé : La micro-cogénération, production simultanée d’électricité et de chaleur a échelle
domestique, se développe actuellement en Europe du fait notamment de son intérét en termes
d’économie d’énergie primaire. L utilisation d’un combustible biomasse dans un systéme de
micro-cogénération contribue a augmenter la part d’énergie renouvelable dans le mix
énergétique. L’objet de ce travail est le développement d’un banc d’essai d’une unité de
micro-cogénération biomasse composée d’une chaudiére a pellets, d’un moteur a air chaud de
type Ericsson (décomposé en une partie compression et une partie détente) et d’un échangeur
gaz bralés-air pressurisé inséré dans la chaudiére. Des modeéles de chacun de ces composants
ont été établis pour caractériser leur fonctionnement sur la plage de réglage des parametres
influents et pour dimensionner 1’unité prototype. Deux modeéles du moteur Ericsson, en
régime permanent et en régime dynamique, ont été mis en place. Ils ont montré 1’influence
prépondérante sur les performances du moteur des conditions de température et pression de
I’air en entrée de détente et des réglages des instants de fermeture des soupapes. L’effet de la
prise en compte des pertes dynamiques (pertes de charge, pertes thermiques a la paroi du
cylindre, frottements mécaniques) sur I’estimation des performances du moteur a été étudié.
Deux modélisations de 1’échangeur ont permis de caractériser les transferts thermiques qui le
traversent, incluant le rayonnement et I’encrassement par des particules de suie du coté des
gaz brilés. Le banc d’essai de 1’unité de micro-cogenération mis en place a permis de réaliser
des mesures expérimentales utilisées dans les modéles développés.

Mots-clés : micro-cogénération biomasse, moteur Ericsson & cycle de Joule ouvert,
échangeur, modélisation multi-physique, analyse énergétique et exergétique, modélisation des
échanges thermiques, modéle de rayonnement de gaz brdlés.

Abstract: Nowadays, the micro combined heat and electrical power (micro-CHP) systems are
developing in Europe, in particular because of their interest in terms of primary energy
savings. The use of biomass fuel in micro-CHP systems enhances the share of renewable
energy in the energy mix. The objective of this work is to develop a test bench for a biomass-
fuelled micro-CHP unit composed of a pellet boiler, an Ericsson type hot air engine
(decomposed into a compression and an expansion part) and a burned gas-pressurized air heat
exchanger inserted in the boiler. Models of every component have been established to
characterize their working conditions depending on influent parameter settings and to size the
micro-CHP unit. Two models of Ericsson engine, with established and dynamic regimes,
were implemented. The preponderant influence of the temperature and pressure conditions at
the inlet of the expansion cylinder and of the timing of valve closing on the engine
performances are shown. The dynamic model shows the effect of considering the dynamic
losses (pressure loss, heat transfer at the cylinder wall, mechanical friction) on the estimation
of engine performances. Two models of the heat exchanger allow the characterization of the
heat transfers crossing it, taking into account the radiation and the fouling by soot particles on
the side of combustion gases. Experimental measurements obtained from the test bench of the
micro-CHP unit set up were used in the developed models.

Keywords: biomass micro-CHP, open Joule cycle Ericsson engine, heat exchanger, multi-
physics modeling, energy and exergy analysis, heat transfer modeling, radiative model of
burnt gases.



